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EDITORIAL

0 esforgo de desenvolvimento industrial
do Brasil nas ultimas décadas, deu origem a um pro
cesso de formagao de pessoal altamente qualificado
para as areas tecnologicas. O0s resultados deste
processo, obviamente, nao foram imediatos, mas ja
comegam a ser sentidos. Nos ultimos anos, temos
observado a proliferagao de encontros cientificos,
publicagoes técnicas, associacoes de pesquisadores
debates, etc. Entretanto, alguns elos da cadeia
de inovagao tecnoldgica, associada a evolugdo cien
tifica, ainda nao se completaram. Esforgos devem
ser empreendidos neste sentido, reforgando-se, ao
mesmo tempo, os elos mais fracos. Tal atitude re-
sultara no aproveitamento racional do potencial hu
mano disponivel, necessario para que o pais se be-
neficie dos investimentos efetuados.

A atividade cientifica nas areas de Cien
cias Mecanicas tem sido intensa e seus pesquisado-
res tem revelado elevado grau de sofisticagao. Es
tes anais do COBEM 81 atestam tais fatos. Este con
gresso cobre um amplo espectro de assuntos e reune
especialistas do Brasil e de varios paises do mun-
do para a apresentagao de trabalhos e troca de
ideias.

Espera-se que os leitores destes anais
encontrem material Gtil que estimule desenvolvi-
mentos adicionais nas areas de Ciéncias Mecanicas.

Comissao Organizadora
COBEM 81
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COLETOR SOLAR COM LEITO DE GRES DO PARA
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SUMARIO

Neste trabalho & apresentado um estudo tedrico-experi-
mental do comportamento diario de um coletor solar com leito
de Grés do Para para fins de secagem. O protdotino construido
&€ composto de uma superficie absorvedora de pedra de 3 n’ de
superficie, isolada por um canal impermeabilizante de plasti
co transparente, sendo utilizado ar como fluido de trabalho.
0 prototino foi testado para diferentes condigoes didrias
de insolagdo, temperatura ambiente e velocidade do vento.

Para as mesmas condigdes de insolagdo a comparagdo en-
tre os resultados obtidos pelo modelo desenvolvido e o prot§
tipo se mostraram em boa concordancia.

SUMMARY

In this work shows a theoretic-experimental analysis '
of the daily performance of a solar colector with stone bed
(Grés do Para) to dry pepper, cereals and special plants,
The prototype had a stone absorver suface, sealed with a cha
nel of the transparent plastic, and the work fluid is air.
The prototype was tested to different daily conditions as '
insolations, ambient temperatures and wind speeds.

For the same conditions of insolations, the comparison
betwen. the results obtaines of the theoric-model and the pro
totype were considered satisfactory.
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1. INTRODUCAO

Os sistemas de secagem de graos em estufas com ar for-
gado a temperatura ambiente ou aquecido de alguns graus me-'
diante um coletor solar simples & uma forma de secagem que '
tem demonstrado ser mais econdmico que os outros sistemas de
aquecimento comumente uti]izados(l}. tais como: queimador a
combustiveis fdsseis ou aquecimento por energia elétrica.

0 interesse principal & a verificagdo da possibilidade
de uso de tais coletores em sistemas de secagem em camadas '
de produtos agricolas, na regido Amazonica, tais como: pimen
ta do reino, goma, patchoulli, etc.

0 coletor solar desenvolvido tem a vantagem de absor-'
ver e armazenar a energia solar incidente, evitando assim '
gastos adicionais com sistemas de estocagem e permitindo um
maior tempo de funcionamento.

0 objetivo deste trabalho & o desenvolvimento de um es
tudo tedrico-experimental de um coletor solar com leito de
Gres do Para para fins de secagem, utilizando ar como fluido
de trabalho.

A partir do balango de energia no coletor, foram obti-
dos um sistema de equagoes nao lineares representando o com-
portamento térmico didrio. A solugdo do sistema de equagdes’
foi obtido através de um programa automatizado de calculo '
via computador digital, cujos resultados tedricos foram com-

parados com os obtidos pelo protétipo construido.

2. 0 MODELO TEORICO DO COLETOR
Considere o sistema mostrado na Fig.(1).

EEIRIEIRT AL R AR RN
4 it : ¢ Superficie Transparente
Co on|loop T oe T oé.ﬂ.a BALT IS TSI

uz

L

> o=
10 @O0, ook e oo J 25
29 2 o loz 0 < éoaa“}%‘k‘j‘%‘b&ﬁ
< p | daodgdeaaﬁ "}J‘{}JG
= D 203 0oV 3 5TH

Figura(l) - COLETOR SOLAR COM LEITO DE GRES DO PARA.
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0 modelo matemdtico para simular o comportamento térmi
co do coletor-armazenador é realizado através de um balanco'
de energia assumindo as seguintes hipoteses:

(i) A temperatura do leito & uniforme em todo o seu '
comprimento.

(ii) O gradiente de temperatura no interior do leito '
de Grés do Pard com respeito a ordenada y & desnrezada, vis-
to que a relagao b/y ser pequena.

(iii) A temperatura do ar que flui através do leito va
ria somente com respeito ao comprimento Z do coletor.

(iv) As perdas de calor por radiagao na superficie
transparente sao negligenciadas, em face da temperatura na

referida superficie ser pequena.

2.1 - BALANCO DE ENERGIA PARA LEITO (Absorvedor)
(Energia transmitida ao leito) = (Energia recebida ne-

lo coletor) - (Energia cedida pelo leito ao ar)
ou seja:

(m cu].ﬂ%{ﬁlp.- Ig(t)subdz - vAp.Tic{a(t) - T(z2)} (1)
onde:

m - massa do leito de Grés do Para

Cp - calor especifico do Grés do Para

b - largura do coletor

dz - elemento infinitezimal de comprimento

I,(t) - radiagdo solar global numa sunerficie horizontal

é— transmissividade da superficie transparente

a - absortividade do Grés do Para

‘¥ - fragao de vazio ou porosidade do leito

Tec - coeficiente médio de transferéncia de calor por con-
vecgao do leito ao ar

(€D)]

Ap - drea da superficie total da particula no leito

F— 6(1-¥)bydz
P = Tk

Fazendo na Eq. (1)

6(1-%)yh
Ay = oCoy(1-¥), A, = Ig(t)sa e Ag = —-(——d-]]:u




n
ae(t
Albdz——;f-l—-= A,bdz - A3bdza(t] + A;bdzT(z)
miz:_ﬁw_&;e(t}] 2 L e
A Ay A

Em t = 0

Z 1R[L_&SIL2)__ . éza{g)]
Ay Ay

Substituindo o valor de C, tem-se:

A3
A2+ AST(2) _ A3 gy = o Ay " [Az + A3T(2) _ A3 B[U):I )
A1 Al Al A1

Fazendo na Eq. (2):

A
A4= 2 AS = A_’ﬁ
A1 A
Tem-se:
Ay -Agt ! -Agt -Agt
s(t) = —Xw~ (L -e ) + T(z2) (1-e )+e a(0) (3)
5

A Eq. (3) calcula a temperétura do leito a cada tempo t.

2.2 - BALANCO DE ENERGIA PARA O AR

(Aumento de energia interna) = (Energia cedida do lei-
to para o ar) - ( Energia perdida por convecgao para o ambi-
ente)
ou seja:

(h Cp}arag—?}-dz = Ap Rcl 8(t) - T(z) - bdzU{T(z)-T, (£)}  (4)

Sendo:

m - vazdo midssica do ar no coletor

Cp - calor especifico do ar

U - coeficiente médio de transferencia de calor por convec-'
gdo entre a superficie transparente e o ambiente.

T, (t) - temperatura ambiente variavel com o tempo.
Fazendo na Eq. (4)

B]. - (ﬁ'ﬁ Cp]ar
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B, = E%Z hc By = b.U
31-_..(_3_3‘; dz = B, dz{ 8(t)-T(2)} -B,dz{T(2)-T (t)} (5)

Fazendo na Eq. (5):

Tem-se:

_ar_é_g = By 8(t) + BT (1) - (B, + B)T(2)

Integrando, tem-se:

In By 6(t) + BgT, (t) - (B, + Bg)T(z) = - (By + Bglz + £
Em z = 0

£ = 1n By 8(t) + BsTn[t) - (B4 + BSJ T(0)
Substituindo £:
In Bae{t) + BsTn(t} - [34 + BS]T(z} = - [Bd + Bs)z #

In B, 8(t) + RST‘(t} - (B4 * 85} T(0)

Na forma exponencial:

By 8(t) + BgTo(t) - (By + Be)T(z) _ e-(B4 + Bg)z 6)
By 8(t) + BgT.(t) - (By + Bg)T(0)

Fazendo na Eq. (6):

By = By -+ Bg

B B B s
Pd) = _EL o(t) + BS T (t) - T“_ s(t)e 6% &
6 6 6

(7
B5 -Bgz -Bgz
— T.(t)e + T(0)e "6
Bg




Fazendo na Eq. (7):

B B
B?-—S—— %: 5
Bg Bg

Tem-se finalmente:

T(2) = B 8(t) (l-e "67)+BgT(t) (1-e "62)+T(0) e 762 (8)

A Eq. (8) representa o perfil de temperatura do ar no
coletor com respeito a um comprimento z

AVALIACAO DOS COEFICIENTES MEDIOS DE TRANSFERENCIA DE

CALOR

Para o coeficiente médio de transferéncia de calor por
convecgao do leito ao ar (he) , KNEULE (1) sugere que:

hc = uy.0. Cp.Pr-0.6667 4 (9)
Sendo:

u, - velocidade do ar no leito

p - massa especifica do ar

Cp - calor especifico do ar

Pr - nimero de Prandtl

j - Fator de Colburn, sendo:

j = 1,95 Re"%:51  se Re<350

j = 1,064 Re”0+41 ge Re>350
Com o nimero de Reynolds baseado no diametro hidrauli-
co(l).
ydk
3£(1-¥)

onde: dk o didmetro de uma esfera com volume de um corpo com
pacto e f o fator de forma (relagdo entre a superficie de um
corpo compacto de uma forma qualquer sobre a superficie de
uma esfera de mesmo volume). No caso do Grés do Para, f =1,3
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Para o coeficiente médio de transferéncia de calor por
convecgdao entre a superficie transparente e o ambiente, !
Isachankotz) sugere que para a velocidade do vento u, # 0 ,
convecgao forgada:

0,8

0,43 0,25

Nu = 0,037 Reg '~ Prg (Prg/Pry)

Para a velocidade do vento u, = 0, convecgao natural
Holman(S] sugere:

4 9

U=1,32 (Tw-T_,)/L se 10 <GrgPrgc10

u=1,43 (w-1.)%"% se  Greprp10°

Sendo U em W/m2°c
A queda de pressdo no leito, pode ser avaliada por(IJ:

2
AP pu”LCw (10)
2gdk

Sendo: Ap a queda de pressdo em Kg/mz. U a velocidade média'
da corrente referida a totalidade da segdo transversal supos
ta livre, p a densidade do ar, g a aceleragao da gravidade,'
L o comprimento do leito, dk o didmetro do corpo compacto de
forma esférica e Cw o coeficiente de resisténcia dada em fun
gdo do numero de Reynolds
Cw = 94/Re”+10 Re>300 L
Cw = 2000/Re Re<10

v - viscosidade do ar

3. PROCEDIMENTO PARA AVALIACAO DA TEMPERATURA DA SATDA
DO AR, TEMPERATURA DO LEITO, QUEDA DE PRESSAO E UMI

DADE RELATIVA FINAL DO _AR.
A partir das equagdes resultantes do balango de ener-'
gia no coletor dadas pelas Eqs. [(3) e (7) com as respectivas
condicdes de contdrno, serd possivel avaliar as temperaturas




de entrada e saida do ar no coletor bem como a temperatura '
do leito.

0 método de cdlculo sonsiste em avaliar a temperatura'
de saida do ar no primeiro elemento dz do coletor e conside-
ra-la como sendo a temperatura de entrada na proxima segdo '
até que se estabelega a temperatura na tltima secdo do cole-
tor. Para isto, um programa automatizado de calculo via com-
putador digital foi desenvolvido.

Sera considerado que cada 15 min. a radiagdo solar e
a temperatura ambiente permanecerio constantes.

Para calcular a eficiéncia térmica instantanea do sis-
tema, sera usada a relagdo:

. MCp(T(2)-T (1)
ne) b.z.Ig(t)

As propriedades termofisicas do Grés do Para foram .
obtidas no laboratdrio de Engenharia Mecdnica da UFPa, como
sendo: calor especifico do Grés do Para 0,198 cal/g°C e a
densidade do Grés do Para 2,539 g/cms.

A absortividade do Grés do Para, assim como a transmis
sividade da superficie transparente foram estimadas a partir
de Sayigh(4) como: absortividade do Grés do Pari a = 0,60 e
a transmissividade da superficie transparente &= 0,80.

A queda de pressdo dada pela Eq. (10) pode ser avalia-
da para varios nimeros de Reynolds e relagdes entre compri-'
mento de coletor (z) e altura de camada (y) de Grés concomi-
tantemente com as equagoes de balango de energia no coletor-
armazenador.

A umidade relativa do ar sera calculada pela Eq. (11)'
desenvolvida a partir de Van Wylen () na forma:

Sendo: ¢ umidade relativa final do ar, Ps; pressdo de satu
ragdo do vapor d'agua a temperatura T(z) na saida do coletor,
P, a pressdo total necessaria na saida do coletor e wy a '
umidade absoluta final do ar: Como no processo a umidade "
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absoluta permanece inalterada, logo:

wl = Wz - U‘GZE.QI PSI/EP1‘¢1P51)

Psy a pressdo de saturagdo do vapor d'agua avaliado a tempe-
ratura de entrsda do coletor T(0) = T_(t), ¢1 a umidade rela
tiva inicial do at na entrada do coletor, considerada como
sendo a umidade relativa da regiao no dia considerado e P; a
pressdao total na entrada do coletor calculada por:

Py = P2 + AP
com AP avaliado atraves da Eq. (10).

4, RESULTADOS E DISCUSSOES
Foram realizados uma corrida de medidas utilizando o

sistema coletor prototipo, correspondente ao dia 29,.06.81. '
As medidas a cada 15 minutos a par;ir das 9:30 horas de ma-
nha compreenderam: Intensidade de radiagdo solar global numa
superficie horizontal (durante um periodo de 8 horas), tempe
ratura ambiente, temperatura de entrada e saida do fluido de
trabalho, umidade relativa inicial e final do fluido de tra-
balho, vazao do fluido de trabalho (controlada em 4%0%/min )
e velocidade do vento.

A Fig. (2) mostra a curva de radiagao solar global me-
dida numa superficie horizontal. Nas Figs. (3) e (4) sdo mos
tradas as temperaturas do ar e do leito durante a corrida de
medidas. A Fig. (5) mostra a temperatura final do ar na sai-
da do coletor medida e calculada. Observa-se a boa concordin
cia entre os valores medidos e calculados. A Fig. (6) mostra
as umidades iniciais e finais medidas no coletor.

Na Fig. (7) €& mostrado a eficiéncia instantanea do co-
letor medida e calculada onde se nota a boa concordancia dos
resultados obtidos neste trabalho,
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5 - CONCLUSOES |

A partir dos resultados tedrico-experimentais apresen-
tados, podem ser retirados as seguintes conclusdes:

As equacbes de modelo matemdtico escolhido para repre-
sentar o comportamento do sistema constituido de coletor com
leito de Grés do Para, apresentaram resultados compativeis '
com aqueles obtidos através de experimentos com o protétipo.
Figs. (5), (6) e (7).

0s valores fixados para os parametros de projeto que'’
possibilitaram a construgdo e operacdo do sistema coletor '
prot5tino tais como: comprimento, largura, altura da camada'
de pedra, propriedades radiativas da superficie transparente
e absorvedora, mostraram-se adequadas permitindo a obtencgdo'
de uma resposta satisfatdria do sistema, conforme pode ser
visto a partir dos resultados tedrico-experimentais apresen-
tados.

0 programa automatizado de cdlculo desenvolvido pode '
ser aplicado para o dimensionamento e a previsdo do comporta
mento de maiores umidades daquela utilizada.

Em termos construtivos, pode-se dizer que a elaboragao
do sistema coletor prototipo foi bastante simples podendo '
ser reproduzido em escalas maiores para atender diferentes '
necessidades na drea de secagem dos produtos agricolas.
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SWMARIO

Foram desenvolvidos alguns modelos numéricos para simular a ope
ragao dos principais tipos de coletores planos de energia solar . E
discutido brevemente um dos modelos elaborados. E analisada a varia-
8o da eficiéncia térmica instantdnea de alguns coletores em fungao
de alguns parametros de projeto cuja anilise experimental & invidvel.
Dados experimentais disponiveis de um coletor foram previstos com al-
ta precisao por um dos modelos. S3o apresentados alguns  resultados
quer permitem algum conhecimento necessério para a avaliagao da quali
dade de diferentes projetos de coletores planos .

SUMMARY
Several models have been developed to simulate the thermal

performance of the main types of flat-plate solar collectors. An
elaborate model is briefly discussed . The variation of the
instantaneous thermal efficiency is investigated as a function of
several design parameters which experimental study is economically
not feasible. Calculated results present a good agreement with
available experimental data. The results also provide a guidance to
evaluate the quality of the different types of design of plate
collectors .
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1. Introdugio

A utilizacdo de coletores planos de energia solar, para qual-
quer que seja sua aplicagd@io, pode propiciar uma substancial econamia
de Sleo combustivel, gis ou eletricidade, dependendo porém da quali-
dade e desempenho do projeto considerado. Por isso, uma série de cui-
dados devem ser tomados na escolha de um coletor solar, principalmen-
te no que se refere i "qualidade do projeto”, o que vai além da qua-
lidade dos materiais utilizados na sua confecgao .

Os coletores solares, ja sujeitos & concorréncia de mercado no
Brasil, requerem de imediato uma orientacdo técnica & commidade a-
través de dados que caracterizem o seu desempenho. Os principais gru-
pos de pesquisa em energia no Brasil tém se preocupado com o estabe-
lecimento de normas e padrces de testes de bancada dos coletores pla-
nos, tendo sido realizados diversos encontros com a finalidade de se
sugerir uma politica normativa desses equipamentos. Os testes de co-
letores porém, envolvem um consideravel dispéndio de tempo, inviabi-
lizando qualquer tentativa de se correlacionar o desempenho com to-
dos os parametros de un dado projeto. Resta assim uma lacuna que so—
mente pode ser preenchida com a utilizacao de modelos numéricos como
forma de acoplamento de correlagbes gerais que representem todos os
mecanismos de conversao e transferéncia de energia existentes em um
coletor solar .

O objetivo deste trabalho € a exposicao resumida de um modelo
tedrico para a simulacio de um coletor plano e, a apresentacao de al
gquns resultados que correlacionam o desempenho do coletor com alguns
parametros de projeto cuja andlise experimental & invidvel [1,2] .

2. Consideracdes Tedricas

Como consideracdo inicial vamos introduzir a denominada eficién
cia térmica instantanea de um coletor (n), definida pela razdo en-
tre o calor {itil retirado pelo fluido de trabalho (Q) e a poténcia
luminosa incidente (ﬂi) .

Pode-se provar que essa eficiéncia & uma fungdo do projeto do
coletor, da diferenca de temperaturas entre o fluido (T,) e ambiente
(T4 © da intensidade da radiacdo solar total no plano do cole-
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tor (I) |3|. Assim, foi padronizado um diagrama de desempenho que
correlaciona a eficiéncia com uma diferenca de temperaturas normali-
zada em relacdo 3 radiacao solar, definida na forma da BEquagdo (2).

™= TpTy,) /1 @

Esse diagrama de desempenho & construfdo através da avaliacgio
experimental de uma considerdvel amostragem de pares (n,T*), obtidos
sob condigbes de estado estaciondrio |4|, o que requer um grande dis-
péndio de tempo e trabalho .

Nesta secao do trabalho, vamos exemplificar a elaboracao de um
modelo tedrico para a avaliagao numérica do diagrama de desempenho de
um coletor, mostrando as equagbes representativas de seu funcionamen
to. Para tanto, vamos analisar o mecanismo de operagao de um coletor,
como mostra a Figura 1 .

Figura 1 - Coletor Solar - Mecanismo de funcionamento .

Podemos notar nessa Figura que a energia Gitil coletada € a di
ferenca entre a energia solar incidente e as parcelas de reflexao ,
perdas por irradiagio, por convecgdo do ar aprisionado e ar atmosféri
co e por conduc@o através do isolamento inferior. Com essas considera
gOes podemos elaborar um modelo geral, baseado em balancos  térmicos
de estado estaciondrio em cada regiao de um trecho representativo de
um coletor camo por exemplo o ilustrado na Figura 2 .
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vidro, T, pvs &¢
=S b T T TR == T s L N .Y <

Figura 2 - Coletor Solar - Modelo Geametria I

As equagoes que representam os mecanismos de transferéncia de
calor em cada uma das regides indicadas na Figura 2 (cuja demonstra-
¢ao nao & objeto deste trabalho), s3o apresentadas a seguir :

a) Regiao 1 - Parte plana da placa absorvedora

kpep;—z:?-+('m]‘r1—ha('rp—'rv)—
B e B &)
e, 'p am PP W
onde os Indices p, v e i referem-se respectivamente d placa, vidro e
isolamento; T & a temperatura absoluta, Y & o dngulo de incidéncia
solar; k a condutividade térmica; e a espessura; (ta) o produto da
abeortivldxhdnplmpelatrmmrérwia&:vidmefeti\mﬂl, 1'1a
o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao natural do ar
aprisionado |5|; o a constante de Stefan-Boltzman e F__ um fator de
forma para irradiagdo da placa para o vidro. Os termos definidos da
esquerda para a direita representam respectivamente a condugao de ca
lor na placa; a conversao e absorgao da luz; a transferéncia de ca-
lor por convecgao, por conducao no isolamento e por irradiagdo .
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b) Regido 2 - Parte curva da placa (acoplamento)

aT k
2 i
k - 3 + -7 3
A ep P ep # & (re ep) ‘Tp anb]
- h re (T - Tt} =0 (4)

c:m:eéoraioextemtbtubo:hgamﬂutinci.ademtatn entre
o tubo e a placa |6| e T, a temperatura absoluta na parede do tubo .

c) Regifio 3 - Parte inferior do tubo (contato com a placa)

2k, e, r,
'{2_)' T t By Ty B Te) 2B Xy B Tg), =
(5)
onde os Indices t e f referem-se respectivamente ao tubo e fluido,
he & o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao do tubo
pamoﬂuid:eriéoraiomfemteimperficiemmmtdn.

d) Regido 4 - Parte superior do tubo

e I 3 et dzT ¢ 4 4
-(2——tr—2—+[Tu) Irems¢_reUFtV(Tt_T\r]_

-reha (Tt-Tv]-r

yhe (T, =T, =0 (6)

onde F, & um fator de forma para irradiacao do tubo para o vidro .

v
e) Regiao 5 - Cobertura de vidro (caso de uma cobertura)

4 4
avI+chv (Tp"Tv) +ha {Tp,t_Tv)_

(N

(1 - cosB) _ - .
"Bt T M ST e

onde R & o valor liquido da energia irradiada para o ceil por uma su-
perficie horizontal; svéaanissividmhdovidm;ﬂoanglno(hin—
clinacdo do coletor em relagdo ao plano horizontal e h, o coeficiente
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de transferéncia de calor por convecgdo do ar atmosférico |3].
algébricas nao-lineares pelo método das diferencas finitas. 0 modelo
foi discretizado e as equagoes de diferencas escritas para todas as
células do modelo em um forma linearizada. A solugao do sistema re-
sultante, sequndo um procedimento iterativo, fornece a distribuicao
das temperaturas e portanto do fluxo de calor para o fluido de tra-
balho para dadas condigoes de temperatura do fluido e ambiente e in-
tensidade da radiagao solar, determinando assim a eficiéncia tErmica
instantinea do coletor. Analogamente i este exemplo, foram elabora-
dos outros modelos para outros tipos de coletores planos, a  serem
apresentados na Integra em uma publicacdo futura .

No capitulo sequinte vamos comentar alguns resultados obtidos
que podem fornecer importantes informacoes sobre a influéncia de al-
gquns parametros de projeto no desempenho dos coletores planos .

3. Resultados

Inicialmente vamos comparar os diagramas de eficiéncia de um
coletor da IEA ("International Energy Agency") cbtidos experimental-
m ente na KFA ("Kernforschungsanlage Jlilich GmbH", Alemanha) |7| com
o0s resultados obtidos numericamente através de um dos modelos desen—
volvidos (Figura 3) .

% + experimental
1 o colculodo

Tomb= 3°C
| =630wm’
r =o°

=0m/s

Tomb = 35°C
I = 00 wm?
I = 30°

V =45m/s

L v T T T T - ™ T

02 ' .04 = .08 ' .08 J0 i
Figura 3 - Comparagao com resultados experimentais .
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Nota-se o perfeito ajuste dos resultados tedricos com os dados
m@rnmtais.mdesvimesﬁodmtmd:amaq:eﬁmmdeng
dida.haaguirmmm:algmsresultmd:tt&sma varia-
Gao dos principais parametros de projeto de alguns coletores de geo~
metria aniloga i apresentada na Figura 2 .

Na Figura 4 observamos a variagao da eficiéncia térmica de um
coletor do tipo I com a relagao espagamento / didmetro dos tubos .

1
I = 1000w/m?
.8 Tomp = 25°C
¥ = .0°
6 e
——-..'--.._“_““-M"-..H = y
— ~— PR f
.‘/ -'"“--...__ al "'\.\,‘ _‘---..__ 40
/f"_ o '--..____“H"“-- 50
7 =S80
2 i o SO G Mt 1
4 [~ 80
.0

{5 3 8. T. 9. I. w/D
Figura 4 - Diagrama n vs (W/D) .

Deve-se notar o aumento da eficiéncia com a relacao W/D  até
ser compensado o efeito de menor absorcao na curvatura do tubo a par
tir daonde se inicia o declinio provocado pelo aumento da temperatu-
ra da placa e consequente aumento das perdas para o ambiente., Nota-
-se também a acentuagao desse efeito com o aumento da temperatura do
fluido, principalmente por ter sido considerado um material de rela-
tivamente baixa condutividade térmica (ago) como exemplo ilustrativo.
E evidente que a utilizagBo de cobre ou aluminio na confeccao  das
placas e tubos & mais vantajosa, principalmente no que refere a dura
bilidade, mas também, uma simples comparacac das propriedades desses
metais conduz & mesma escolha {kagozlo—SOw/m.k; k,y = 200 w/m.k e
ko, = 220-300 w/m.k). Fora o espacamento entre tubos e a condutivida
de térmica dos metais, um outro fator responsavel pelo nivel de tem—
peratura da placa @ a resisténcia no acoplamento da placa com o tubo.
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Este fator dependente de consideragbes de materiais, pressao de con-
tato e grau de oxidagdo |6|, pode ser amalisado na comparagio entre
um coletor de concepgao idéntica & da Figura 2 com um coletor de
mesmos materiais e espacamento entre tubos mas considerando-se um
contato perfeito (tubo perfeitamente soldado & placa). A Figura 5
nmostra as curvas de eficiéncia para um coletor aonde foi considera-
da uma resisténcia de contato (curva 1) e para um coletor com tubo
soldado @ placa (curva 2) .

Ttlll'lb= 25°C
-8 I = 1000 w/m’
4 ¥ =0°

T T T T J T T T v T

.02 .04 .06 .08 A0 o TH

Figura 5 - Influéncia do acoplamento placa/tubo .

Nota-se pelos diagramas da Figura 5 a nitida vantagem da utili
zagao de um bom acoplamento da placa ao tubo. Convém destacar que o
modelo aqui representado pela Geametria I refere-se a um tipo de
ajuste placa/tubo de concepgdo ultrapassada mas ainda muito utiliza-
da em todo o mundo. Melhores eficiéncias sao atingidas com o  uso
de placas extrudadas ("roll-bond") aonde placa e tubo formam um Gni-
oo conjunto. Em sequida vamos analisar alquns dos fatores ligados &
conveccao natural do ar aprisionado entre a placa e o vidro. Sabe-
—seqleumeficimdammadasequaq&asl,aeﬂ & uma
fungdo da inclinacdo do coletor, da diferenca de temperaturas entre
a placa e a cobertura de vidro e da distincia placa/vidro (PV) |5| .
Uma vez que a inclinacdo do coletor & determinada por consideragOes
geogrificas, vamos analisar os resultados obtidos com a variagdo
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da distdncia PV e com a utilizacdo de duas placas de vidro (Figura

6) .

—— 2 coberturos - 18 ¢ 22mm
~ 222 " . 10mm
; B " - 20mm
80mm

T L - .2 ‘::.:%.
.02 .04 .06 .08 T L

Figura 6 - Influéncia da disténcia placa/vidro
e do nimero de coberturas de vidro .

Como pode ser notado, o espagamento PV modifica ligeiramente
a curva de eficiéncia mas, ao contririo do que se indica em alguns
trabalhos da literatura, a utilizacao de uma distdncia da ordem  de
7 a 8 cm nao se apresenta campensadora, principalmente por conside

ragOes construtivas. Por outro lado, a utilizacdo de duas cobertu
mmﬂmmmhmm@mmﬂqﬁesdamtmm.

Considerando-se agora as perdas por conducao no isolamento
inferior, convém relatar que em todos os examplos estudados nota-
mos uma alta influéncia na declividade dos diagramas n vs T? Nota-
mos também que essa influéncia se torna quase desprezivel 3  partir
de condutincias superiores 3 1. w/m>.k (4-5 cm de isolamento de  fi-

bras), quando as outras perdas sao muito maiores. Conclui-se ser —mui
to importante o estudo detalhado do tipo e condutincia economica do
isolamento uma vez que ele pode representar uma consideravel parcela '
no custo e desempenho dos coletores .

Finalmente, vamos considerar as perdas por irradiacdo que,
representam uma das maiores limitagGes na obtencdo de altas tempe-
raturas em coletores planocs. As tintas pretas normalmente utilizadas '

possuem uma alta absortividade (a=93-95%) porém, possuem também
uma alta emissividade (e=92%). Por outro lado, as dencminadas super
ficies seletivas apesar de possuirem uma boa absortividade (a=90%)

emitem muito pouco na faixa de luz infravermelha (e=8-20%) . Essas
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superficies tém sido muito investigadas |8| e muitas consideragoes
foram feitas principalmente em relacdo 3s superficies obtidas pela
eletrodeposicdo de cramo (cramo-negro), niquel e dxido de cobre. A
Figura 7 mostra as curvas de eficiéncia de um coletor considerandg
se superficies de cromo, Gxido e cobre e tinta preta .

o ftinta preta (3M)
O éxido de cobre

& cromo negro

I = 1000 wim’
Tomb™ 25°C
¥ = 0°

.24

0 e —— .
0. 0.05 .10 T

Figura 7 -~ Comparagao entre superficies absorvedoras .

liota-se a nitida vantagem das superficies seletivas, princinal
mente © cromo-neqro que além disso tem mostrado uma maior resistén
cia 3 condicoes de alta umidade que as demais superficies .

4. Conclusces

0s modelos numéricos desenvolvidos permitem a avaliacao da in
fluéncia de diversos parametros de projeto na eficiéncia térmica
instantanea dos coletores planos de energia solar o que em muitos
casos & inviavel de se obter experimentalmente .

Um dos modelos reproduziu com alta precisdo as curvas de de-
sempenho de um coletor testado experimentalmente. Como os modelos
desenvolvidos sao baseados em correlacoes empiricas gerais e os mé-
todos numéricos empregados permitem uma alta precisao na solucao
das equagoes de condugao, pode-se esperar a mesma ordem de precisdo
dos outros modelos.

Os resultados aqui representados ja permitem um certo grau de
conhecimento para a avaliacio do projeto de um coletor solar .
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SUMARIO

A correlagdao de Bennett € analisada para dados do
Brasil, com o intuito de se utilizar os dados disponiveis de
horas de insolagao para mapeamento do potencial de energia
solar. A incerteza da previsdo da radiacao horizontal total,
a partir dos dados de horas de insolagdo, € estimada em
10-22%, conforme o més considerado. Para a radiagao total
anual, a incerteza € estimada em * 10%. Recomenda-se portan-
to esta correlacgdao, na auséncia de medidas diretas, para ob-
tencdo de dados de insolagdo, constituindo-se num elemento
valioso de projeto de sistemas que utilizam energia solar.

SUMMARY

Bennett correlation is analyzed for data in Brazil and
its utilization is recommended for mapping the potential of
solar energy, from sunshine hour data. The uncertainty (95%
confidence level) of total horizontal radiation prediction
is estimated in the range of ¢+ 10-22%, depending on the
considered month, and #10% for total annual radiation. The
data thus obtained from sunshine hours is recommended as an
important parameter for designing solar energy systems.
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1. Introduction

The'lnng term performance of solar water heating
systems can be estimated by means of the monthly average
daily solar energy incident onto the collector plane and the
monthly average daily ambient temperature.

Records ol both monthly average daily minimum and
maximum temperatures have been available from INMET (Institu
to Nacional de Meteorologia) for a wide range of years (more
than fifty years) and are quite accurate.

Sunshine hours have been available from INMET for a
wide range of years and a great number of Brazilian cities.
They have been gathered, chiefly, by means of Campbell Stokes
type of pyranometer which are very simple and foolproof
devices, seldomly requiring recalibration. Thus, records for
remote cities, lacking skilled operators for their
acquisition, have been available in Brazil for a long time,
which could be very useful in determining the potential of
solar energy utilization.

Their uncertainty, however, result from the
interpretation of the instrument tapes, mainly when deciding
whether the tape has been burned or not by a low intensity
solar energy radiation.

Records of solar energy radiation on a horizontal
surface became widespread only recently, and only for a
small number of cities. 0ld data are not reliable mainly
because of lack of calibration of the instruments (sometimes)
10 years). The analysis of the data, for example shows in
some cases a continuous degration of the calibration curve
of the pyranometers by a 40% factor.

Only recently, however, data became more reliable,
when INMET started the operation of a solar energy radiation
network, with collaboration of FINEP (Financiadora de Estu-
dos e Projetos).

Long term averages of solar energy radiation are not
available for design purposes and only short term averages
for a limited number of cities are available.

Thus, if a way can be found to predict accurately the
solar energy intensity from sunshine hours, a large amount
of data could be immediately available for design purposes
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of solar energy systems.
This paper deals with the analysis and validity of a

model that correlates the sunshine hours to the intensity of

solar energy radiation, incident onto a horizontal plane.

2. The Bennett Correlation for Sunshine Hours

Correlations envolving sunshine hours and radiation
intensity have been abailable for a number of years.
Basically, the Angstrom type equation, which is used most of
the time, consists of a linear relationship between the
monthly average daily horizontal radiation and the monthly
average daily sunshine hours.

RRTC) (1)

where a and b can be determined for each locality, n the
sunshine hours, N the length of the day, and H the horizontal
radiation.

The use of such correlations in Brazil has been done
by several authors like Cervellini et al [1], Villa Nova et
al [2]. The main problem related to the use of a particular
correlation is that a previous study of the correlation
between sunshine hours and intensity of radiation must have
been done, to determine constants a and b, if a future use
of the correlation is desired. Although very precise
correlations can be determined, such as in [3], which even
consider a monthly variation of the constants a and b with
cach city., there is little value in developping particular
correlations if the radiation data for most of the cities in
Brazil are not available.

Bennett [4] succeeded in developping a universal
correlation which additionally includes the local altitude
h as a parameter. The coefficients were developped from data
of 41 cities in the United States and a set of three
coefficients is available for each month of the year.

%-a+b{§]+ch (2)

The use of the Bennett correlation for the Southern
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Hemisphere requires that the path of the solar radiation
through the atmosphere be the same for the correspondent
months between the two hemispheres. This means that a shift
of six months must be imposed, that is, the developped
coefficients for the month of January in the northern
hemisphere should be used for the month of July in the
southern hemisphere.

Table 1 presents the coefficients of the Bennett
correlation for the Southern Hemisphere.

Table 1. Coefficients of Bennett Correlation for the
Southern Hemisphere

c-10%

Month a b (m-1)
January 0.264 0.4386 0.396
February 0.291 0.3768 0.576
March 0.260 0.4242 0.527
April 0.235 0.4744 0.448
May 0.207 0.4816 0.689
June 0.237 0.4343 0.671
July 0.225 0.4812 0.649
August 0.221 0.5026 0.591
September 0.221 0.5142 0.439
October 0.188 0.5574 0.466
November 0.197 0.5423 0.384
December 0.235 0.4780 0.405

Ho is the extraterrestrial solar radiation incident
onto a horizontal surface over a period of one day. For the
purpose of this study, it is calculated at the T day of
each month, and is expressed in kWh/m? day according to the
following expression (5):

"y 27“ I {[1 + 0.035 - cos(%‘%s‘i)]-[cosm « cos(8) -

+ sin(wg) *+ w, + sin(¢) -+ sin(6)]} (3)

where all angles are expressed in radians and
d = is the day of the year (from January lSt)
[ = latitude (south, negative)

I . = solar constant = 1.353 kW/m?
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W is the sunset hour angle (in degrees)

wg = cos™!{-tan(¢) -+ tan(é)} (4)

N is the length of the day (in hours)
2 .
N 15 Ys (ws in degrees) (5)

h is the local altitude (m)
6 is the declination (in degrees, argument in degrees)

s = 23.45 sin {200 (L2 284)) (6)

For the present analysis, the declination is always
calculated at the lsth day of the month, Table 2.

Bennett through his curve fitting between sunshine
hours and radiation intensity for 41 USA stations obtained a
reliable correlation. Data ranging from 1950 to 1962,
latitude 25°48'N to 48°11'N, altitude from 0 to 2066 m.

Nunes et al [5] pioneered the utilization of Bennett
correlation to Brazil, although with a limited amount of
data testing. The Bennett expressions were correctly adapted
to Southern Hemisphere and two stations were used to check
the validity.

Table 2. Declination at the 15th Day of Each Month

Month d ¢ (degrees)
January 15 =21 2T
February 46 -13.29
March 7 - 2.82
April 105 9.41
May 135 18.79
June 166 233l
July 196 21.52
August 227 13.78
September 258 .22
October 288 - 9.60
November 319 -19.15
December 349 -23.34

of the correlation: Piracicaba-5P {23043'5) and Cabrobs-PE
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(08731'S).
The monthly average daily radiation on a horizontal
surface was calculated and compared to the available data.
Piracicaba: maximum monthly deviation +4,9%

yearly deviation +2,5%
Cabrobo : maximum monthly deviation -6,7%
yearly deviation +3,3%

Thus they concluded that the correlation was good
enough for the purpose of predicting the horizontal
radiation and Bennett correlation was used to estimate
monthly average daily radiation from up to 10 year sample of
sunshine data for 187 stations in Brazil.

Centro de Tecnologia Promon [6] analyzed the validity
of the correlation for about 97 stations, with the data
reduced and analyzed for consistency by Villa Nova and
Salati [2]. It is believed that errors could result from the
lack of calibration of the pyranometers over a period of
years. Also, because the data for many stations were missing,
only 74 stations could be included in this analysis.
Addional errors could result from the integration procedure
done individually for each day from records of instantaneous
solar radiation. The following stations were analyzed ACRE
(Cruzeiro do Sul, Rio Branco, Macapa), BAHIA (Bom Jesus da
Lapa, Caravelas, Irece, Salvador), CEARA (Barbalho Fortaleza,
Jaguaruana, Quixeramobim, Sobral), DF (Brasilia}, MARANHAO
(Barra da Corda. Carolina, Sao Luiz), MATO GROSSO (Cuiaba,
Ponta Pora), MINAS GERAIS (Barbacena, Belo Horizonte),
Capindpolis, Caratinga, Diamantina, Lavras, Machado, Montes
Claros, Patos, Sete Lagoas, Uberaba, Vigosa), PARA (Belém,
Belterra, Maraba, Sao Félix do Xingu), PARATBA (Areia,
Campina Grande, Joao Pessoa, Monteiro) PARANA (Castro,
Curitiba, Foz do Iguagu, Guaira, Irati, Palmas, Ponta Grossa),
PERNAMBUCO (Curado, Petrolina, Surubim), PIAUI (Floriano,
Morro dos Cavalos), RIO GRANDE DO NORTE (Cruzeta, Macau),
RIO GRANDE DO SUL (Bagé, Dom Petrolini, Encruzilhada do Sul,
Farroupilha, Ijui, Julio de Castilhos, Osorio-Maquiné,
Uruguaiana, Veranépolis), SAD PAULO (Ataliba Leonel,
Campinas, Colina, Mococa, Monte Alegre do Sul, Panquera Acgu,
Pindamonhagaba, Pindorama, Piracicaba, Ribeirao Preto,
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A careful analysis showed that the data from 3 states,
namely, ACRE, MINAS GERAIS and PARANA, presented a wide
discrepancy, always to the lower side of the model,
indicating a degradation of the calibration curve. They were
taken off the list and the remaining stations were analyzed.
giving the following result.

Table 3. Analysis of Vilanova and Salati (2) Data

Standard Deviation(S) |Percent Standard

Month |Sample(N) (kWh/m2day) Deviation(S ) (3)
January 55 0.69 13
February 59 0.64
March 54 0.60 12
April 53 0.57 14
May 54 0.46 12
June 53 0.47 12
July 54 0.59 12

August 53 0.61 13 |

September 56 0.66 13 |

October 53 0.55 10 {
November 54 0.63 11
December 54 0.58 i 11
Yearly 0.51 10

The standard deviation (S) is calculated as

— [ﬁéf I 'xi'xmosz}Uz 1

e percent standard deviation is calculated as

r Xi=a T2
S = gy § (=22 (8)
P L mod 4
where X - experimental data
Xeoais Bennett correlation
N - number data points

Using Bennett correlation, Centrc de Tecnologia Promon
estimated the montly average daily and yearly radiation for
97 stations, utilizing up to 46 year samples.

This paper deals with examining carefully the
discrepances by utilizine Jata taken at 19 standard stations
that INMET is running for the national network.
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3. Validation of Bennett Correlation

Bennett correlation has been verificed with reliable
data taken at 19 standard stations, that INMET is running,
for the years of 1978 and 1979: Manaus, Belém, Sao Luiz,
Carolina, Floriano, Fortaleza, Petrolina, Salvador, Bom Jesus
da Lapa, Caravelas, Brasilia, Cuiabd, Campo Grande,l Belo
Horizonte, Rio de Janeiro, S@8o Paulo, Curitiba, Foz do Iguaga,
Porto Alegre.

The analysis of the data showed that Campo Grande data
were not reliable and taken off the 1list.

Table 4. Analysis of 19 Standard Stations

5 Standard Deviation|Percent Standard
Month |Sample|™""(yyn/m2 day) Deviation
January 23 0.42 8
February 25 0.43 8
March 26 0.41 8
April 24 0.25 6
May 29 0.38 10
June 28 0,39 11
July 28 0.30 8
August 33 0,27 6
September 32 0.27 6
October 31 027 5
November 32 0.43 9
December 24 0.31 6
Yearly 0.25 5

It can be seen that the scatter in the data is twice
as much lower than earlier data. It is believed that this is
due to a better calibration control of the instruments and
to an automatic integration of the instantaneous data, which
even reduces the required labor.

A careful analysis of data showed that the scatter can
be further reduced if some stations are eliminated from the
sample, because most of them present a low deviation with
respect to Bennett correlation. Thus, further improvement on
the data taking procedure will include more often checks on
both calibration and integration procedures.

Because of the fact that the Bennett correlation is
supposed to be an universal correlation, there is no
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assurance, a priori, that the local data will fit better the
correlation or not, thus, an uncertanty analysis of the data
has to be based on the overall hehavior of all stations as a
whole, although eventually, the scatter can be much lower.

The above Tables show that both standard deviation and
percent standard deviation have been calculated. They
provide aproximately the same percent uncertainty for the
data, with slightly better results for the standard
deviation. When the radiation level is very low, however,
the percent standard deviation will better fit the data.

It is also shown that the scatter of the data on a
yearly basis is much lower than on a monthly basis. This
fact raised the question of the scatter on a daily basis.
Table 5 presents the results for 19 stations.

It can be see that the scatter is much larger on a
daily basis. However it can be used to estimate radiation
data from sunshine hours.

As a general rule, Bennett correlation is better when
long periods are concerned.

Table 5. Daily Basis Analysis of the Data (1978-1979)

g Sample Frequency|Standard Deviation
Sunshine Hours| .., ofpdays) W T kithy/m2 day)

0- 1 1152 11.4 1.04

1- 2 437 4.3 0.85

2- 3 469 4.7 0.83

3- 4 517 5.1 0.85

4- 5 572 5.7 0.85

5- 6 678 6.7 0.71

6= 7 779 TdT 0.69

7- 8 993 9.8 0.67

8- 9 1145 11.4 0.72
9-10 1443 14.3 0.71
10-11 1345 13.3 0.65
11-12 492 4.9 0.80
12-13 63 0.6 0.89
13-14 4 0.1 0.30

The analysis of Table 5 also indicates that the
frequency of ocurrence of days with 0-1 and 9-10 sunshine
hours is larger, and that the percent standard deviation can
be larger when the sunshine hours are lower.
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4, Uncertainty Analysis

If a 95% confidence level is considered, the
uncerfainty can be defined as twice the standard deviation.

Thus, it can be said that the monthly average daily
radiation on a horizontal surface can be predicted from
Bennett corrclation, to within % 10-22%, according to the
month of the year. On a yearly basis, the radiation can be
predicted to within % 10%.

5. Conclusions

Bennett correlation is used to predict the data in
Brazil and its found that the uncertainty can be in the
range of * 10-20% (95% confidence level) on a monthly basis
and *+ 10% on a yearly basis. This makes the correlation
very useful for design purposes of solar energy systems and
also to establish the solar energy potential from  sunshine
hours data, which are very abundant in Brazil.
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SUMARIO

Este trabalho apresenta o projeto e construgao de um
transdutor de sinais elétricos, sem partes mdveis, para a me
digao da energia dos ventos, conjuntamente com sua diregao.
Nele sao analisadas as caracteristicas metroldgicas do trans
dutor e é desenvolvida uma metodologia para sua utlllzaqao
com um sistema de aquisicdo e processamento de sinais, que
permitira a obtengdo de dados reduzidos e a realizagao de me
digbes automatizadas também em unidades de observagao em cam
po. O transdutor apresentado prevé e permite a adaptagao de
sensores para medigao conjunta da radiagdo solar incidente,
direta e difusa, bem como de temperatura, pressao e umidade
relativa do ar.

SUMMARY

This paper presents the design and construction of a
transducer, with no moving parts, which provides electrical
signals for the measurement of the wind energy together with
its direction. The metrological characteristics of  the
transducer are analised, and a methodology is developed for
its utilization with a data acquisition and processing
system, which allows reduced data to be obtained and
automatic measurements to be performed also. in field
observations. The actual system foresees and allows the
adaptation of the transducers for the combined measurement
of incident sun radiation, both direct and diffuse, as well
as temperature, pressure and air's relative humidity.
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1. Introdugao

A necessidade de avaliacao da energia dos ventos, com
vistas a seu aproveitamento, deu origem ao desenvolvimento
de um sistema que possa medir a sua potencia (potenciometro
edlico). Tem-se também como ponto de partida, a wutilizagdo
do mesmo como unidade de estudo do aproveitamento da energia
solar, bem como estagdc metereoldogica. Prevé-se para  todos
0s casos, operacao totalmente automatizada, atraves da utili
zagdo de microprocessador, necessitando-se em fung@o disto,
transdutores que fornegam sinais elétricos proporcionais.

Neste trabalho focaliza-se com maior eénfase, o sistema
de medigao da energia dos ventos (velocidade vetorial), re-
portando-se os resultados experimentais obtidos na simulagao
em laboratdrio.

2. Sistema de Medicao

0 modelo construido e composto, como mostra a fig. 1,
de um sistema de molas paralelas, entre o cilindro, como ele
mento de arrasto, e uma base. Estas molas sdo formadas por
quatro barras retas de segoes circulares engastadas, de tal
forma que, a constante eldstica &€ igual em todas as dire-
goes. A base € mantida fixa, de maneira que, ao atuar numa
forga sobre o cilindro, ocorre um deslocamenta linear relati
vo entre ambos. Tal movimento & detectado por quatro transdu
tores indutivos sem contato |1|, ortogonais dois a dois, os
quais fornecem um par de sinais elétricos x e y, cuja compo-
sigao vetorial nos fornece o valor do arrasto.

TREOR DR T (1)

A diregao do vento, em relagao a um sistema de eixos
ortogonais, € portanto

8 = tg~ (y/x) (2)

Na diregdo do arrasto a componente estatica |2| € dada
pela expressao

nEay 3 =2
F=2CqpAV (3)
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Fig 1. Sistema de medicdo

da qual, pode-se determinar a velocidade média, atraves do
valor obtido em (1).

A equagdo simplificada da poténcia, que pode ser ex-
traida do vento, vem a ser

A
- a5 1 3/2 3
C

A possibilidade de integragdo de diversos transdutores
em uma unidade compacta, foi um dos fatores decisivos, na es
colha do cilindro como forma geométrica basica, a qual & tam
bém de facil construgdo. O sistema descrito tem ainda como
vantagem, ser destituido de partes moveis que requeiram lu-
brificagdo periddica. Apresentando um coeficiente de arrasto
com pequenas flutuagdes dentro de certa faixa de  Reynolds
2], o cilindro pode ser dimensionado de forma que, seja via
bilizada sua operagdo dentro do intervalo de velocidades de
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0 a 30 m/s. Com isto, pode-se cobrir uma extensao bastante
ampla de situagOes em campo.

0 dimensionamento das molas paralelas |3|, foi feito
para uma forga de arrasto maxima de 10 N, que corresponde &
velocidade de 35 m/s, considerando-se as dimensodes do siste-
ma de medigao previamente estabelecidas. Nestas condigdes, o
deslocamento linear relativo entre o cilindro e a base & de
t 0,5 mm, permanecendo dentro da faixa linear e de maior sen
sibilidade dos transdutores diferenciais indutives wutiliza-
dos |1].

Na concepgao do sistema ja era prevista, a sua elevada
susceptibilidade a oscilagbes no parametro que define o movi
mento do sistema mecdnico, as quais seriam agravadas em sua
magnitude, devido a turbuléncia do vento variar sua intensi-
dade entre 5 a 25% |4|, e das proprias caracteristicas aero-
dinamicas intrinsecas & forma geométrica do cilindro |2|. Vi
sando reduzir estes efeitos, introduziu-se um amortecimento
viscoso bidirecional (fig. 1).

3, Ensaio do Modelo

A fig. ] mostra, esquematicamente, oS casos extremos a
veriguados. Através de calibragoes, foram estabelecidos, os
parametros metrologicos do sistema de medigdo de forga de ar
rasto bidimensional. Estes apresentaram uma relacgdo, forga/
sinal, bastante linear para as duas diregdes. A independen-
cia do deslocamento em um eixo, relativo ao outro, ficou bem
caracterizada. Tendo sido sua precisdo determinada, como sen
do igual a + 0,3%.

As principais experiencias, foram realizadas com o au-
xilio do tiinel de vento |5|, conforme esquema mostrado na
fig, 2, O sistema de aquisigdo de sinais (SAS) |6], manipula
com rapidez, precisao e confiabilidade um grande volume de
dados, fazendo o processamento automatico dos mesmos. O anda
mento e controle dos experimentos, & feito segundo planos
de medigbes pré-estabelecidos, exercendo o operador, apenas
a supervisdo dos ensaios.

—
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Fig 2. Esquema da aquisi¢io e processamento em testes

As relacoes, forga/poténcia e forga/velocidade, relati
vas aos modelos A e B, foram postas em evidéncia dentro do
intervalo de 0 a 30 m/s, ou seja, cobrindo toda a faixa de o
peracgao, Estas sdao apresentadas nas figs. 3 e 4. 0 cilindro
tem arraste menor, devido a sua drea projetada, ser inferior
a do modelo A (fig. 3).

A sensibilidade do sistema nio & constante (ndo 1i-
near). Sendo na faixa inicial, minima para a velocidade e ma
xima para a poténcia. Mostrando, desta forma, ser o sistema
de medigao convenientemente amoldado com o seu objetivo, o
de medidor de poténcia edlica.

A flutuacdo de forga foi analizada ainda em ensaio prd
prio, fig. 6, no qual procurou-se manter a velocidade do ar,
no tinel, com valor elevado e constante (velocidade +25m/s).
A velocidade na secdo de teste & calculada pela pressdo dina
mica. Esta por sua vez, € correlacionada através da curva de
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DP: fx, fy [N] DP: _ Pd[N/m2]
B.5 25+ _
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Fig 6. Flutuagdes da pressao dindmica e das componentes

_ da forca
calibragao, com a pressdo diferencial de referéncia (PDR),me

dida |5|. A pressdo dinamica, apresenta uma instabilidade de
+0,8%, fig. 5, o que induziu grande parte das flutuagdes en-
contradas, *+1,6%, na forga de arrasto. A instabilidade das
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Fig 5. Estabilidade da forca e velocidade.
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Fig 7. Relacdo entre as comnonentes da forca.
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Fig 8. Principais tipos de oscilacdes induzidas nelo
vento.
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componentes de forga, como & previsto |2|, tem uma incerteza
na dire;io y (transversal ao escoamento) maior, devido aos
efeitos: excitagdo decorrente da turbulencia, descolamento
alternado de vortices e instabilidade aerodinamica. Estes fe
nomenos, apresentam influéncias marcantes, a partir de velo-
cidades caracteristicas, como esquematizado na fig. 8 |2].

No teste da capacidade de identificagdo de diregdo do
vento (mantido constante *25 m/s), impos-se um deslocamento
angular conhecido sobre o modelo. A resposta foi satisfato-
ria, apresentando uma incerteza de #1°. A relagdo entre os
sinais (componentes de forga) € mostrada na fig. 7.

Minucioso estudo sobre o comportamento do sistema pode
ser encontrado em |7].

4. Metodologia de Obtencao dos Dados
0 sistema sera automatizado com microprocessador, o

qual fara no local, aquisigdo, processamento e redugido de da
dos. N@o linearidades do sistema serido compensadas através
das funcoes de transferencia. Estas fungOes, no entanto, siao
validas para as condigoes atmosféricas particulares, no ins-
tante do levantamento destas. Nas figuras 3 e 4 vé-se a rela
gao entre as grandezas a medir e o sinal proporcionado pelo
sistema de medigdo, o qual devera ser corrigido pelas expres
soes (5) e (6), para a velocidade e poténcia, respectivamen-
te.

Peal,

Feor. = Fred.

Pmed.

(5)

o 1/3
F - ] cal.! F

cor. (6)

Pmed. et

Pelas equagoes (5) e (6), as condigoes atmosféricas

sao compensadas, pela relagao entre a densidade do ar na ca-

libragao e a densidade no instante da medigdo. A influéncia

na avaliagao da potencia € bem inferior @ da velocidade, fa-

to que confirma novamente, a adequagdo do sistema de medigao
como medidor de potencial edlico.
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0 sistema de processamento, avaliar@a a energia total e
outros parametros associados conforme pré-estabelecido no
programa, os quais serao coletados e conduzidos a uma  cen-
tral por procedimento adequado.

5. Conclusio

0 sistema de medigdo dos parametros do vento, necessa-
rios ao levantamento do potencial energético |[4], & o elemen
to mais complexo do trabalho em andamento. Os resultados mos
tram, que o sistema testado, apresenta desempenho metrolégi-
co satisfatorio, sendo vantajoso ainda, sua forma construti-
va bastante simples, refletindo diretamente em baixo custo
de construgdo, operag¢dao e manutengdo.
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SUMARIO

0 estudo da secagem de meios porosos & feito atraves
de um modelo que dd énfase ao papel desempenhado pela capila
ridade na migracg@o do 1iquido para a superficie do material.
Propomos uma fungao para relacionar a pressao capilar com a
saturagao e outra fungao para relacionar a condutividade hi-
draulica com a saturagdo. Verifica-se uma boa concordancia
entre os dados experimentais existentes na literatura e os
valores previstos pelas relagdes propostas.

SUMMARY
A capillarity model is uded to study the drying process
of a porous medium. It is proposed two material functions:
one relating capillary pressure with saturation and another
relating hydraulic conductivity with saturation. It is found
a good agreement between the available experimental data and
the values predicted by these relations.




50

1. Introdugido
Com o encarecimento dos pregos das fontes energéticas,

estd na ordem do dia o esforco da comunidade cientifica no
sentido da otimizacgao dos processos que consomem energia. Con
forme observado por Reay [1] a quantidade de energia consumi
da nos processos de secagem corresponde a cerca de 10% do con
sumo total de energia num pais industrializado. Para o dimen
sionamento de um secador € necessario compreender bem os fe-
nomenos que ocorrem nos processos de secagem. Num trabalho
recente [2] verificamos que a secagem de materiais como a ma
deira e a serragem € dominada por um processo de difusao; a-
1ém disto, verificamos que a secagem de materiais granulares
ndo € governada pelo mecanismo da difusdo. Conforme comprova
do por diversos autores [3-8] na secagem de materiais granu-
lares a pressao capilar causa a forga motriz que impulsiona
o liquido para a superficie do material. Contudo, ainda nao
existe uma explicagao convincente para o mecanismo de capila
ridade que ocorre durante a secagem de diversos materiais
granulares (tais como: areias, argilas, solos, pigmentos,
etc.).

Uma melhor compreensao dos fenomenos de capilaridade em
meios porosos pode auxiliar ndo s6 os estudos sobre secagem
como também as pesquisas de Hidrﬁuliga Subterranea, as inves
tigagoes para a extragao secundaria e terciaria de petroleo,
e, de um modo geral, a todas as pesquisas relacionadas com o
escoamento bifasico em meios porosos.

Num trabalho [8] mostramos como a dgua flui por capila
ridade durante a secagemde meios porosos. Neste trabalho pro
poremos uma relagdo para determinar a pressdo capilar em fun
¢do da saturagao e outra para determinar a permeabilidade re
lativa em fungdo da saturagdo. Além disto, usaremos estas re
lagoes para obter a equagao diferencial apropriada para o es
tudo da transferéncia de massa durante a secagem de meios po
rosos e de materiais granulares.

2. Modelo da Capilaridade
Considerando um meio poroso como uma mistura  podemos

escrever a equagdo da continuidade para a fase liquida do se
guinte modo:
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) g
Bt = -div {pzv,'} (1)

onde p, € a densidade parcial da agua, t € o tempo, vlé ave
locidade intersticial da agua. Designando por £ a porosidade,
por S a saturagdo e por d a densidade real da dgua, obtemos:

Py = edS (2)
Como durante a secagem o escoamento € muito lento, po-
demos usar a seguinte hipotese:

eSv = -K grad (pz + x) (3)
onde K € a condutividade hidraulica, x € a altura do ponto
em relagao a base do meio poroso e p & a pressao na fase 1i-
quida. A hipGtese constitutiva (3) nada mais & do que uma ge
neralizagao da famosa lei de Darcy. Considerando os pontos
ao longo do eixo de simetria do meio poroso, podemos dizer
que as variaveis S, K e p dependem somentedex e de t. A pres
sdo capilar p € definida pela diferenga: p= Par"Pyr Além dis
to, supondo d e e constantes e usando as relagoes (1), (2) e
(3) resulta:

A relagao (4) € a equagao diferencial apropriada para
o estudo da transferéncia de massa durante a secagemde meios
porosos. Para solucionda-la & necessario relacionar as varia-
veis p, S e K. Nos trabalhos existentes na literatura (ver as
referéncias feitas por Philip [9] e por Tobinaga [10]), pode
mos observar que as tentativas para solucionar a equagao (4)
se baseiam na seguinte substituigao:

eD = K(ap/as) (5)
onde D € a chamada difusividade hidraulica. Para escoamentos

na diregao horizontal, uma vez que nao existe queda de pres-
sdo com a altura, nao existe o termo em x da hipdotese consti
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tutiva (3); sendo assim, a introdugao da relacao (5) simpli-
fica um pouco a matematica do problema. Contudo, para escoa-
mentos na diregao vertical, a substituicao (5) nao traz ne-
nhuma vantagem matematica, uma vez que continuam existindo
trés fungoes (D, K e p) e, para resolver a equagao, € neces-
sario correlaciona-las de algum modo. Além disto, a introdu-
cao da difusividade hidraulica D nao € aconselhavel do ponto
de vista fisico, uma vez que ao criar uma relagao entre D, K
e uma derivada parcial de p, nao podemos pesquisar diretamen
te a dependéncia entre a saturag@o S e as varidveis basicas
p e K. Achamos mais razoavel nao introduzir a difusividade D
e estudar diretamente o problema em funcao das variaveis ba-
sicas p e K. A originalidade do modelo da capilaridade que es
temos propondo consiste justamente em se tentar a solugao do
problema em termos destas grandezas basicas. Para solucionar
a questao precisamos entao obter uma relacao entre S e p e
uma outra relacgao entre K e p; estas relagoes serao propos-
tas nas proximas secgoes.

3. Relagdo entre a Pressdo Capilar e a Saturagao

Embora a relacgao entre p € S nao seja uma fungao e sim
uma funcional (por causa dos efeitos de histerese), para po-
der tratar os problemas de escoamentos em meios porosos ne
cessario obter uma fungao apropriada ‘para cada processo de
modo a ser possivel relacionar analiticamente p com S. Anali
sando os dados experimentais existentes na literatura, con-
cluimos que a funcao que melhor ajusta estes dados € dada por:

S=1-5, exp (-b/p?2) (6)

Na literatura ja existem algumas correlagdes propostas
para ligar as varidveis p e S (ver, por exemplo, o livro de
Hillel [11]); a mais famosa destas relacgdes foi proposta por
Leverett [12]. Contudo, a relagdao (6) & mais simples do que
as demais relagoes propostas por outros autores (ver as refe
réncias citadas). Num trabalho recente [8] apresentamos uma
discussao mais detalhada sobre a fungao proposta e sobre a
determinagao do parametro b. A relagao (6), com o parametro
b apropriado para cada caso, reproduz de modo razoavel os da

-
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dos experimentais apresentados por diversos pesquisadores
[2-8]. Para exemplificar, comparamos na Fig. 1 a relagdo(6),
indicada pela curva continua na figura, com os dados experi-
mentais obtidos por Northfleet [13] para a secagem da areia.
Denomina-se saturagao irredutivel (5;) a menor saturagao a-
tingida quando a pressao capilar tende ao infinito; fazendo
p tender ao infinito na relagao (6), obtemos: g milioe 8 5y

10

08

04

SATURACAO (voOL./vOL.)

0.2

0 1 1 1 1 1 1 1

) I 2 3 4 5 6 7
PRESSAO CAPILAR (cm Hp0)

Fig. 1. Comparag@o entre a formula (6)
e os dados experimentais

4. Relacdo entre a Permeabilidade Relativa e a Pressao

Capilar
A condutividade hidr@ulica K & também chamada de perme

abilidade. Seja K  a permeabilidade quando o meio poroso es-
ta completamente saturado pela fase que molha as paredes dos
poros; podemos escrever:

K, =k, dg/u (7)
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onde ko € a porneabilidade_intrinseca do meio poroso, g € a
aceleragao da gravidade e y & a viscosidade do fluido que mo
lha as paredes do meio. A permeabilidade intrinseca Ky € uma
propriedade da matriz porosa e ndao depende das propriedades
do fluido. Quando o meio poroso nao esta comﬁletamente satu-
rado, a permeabilidade K sera fungao da saturagao S; neste
caso, podemos escrever:

K(S) = k, k(S) dg/u (8)

Dividindo membro a membro as duas relacoes precedentes
encontraremos:

K(S) = K, K(S) (9)

Na literatura sobre escoamento em meios porosos se cos
tuma chamar k(S) de permeabilidade relativa do fluido. Vamos
propor para k(S) a seguinte relacgao:

k(8) = (8-8;,)3/(1-8,)3 (10)

Confrontando a relagao (10) com os dados experimentais
publicados por diversos autores [14-17] constatamos que esta
relagao reproduz com boa aproximagao os referidos dados expe
rimentais. Para exemplificar, comparamos na Fig. 2 a equacgao
(10) com os dados experimentais obtidos por Santana [14] pa-
ra o fluido que molha a matriz porosa. Neste caso: Si =0,2.

Usando as relagoes (6) e (10) encontraremos:

K =K, [} - exp (-b/pzl]3 (11)
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Fig. 2. Comparacdo entre a formula (9)
e os dados experimentais

5. Conclusoes

A relagao (6) € de nossa autoria [8]. Embora a equagao
(10) ja tenha sido proposta por Irmay [18], a relagio (11)
esta sendo proposta pela primeira vez neste trabalho. A van-
tagem do modelo da capilaridade proposto consiste em se po-
der obter através das relagoes (6) e (11) a solugao do pro-
blema. Substituindo as relagdes (6) e (11) na equagio (4) re
sulta uma equagao diferencial parabdlica ndo linear cuja so-
lugdo fornecerd p em funcdo de x e de t. Para se calcular os
valores de S em fungdo de x e de t basta usar a equagao (6).
Como esta equagdo ndo possui solugdo analitica, tentaremos
resolvé-la por métodos numéricos. A solugdo desta equagao com
as condigdes de contorno apropriadas sera objeto da continua
¢do desta pesquisa.
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SUMARIO

E descrita a instrumentacao utilizada na obtencao dos
dados gue permitem o calculo de perdas de calor num tangue
de superficie, de 64 metros de diametro, para estocagem de
6leo pesado. O escoamento convectivo € calculado com um es-
quema de diferencas finitas, aplicado a&s equacdes de ener-
gia e escoamento, e as solugodes numéricas apresentam um
aceitavel nivel de concordancia com os dados experimentais.
Dados tipicos de histdricos de temperaturas sac igualmente
incluidos neste trabalho.

SUMMARY

The instrumentation used in a 64-meter diameter
surface oil storage tank to obtain data for heat losses
evaluation is described. The oil convective flow is
predicted via a finite-difference scheme applied to the
energy and flow equations. The main features of the
numerical technique are outlined, and the solutions
generated present a fair agreement with the experimental
data. Some typical experimental temperature histories
are also included in this work.
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1. Introducdo

0 estudo de modelos matematicos de tanques de superfi-
cie para estocagem de oleos pesados continua atraindo consi-
deravel interesse, em grande parte devido aos constantes au-
mentos dos custos de energia. .

A temperatura nos tanques € controlada com o objetivo
de manter a viscosidade do 6leo a niveis operacionais para o
processo de bombeamento. Porém, sempre que a temperatura am-
biente é inferior a temperatura"operacional"do tanque, a
qual tipicamente para um dleo do tipo Bunker"C" é de cerca
de 50°C, necessidrio se torna transferir calor para o tanque.
Esta operacdo, em se tratando de tangues de grandes dimen-
sdes como &€ o caso do do presente estudo, e em condicodes
climatericas desfavoraveis, pode se tornar extremam&ﬁte dis-
pendiosa. Como ordem de grandeza destes custos, fazemos no-
tar que para o caso presente, em gue o tanque tem 64 metros
de didmetro e 14 metros de altura, e para uma temperatura
media de 12.5°C, os custos estimados foram superiores a
US5400.000/ano !

Assim, a quantiflcacéo e distrlbulcao das perdas de
calor sao de primordial relevancla quando se conduz uma ava-
llacao econdmica da 1nsu1acao dos tanques. Um outro aspecto,
igualmente importante, € a pOBSLbilldade de utlllzacao des-
tes tanques para estocagem térmica, e consequente retlfica-
cao de energia, no caso de fontes intermitentes de energia
Ep.ex. energia solar).

E particularmente com este segundo objetivo em vista,
que se desenvolveu o estudo do escoamento convectivo do
6leo por via numérica.

2. Medidas experimentais

Com o objetivo de obter dados experimentais suficien-
temente precisos, o tanque acima referido, um dos trés iden-
ticos tangues situados na Central Termo-Elétrica de Coleson
Cove (1000 MWe) da New Brunswick Electric Power Comission,
foi instrumentado com 45 termopares e um sensor de pressao
diferencial. Os termopares permitem determinar temperaturas
nas varias regides de interesse para axecucao de um balanco
téermico, nomeadamente paredes, teto e lnterlcr do tangue,



61

incluindo o ar acima da superficie do dleo, de acordo com
a Figura'l. Igualmente sdo medidas as temperaturas de entra
da do o6leo e entrada e saida do fluido de aquecimento, uma
solugdo de dgua e glicol, utilizado nos aquecedores do Gleo

no interior do tanque.

8 :- - « dimensdes em metros
W flila de termopares
W ireas pintadas de negre

Fig.l Dimensdes do tanque de estocagem e localiza-
cdo dos termopares.
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Os testes foram conduzidos durante dois periodos dis-
tintos: 1. julho 14 a agosto 26, 1980 e 2. fevereiro 19 a
marco 15, 1981, com o objetivo de determinar o comportamen-
to térmico em diferentes condicdes climatéricas. As medidas
de temperatura foram tomadas em intervalos de 4 horas e com
piladas diretamente com o registrador de dados de 60 canais
Fluke 2240A, com blocos isotérmicos de ligacdo dos termopa-
res. Nos mesmos intervalos de tempo foram feitos registros
para a temperatura do ar ambiente, velocidade do vento, ni-
vel de nebulosidade e igualmente nivel do Olec no tanque.

As filas de termopares localizadas na parede lateral
externa distanciadas de 90°, e as dreas pintadas de negro,
foram usadas para determinar o efeito da radiacao solar.

O sensor de pressao diferencial, Bailey BQ 73221, foi
usado para medir a queda de pressao ao longo de 20 metros
de tubulacdo da solucdoc agua-glicol, permitindo assim de-
terminar a vazao mdssica e,consequentemente, com as tempe-

raturas de entrada e saida, a energia fornecida ao tangque.

3. Correlacdes empiricas
Os resultados obtidos com o método de calculo relata-
do em [ﬂ apresentam uma razoavel concordancia com o balan-

co termico efetuado experimentalmentg, apresentando um des-
vio maximo de cerca de 8%. Inicialmente, foi utilizado pa-
ra o calculo de perdas de calor um modelo matematico seme-—
lhante ao que € sugerido em [ZI . Porém, os resultados nao
apresentam um comportamento uniforme, e para as medidas
executadas durante o 1° periodo as discrepancias sao supe-
riores a 20%. Presentemente os dados experimentais estao
sendo correlacionados estatisticamente, tomando em consi-
deracdo a capacitancia do tanque.

4. Simulacdo numérica

Formulacao do problema

Com o objetivo de simular o escoamento convectivo do
dleo no interior do tanque, as equacdes acopladas de ener-
gia e escoamento foram resolvidas por via numérica, com a
hipotese do escoamentc ser laminar e bidimensional. As equa-
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coes foram escritas em termos de fungEo de corrente e vor-
ticidade para coordenadas cilindricas. Adicionalmente, foi
introduzida nas equacdes a aproximacdo de Boussinesqg. Esta
aproximacac considera de forma geral que:

1) o coeficiente de expansdo volumétrico B, e adicio
nalmente os parametros de transporte do fluido, a, difusi-
vidade térmica,v, viscosidade cinemdtica e, k, condutivida
de térmica, sdo independentes da temperatura;

2) o escoamento € incompressivel, porém ndo sao des-
prezadas as variacoes de densidade com a temperatura no
termo relacionado com as forcas de corpo, nas equa;Ses de
escoamento.

Os permutadores de calor no interior do tanque, sao
modelados como fontes de calor discretas na equagio de
energia. E conveniente notar que este modelo apresenta um
teste mais severo para o método numérico que o caso mais
divulgado de fontes de calor uniformemente distribuidas,
embora esta ultima situagéo seja, so por si, de conside-
ravel dificuldade como foi reconhecido por Gosman e outros
[3].

Equacdes e condigdes fronteira

As equagées foram normalizadas com as seguintes guan-
tidades: UR=u/b

. 2
Te= {S)max.b /K

sendo UR e '1'R respectivamente velocidade e temperatura de

referéncia, b comprimento de referencia- nivel do 6leo no

interior do tanque e (S) . o valor maximo da geracao de ca

lor por unidade de volume.

Finalmente, os termos advectivos nas equacoes de ener
gia e vorticidade foram estabelecidos em forma conservativa
pois como foi demonstrado por diferentes autores, Roache
[4], esta formulacdo compacta de diferencas finitas conduz
a uma melhor precisao nos resultados.

Introduzindo as seguintes guantidades sem dimensoes:
Coordenadas vertical e radial X=x/b,R=r/b
Componentes vertical e radial da velocidade U=u/UR,V=v/UR
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TBmperatura,G-T/TR

obtemos as equacgodes:
U= ¥/R ; V==3 ¥/R’ (1)
-0=32¥/R+d_ (3 ¥/R) (2)
3y (UR) +3p (V¥) ==Gr.Pr2. 3 0+Pr. [a2¥+3 (3. (RY)/R)]  (3)

i)
35 (UB) +3_ (RVO) /R=020+3 (RDL0) /R¥S/S (4)

32, a2

em gue os operadores aR. ] %’ significam respecti-

X’
vamente 3 , 3, 32, 32
3R 3X 9R2 3x2
¥ e 0 sao respectivamente a funcao de corrente e vor-
ticidade em forma normalizada.
A equacao (3) contém o numero de Prandtl, Pr=v/u e o

numero de Grashof modificado Gr=gBTRp3/u2 , com g repre-

sentando a aceleracao da gravidade.

As equacbes em forma conservativa para a vorticidade
e energia sao (3) e (4) respectivaméhte.

Considerando a tensao tangencial na interface entre o
6leo e o ar, na superficie livre do 6leo, igual a zero e
simétrica em relacdo a linha de centro, as seguintes condi-

coes fronteiras hidrodinamicas sao obtidas:

2

U=3xV=?=Bx¥=ﬂ=0 em (1,R)
BRU=V=?'3R(BRT/R)=9=0 em (X,0)
U=V=?=3R?=O em (0,R)

U‘V=?=BR?=D em (X,Ro}
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onde Rp € a razao entre o raio do tanque e a altura do oleo
no tanque.

As condicoes fronteiras térmicas foram aproximadas do
seguinte modo:

=3,0=hy; (0-05,)/« em (1,R)
20=0 em (X,0)
9,6=0 em (0,R)
~3g0=h,  (0-0,.) /x em (X,R,)

Oa; € O, sdo as temperaturas sem dimensdes, médias do ar no
interior do tangue e no ambiente; hao e hai sao os coeficien
tes de transferencia de calor entre a parede lateral do tan-
que e o ar ambiente, e, entre a superficie livre do oleoc e o
ar no interior do tangque,respectivamente.

Nos calculos executados foram tomados valores constan-—
tes e determinados através de correlagﬁes empiricas. E apa-
rente que das correlagﬁes testadas para a parede lateral a
férmula de Churchill e Bernstein [5] apresenta uma melhor
concordancia com os resultados experimentais . Deve ser men-
cionado que a condicdo adiabatica no fundo do tanque, (1,R),
ndo € exatamente verdadeira mas satisfaz o nosso presente
proposito.

Diferencas-finitas e malha

As equagées diferenciais parciais (2), (3) e (4) que
regem o escoamento, sdo resolvidas por via numérica visto
nao existir solucao analitica.

As equagées foram reformuladas em forma discreta,
através de diferencas finitas, numa malha uniforme, (Fig.2),
com pontos nodais coincidentes com as fronteiras do dominio
de interesse. Em cada ponto nodal sao estocados os valores
de 0, ¥, 1, Ue V. Os valores de U e V sao calculados atra-
vés da equacao (1), utilizando aproximacoes centradas de
trés pontos, como foi sugerido por Torrance (8] -

Assim, por exemplo, para V na posigao generica (5]

Vi, 5= Mie1,57 %51, 4/ [2(5-1) -8R 8X]
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com AX=1/M e AR=R,/N.

(M+1,1) o (M+1,N41) g
o} {-1F§F ] mae
X,i ‘? 7
20 (2ZN+1)
= __r o 1_- —X=0
J 11 02 M,N)  (ILN+1)
R=0 ReR,

Fig.2 Malha e nomenclatura utilizada na formulacao
de diferencas finitas.

A vorticidade nas fronteiras (1,R) e (X,Rg) é aproxi-
mada utilizando expansodes da funpio de corrente em serie de
Taylor. Por exemplo para R=R,, obtemos:

Q [2.R;. (8R) 2]

i+ (B0 Ry N )/
Os termos no lado direito das equacoes (2), (3) e (4)

sao aproximados com diferencas de tres pontos, por exemplo

tomemos o termo [BRIBR(RRI/R)]i 3 cuja aproximacao discreta

L4
é dada por:
2 P s 2 =
(395  j41- -1y 1/[(3-0.5). (8R) 2]

[G-118; ==y 5 11/[(3-1.5). (aR)?]

Para os termos advectivos nas equagées (3) e (4) foram
tentados varios esquemas de diferencas finitas. Os melhores
- resultados em termos de precisao e tempos de computacao fo-
ram obtidos com o esquema "donor cell" na forma sugerida por
Turcotte e outros (6] num diferente contexto. Diferencas cen
tradas conduzem a uma seéria instabilidade e nenhuma solupao
foi obtida com este esquema. Os esquemas de "hybrid central/
skew-upwind" e "quadratic, upstream-weighted" tendem a ul-
trapassar as condicdes impostas nas fronteiras, confirmando
oS experimentos numéricos realizados por Leschziner [?1 s

Para exemplificar a aplicacao do "donor-cell", tomemos
o termo 3(RVO)/R na equacac (4). Tomando o referido termo pa

ra um ponto genérico (i,j), temos  (VyOy-VgO7)/AR ,
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onde ©_=0 para VM>D 3 G =0, para V_>0 ; 0,=0,

M i,] i,j-1 J M "i,j+l pa-
ra VM<0 3 BJ_ei,j para VJ<9 com:
V= (3-0.5) (v, 3+1 i,3)/[26-1]

Na fronteira (X,0), as condigaes de simetria impoem VJ=—VH,
consequentemente o esquema de diferenciacao € consistente
com aR(vas}/a para R=0 .

Procedimento de calculo

As equacoes de energia e escoamento na forma de dife-
rengas finitas sao resolvidas na seguinte sequéncia: (4),
(3), (2) e (1), por um ciclo iterativo consistindo de trés
subciclos, correspondendo as equacoes de energia, vortici-
dade e funcao de corrente. Em cada subciclo somente uma
unica varidvel toma novos valores. Quando os trés subciclos
sao completados, as velocidades sao calculadas e um novo ci-
clo e iniciado.

O processo utiliza para a equacdo de energia o método
de Gauss-Seidel, e para a equapio de vorticidade o método de
Jacobi. Porém, estabilidade numérica foi estabelecida somen-
te quando uma fracdo do valor obtido com o método de Jacobi
participa no cadlculo dos novos valores de vorticidade, como
€ sugerido por Torrance e Turcotte [ﬂ . A funcao de corren
te é iterada com sobrerelaxacao (S.0.R.), com um fator de
1.55 para uma malha de 11x15. Para cada subciclo & verifi-
cada a convergencia e, se existem sinais de divergencia, o
referido ciclo @ reiterado. Tipicamente, um ciclo iterati-
vo completo toma aproximadamente l.Bxlo_‘ segundos por pon-
to nodal da malha, numa magquina IBM 3032.

O criterio de convergéncia utilizado e:

k+1 =

k+1 \
2.1 485 W5 3wy 17153500551+ 195 5 Dl<20
onde |y toma os valores de 0, Q2 e ¥ em cada subciclo, e o
indice k € referido ao nivel de iteracdo. Quando as trés va
ridveis satisfazem simultdneamente o critério de convergen-
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cia, o processo iterativo é terminado. Tipicamente sac ne-
cessarias 400 a 600 iteracoes para convergir uma solugao.
1077y, o

numero de iteracbes aumentou dramaticamente mas a solugéo

Com um criterio de convergéncia mais restritivo
nao apresentou alteracdes significativas.

3. Resultados e conclusoes

A simulacao numerica do escoamento convectivo com fon

tes de calor, mostra a existéncia de dois vortices de recir

culapao de sentidos opostos descendo ao longo da linha de

centro e parede lateral, respectivamente.
c.
a.
.| ) -
L] \ \ m/ oS5 w 30.
w ¥ . g
T e ‘ % B G ,d’/R\ 20.
. o
N ] - f“'c,ﬁ
» \ a [ & | % _Jro.
5 - | [® | pom 330 330 390
. @ |2 Dia 28 29 30
. | s julho
il T Gleo: & -centro e v-juntoa parede do
1 2 3541122 25 3. que;ar ambiente:o-

Z,temp. nao -dimensional

a. linha de centro; b. parede; C-junto @
parede
B exp., —..— tedrico com 1.49 MW

— . — teodrico sem poténcia ( 0 MW)

ambiente

Fig.4 Temp.do 6leo vs.Temp.

Temp.ar,C

Fig.3 Z vs.posicao no tanque,Z=(8-84 }/[(URO)med:.o'Uaol

Temperaturas ('C)

Hora
Més /Dia

60 sy S
N
o
a5-
\ -k~ drea negra
- - -4~ teto
- L-E-p-E 3
1 EJ/&‘..A a\f o i Ja \ R
// \‘ . ) ) /\ - 4= ar ambiente
/ \‘ ‘-_‘
15| « d—d -.‘—n‘—n"‘
3.00 19:00 71:00 3:00 19:00
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Fig.5 Historico de temperaturas no tangue
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A simulap&o apresentada (Fig.3) foi efetuada para ju-
lho 30, qevido as condigbes quase estaciondrias no tangue
(Fig.4). O caso de escoamento sem fontes de calor € igual-
mente apresentado, mas nac é possivel comparacao com os da-
dos experimentais devido ao longo periodo de decaimento de
calor do tanque. A Fig.5 mostra, como antecipado, a impor-
tancia da radiacdo solar neste tipo de problema.
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SUMARIO

Neste trabalho sdo apresentadas solugdbes numéricas do
problema da troca dinamica de calor entre o meio ambiente e
um recinto. A temperatura do interior do recinto foi obtida
para diversas situagOes de interesse, tais como: produgdo in
terna de calor positiva (aquecimento) ou negativa (esfria -
mento) com e sem massa térmica no recinto e diversas espes-
suras da parede que recebe radiagdo solar. As solugdes numé-

ricas sao discutidas.

SUMMARY

In this paper, numerical solutions are obtained for the
heat transfer problem between a closed region and the
environment. The temperature of the enclosure was obtained
for several situations of interest, as the following:
internal production of heat, positive (heating) or negative
(cooling), with and without thermal mass of the closed region
and several thichnesses of the external wall receiving solar
radiation. A discution is made of the numerical solutions.




72

1- Introdugio

O problema da transferéncia de calor entre o meio ambi-
ente e um recinto tem sido bastante estudado nos altimos
anos (1), (2). No Brasil esta linha de pesquisa se mostra
particularmente atrativa visto que dos 19% do consumo de
energia eléetrica destinado ao wuso residencial uma parcela
consideravel se destina ao acondicionamento dos mesmos (3).

Através da formulagdo de um modelo que reproduza com
relativa precisdo os mecanismos de transferencia de calor
pretende-se minimizar o consumo desta energia.

Neste trabalho se procede uma analise temporal da tro-
ca de calor entre o meio ambiente e um recinto. O problema
foi resolvido levando-se em conta dentre outros parametros
os seguintes: radiagao solar, produgao interna de calor e
massa térmica.

A fungao incognita temperatura do interior foi relacio-
nada com a temperatura do exterior através de uma fungao que
envolve todos os parametros considerados. Esta relagdo pode
ser considerada como uma fungdo transferéncia na linguagem
dos problemas de controle, permitindo sua utilizagao em pro-
jetos de engenharia.

2- Modelo Matematico

Seja R um recinto limitado lateralmente pelas paredes

1 e 2, conforme a figura 1:

R 2
t; tle
= X
D D+d

FIG. 1 = RECINTO LIMITADO PELAS
PAREDES le 2

Considere t, e t; as temperaturas do exterior e do
interior do recinto como fun¢oes apenas do tempo em um regi-
me permanente. Os Indices ¢ e ¢ indicam a regido exterior e
interior do recinto respectivamente. As paredes de espessu -
ra d sao infinitas longitudinalmente e estdao espagadas de
uma distancia D. Foi suposto que apenas a face externa da
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parede 1 recebe radiagao solar.

Para paredes de difusibilidade térmica o, condutividade
térmica k, coeficientes de emissividade e absorgao nas duas
faces e; e a, respectiﬁamente e para um recinto que con-
tém uma massa térmica total ¢ e uma produgdo interna de ca
lor P por unidades de superficie da parede 1, a transfe -
réncia de calor entre o ambiente e o recinto pode ser avalia
da pela solugdo das equagbes de difusio das paredes 1 e 2:

gﬂ =a—.lazt (1]
It az?

a_:a :u—._zazt {2)
aT Azx?

sujeitas as condigbes de contorno:

UpRg + h1g(te-t1g)= —k2EL (3)
J EEd h
z= Zq,
hii(t1i=ti) + hp(tys-tgs)= -k2EL (4)
3z 2= 27,
P+ hyif . . Bos SN d—tl— 5
12(t14-tg) + hgil(tgi-ti)= G 5 (5)
i
P T IR [ T 1Y
hpplti=tai) + hp(tgi-tgg)= -k (6)
dx P
r 1= _29%2
hogl(tae-te)= —k (7
ax <
&= Zog

onde A; em (3) € a radiagdo solar instantdnea que incide so
bre a face externa da parede 1 (4):

Rg = Rg {cosB (tgh(sen) sen§ + cos) cosb coswh) -

-gend sen)) -genB cosd senwh} (8)
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R4z= Radiagdo solar direta que incide sobre uma superfi-
cie normal dos raios solares.

B = Angulo que a projegdo da normal da parede forma no
plano horizontal com o meridiano do lugar (positivo
de sul para leste).

A = Latitude

8 = Declinagdo solar.

Na equagdo (4), h, representa um coeficiente de convec-
gdo que leva em conta a troca radiativa entre as paredes (5)

3
hp = 4Tp4 €0 (9)
2-0

o

onde T,; € uma temperatura absoluta média do recinto e o @&
a constante de Stefan-Boltzman. Os demais sao coeficientes
de convecgdo ligados as faces externas e internas das pare -
des com as temperaturas do exterior e do interior do recin -
to.

3- Solugdo Analitica

O problema como esta formulado apresenta como fungoes
incognitas:

tylz,1) ta(z,1) ty(t)

uma vez que a troca de calor convectiva entre a parede 2 e
o recinto foi incluida (6]. No entanto, este modelo pode ser
simplificado no sentido de se evitar obter a fungao ty(x, 7).
Como foi suposto que apenas a parede 1 recebe radiagao solar,
o salto de temperatura entre a sua face interna e o recinto
deve ser bem maior que o salto equivalente para a parede 2.
Esta suposigao permite eliminar a troca convectiva menciona-
da nas equagoes (5) e (6) e desacoplar a solugao da equagao
de difusao (2) do restante do problema.

Para este modelo simplificado, temos o seguinte sistema
de equagoes:

.?.*.I. :a_._.lazt (1)
at ax?
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UpRg + h1glte-t1e)= -k2EL (3)
o &= Zig
hy(tgg-ti)= ~k2E1 (10)
3z z=ay;
P+ hpi(ty4-tg)= G G4 (11)
dt

onde hg= hy; + hp € um coeficiente de convecgdo total. Pro
pondo uma solugdo produto do tipo:

talmvi=h _ Vla) 8¢ (12)

=—-n

para a equagao (1), obtemos:

1/2 + . AW
+ nw -f1=-4)(s=)=
Vylz)= ap J(1-dlgzle + by e 2a

(13)
onde a, e by sdo fungdes complexas de cinco coeficientes
de convecgdo, dos quais dois sdo virtuais, e de quatro tempe
raturas. 0 primeirp coeficiente expressa a influéncia da mas
sa térmica quanto a atenuagdo das flutuagles de temperatura
(hg(n) = nwG) e o segundo evidencia as propriedades fisicas
da parede 1 (hp(n) = k(nu/2u)1/2). Os demais sdo os coefici
entes hjp, hj;ehy inerentes ao mecanismo de troca de ca -
lor.

Além da temperatura do exterior, duas temperaturas liga
das a produgdo interna de calor p,/h,(n) e p,/h;; e uma
outra ligada a radiagao solar »ry/hj;, completam a composi -
gdo dos coeficientes ap e by,

Procedendo uma decomposigdoc em série de Fourier das
grandezas dinamicas: radiagdo solar, produgdo interna de ca-
lor e temperaturas se obtém a solugdo de ordem zero:

toi= toe + At Bo 4 To (14)
hiz U hie

onde
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(15)

[~ [N

I
hy

o =W

.L+
hi1a

€ a resisténcia térmica total da parede e uma solugao de or-
dem n (6):

dz
x=d a=d

tin= Vnl=) , £ dVplz) (16)
he
As expressdes (14) e (16) podem ainda ser escritas de
modo a se ter o primeiro membro independente da temperatura
do exterior:

tpg= 1 + Nplo) 2t + Wp(o) (17)
v
tin= X(1 + Npz) % + Y(1-Nps) e (18)
onde 2 = (1 + F)Npln) (18a)
x= L (eng (1+npen) ) AGOVRE o tnyny -y (n) (145)) 73 -

2D NG (n)+1

~(hyg+(1+3) Hy(n)) (LR yocnyn,)) (18b)
Ny(n)+1

v= L (ng (1ewpin) ) AGEL poin)n, + hp(n) (145)) e %+
2D

2

Ngin)+1
+hyg=(14§) hp(n)) (ENGLAIZL o () ) (18c)
© Np(n)+1
D= {hyy NGOV g (n)hys((1+5)hp (n) )72 Yaanhat (1+4)hy (n)
Wg(n)+1
At g (n) hy+h1g) coshz (18d)
Waln)+1

em que os numeros adimensionais WNp(n), Ng(n), Np(n), Np(n) e
Np sao assim definidos:

. - &
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Npin) = —Ta_  expressa o efeito da radiagdo solar.
hieten

Ng(n) = hg(n) expressa o efeito da massa termica do
hig recinto.

Np(n) = & expressa o efeito da espessura da parede
dp (dp= (2a/nu)+1/2 € a profundidade de pene

tragdol

Np(n) = —En__ expressa o efeito da produgao interna de
h1iten  calor.

Np = = representa a transmissdao relativa de ca -

hed

lor.

4- Resultados numericos e discussdo

Foram realizadas vdrias simulagdes em computador utili -
zando Fortran IV para diversos valores dos niumeros adimensio-
nais citados acima.

Com a utilizagdo da sub-rotina FORIT, se obteve os coefi
cientes de Fourier de um perfil de temperatura do exterior
real. A fungao produgao de calor escolhida teve a forma de
uma onda quadrada de amplitude P, positiva (aquecimento) ou
negativa (resfriamento, no intervalo compreendido entre 8h
e 16h. A tabela I traz um resumo das situagoes analisadas e
os graficos a, b, ¢ e d da figura 2 apresentam as curvas da
temperatura do interior para as diversas simulagdes.

TABELA 1 - S1: Efeito da espessura da parede: Sy: Efei-
to da radiagao solar; S3: Efeito da produgao
interna de calor; S4: Efeito da massa térmi-
ca do recinto.

54 Ss 53 S
€1 C2 €3 Cyq Cs Cq Cy7 ]
D 0.44| 0.89 |1.83 |1.33| 1.33 | 1.33| 1.33 | 1.33
¥R 0 0 0 _|o.37 0 0 0 0
g 0 0 0 0 0 o F oz |o.z
2 0 0 0 0 |+0.38 | -0.45 | +0.38 |-0.45
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A expressao (18) permite calcular a variavel E}E =
tin/tgn em fungdo de quatro numeros adimensionais que depen
dem da ordem »n e que expressam a influéncia das proprieda-
des e espessura da parede, da radiagao solar, do termo de
produgdo e da inercia térmica, bem como do parametro HT:IEE.
0 segundo membro da equagdo (18) pode, portanto, ser conside
rado uma fungdo transferéncia que expressa a resposta do
sistema a uma solicitagdo &g,.

No grafico (a) se observa que a temperatura do interior
sofre uma atenuacdo e uma defasagem quando comparada com a
temperatura do exterior para diversos valores do numero adi-
mensional WNp .

Este numero relaciona a espessura da parede com a dis-
tancia caracteristica dp. que pode ser pensada como uma dis-
tancia de penetragdo, a semelhanca dos fenomenos de difusao
de ondas eletromagnéticas em solidos condutores. Para valo -
res caracteristicos dos materiais que constituem as paredes,
dp= 11,4 em, quando Np= 1,33 ou seja d= 15 em, o efeito de
atenuagao € consideravel.

No grafico (b) estd representado o efeito da radiagdo
solar que produz um acréscimo significativo da temperatura
em relagdo ao caso Cz, sem radiagdo, no periodo de incidén -
cia dos raios solares. A diferenga de temperatura diminui no
periodo sem radiagdo, aproximando-se do perfil Cj3.

0 efeito da produgao de energia, positiva (aquecimento)
e negativa (esfriamento) na temperatura interior se represen
ta no grafico (c). Podemos comprovar que nao existe, como
era de se esperar, defasagem entre a fungao produgdo e seus
efeitos na temperatura do interior. Esta funcdo pode ser uti
lizada como varidvel de controle na climatizagao do recinto,
em especial visando minimizar o consumo de energia necessa -
rio para a obtengao de determinadas condigoes de temperatu
ra do mesmo.

Finalmente os efeitos combinados da inércia térmica e
da produgdo de energia podem ser observados no grafico (d) .
em especial a atenuacgao do perfil de temperatura interna de-
vido ao efeito de armazenamento de energia na massa térmica.
Como se pode constatar através da expressao (l7) as tempera-
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turas médias dos perfis C; e Cp deverdo ser as mesmas que as
temperaturas meédias dos perfis Cs e Cg, ja que o efeito da
massa térmica ndo aparece na equagao mencionada, reduzindo-
se somente a atenuar as oscilagoes de temperatura. Isso tem
relagdo com os valorés que assume a temperatura média do re-
cinto nos diversos casos analisados. Obviamente ¢,; sera
modificada como resultado de todo fator que introduz ou sub-
trai energia do recinto, como pode se verificar a partir da
expressao (17), no caso a radiagao solar e o termo de produ-
¢do de energia. Portanto, nao somente sera necessario atuar
sobre as oscilagoes de temperatura, como sobre o valor médio
da mesma.

5- Conclusoes

A partir dos resultados apresentados, verifica-se que a
escolha de uma espessura da parede que torne o numero Np-1,4
faz com que se obtenha uma importante atenuagao da temperatu
ra do exterior. A combinacao de uma adequada fungao produgao
com os efeitos da massa térmica e uma favoravel orientagdo
do recinto podera reduzir o consumo de energia necessario pa
ra a obtengao de condigoes preestabelecidas do mesmo.

Este objetivo pode ser especialmente interessante em
sistemas de armazenamento de produtos pereciveis que devem
ser mantidos em determinadas condigoes de temperaturas e umi
dade.

0 modelo formulado assim como os resultados obtidos per
mitem pensar na possibilidade de utilizd-lo na otimizagdo de
processos da troca de calor entre recintos e o meio ambiente.
Em proximos trabalhos pretende-se explorar essa possibilida-
de.
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SUMARIO

Este trabalho trata da analise numérica dos escoamentos
supersonicos em tubeiras com simetria axial para diversos
angulos do divergente. Tanto os pontos, como os respectivos
parametros do escoamento sao obtidos pelo método das carac-
teristicas.

Sao apresentadas as distribuigoes da pressao, tempera-
tura e velocidade adotando-se como hipotese o regime perma-
nente, gas perfeito, escoamentos ideal e irrotacional. 0 es-
coamento & suposto como isoentropico em todo seu dominio ex
ceto nas regides onde ocorrem os choques obliquos.

SUMMARY

This work deals with the numerical analysis of an
axially symmetric supersonic flow for different angles of
the nozzle. The locations and the respective properties of
the flow are obtained by the characteristic method.

The pressure, temperature and velocity distributions
are obtained assuming the flow as steady, irrotational and
ideal. The gas is considered as perfect and the flow is
isentropic except in the regions where oblique shock occur.
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1. INTRODUGAO

Nos projetos de foguetes admite-se geralmente o escoa-
mento nas tubeiras como unidimensionais. Este procedimentc
& valido quando se deseja obter apenas valores qualitativos
para o empuxo.

Este estudo tem como objetivo obter a distribuigao da
pressao, temperatura e velocidade dentro das tubeiras  dos
foguetes para diferentes cmicidades. O escoamento € supos-
to como irrotacional, regime permanente, ideal isoentropico
e com simetria axial. As forgas gravitacionais sdao despre-
ziveis e os gases provenientes da queima do propelente sao
admitidos como perfeitos.

A partir da linha geradora na regido transdnica , resol
ve-se numericamente o sistema de equagoes diferenciais par-
ciais pelo método das caracteristicas.

2. ANALISE TEORICA

A equagao da quantidade de movimento linear para regi
me permanente, auséncia de forgas gravitacionais e viscosas,
gas perfeito € escrita por ( 1 )

¥riefe sang (1)

Onde V & o vetor velocidade, V o seu modulo e a a ve-
locidade de propagacgao. -

A equagao da contimiidade para regime permanente € da
da por (1),

-+

V.pv =0 (2)

onde p é a massa especifica do fluido.

Combinando-se as relagoes (1) e (2) e supondo-se sime

- -
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tria axial, escreve-se o sistema de equagdes ( 5 )

(3)

u? _ _uv _ _uv v? i,
GAeTaridilge 1R BT gy v - Sy, ¥ e
Vg Tay (4)

onde a relagdo (4) € obtida pela condigdo de irrotacio
nalidade. As componentes escalares da velocidade segundo as
coordenadas longitudinal (x) e radial (y) sao representadas
por u e v respectivamente. As derivadas parciais sao repre-
sentadas pelos respectivos subscritos x ou y.

Para se obter a solugdo do sistema representado pelas
equagoes (3) e (4) pelo método das caracteristicas, utiliza-
se da equagao de compatibilidade ( 2 ). Esta equagdo & ob-
tida pela combinagdo linear das equacdes (3) e (4). Portan-
to, sendo Al e A? constantes, escreve-se

(s)
A]. (u? - a?) L flr(Zuv] Ry ) e (=A)) (v +_il (vi-a®}
5 A, (u?-a?) % g =
2 1 2
(v Al av
Y ——eati )

y

Por outro lado, sendo u e v fungdes de x e vy,

du - U, * dy uy
dx dx (6)

dv - v +dyv
dx dx (7)

Fazendo-se em (5) os coeficientes de uy e vy iguais as
inclinagoes dy ou A
dx

+

Ay [ 2 uv) + A
A+
e 1 . 5 2 (8)
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o< (9)

Consequentemente, de (5),(6),(7),(8) e (9) escreve-se
2

Sung Z:.2
(u™-a”) du, - (u™-a”") A, - Zuv  dv - a'v dx_ =0 (10)

= {7

Sendo as linhas de Mach coincidentes com as carcateris-
ticas 4 , pela figura 1 escreve-se (1)

5 LEQUE DE EXPANSAO

Fig.l Representagao do campo do escoamento supersonico

(dy ) = X, = tan (8 + a) (11)
dx C,
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onde a € o dngulo & formado pela linha de Mach e a diregao
do escoamento e 6 & o angulo formado pela linha de corrente
e a coordenada x.

O sistema de equagoes formado por (10) e (11) & resol-
vido pelo método das diferengas finitas através das
teristicas C, e C_ como sdo mostradas na figura 2.

carac-

y
P | .

Wt . CARACTERISTICA C—
'
1

. L]
- '- - o e m e = o = 4

,‘ —‘—i
i !
H \——CARACTERISTICA C+
' 1

S ac et G
1 ' "
[ i :

X X2 Xy K [

~——— Carascter{sticas

Primeirs sproximagao pars as caracteristicas

Fig.2 Malha de diferenga finita onde a linha tracejada re-
presenta a primeira aproximagao.

Conhecidos os pontos [xl. le e {xz,yz) e as respecti-
vas velocidades (ul.vl) ¢ (“2' v2] determina-se a localiza-

cao (x4. yd] e a velocidade [u4. v4] pelo sistema de equa -
coes algebricas.

2 2 3 _ .2 v % -
{u2 - az] {u4-u2)+ 2u2v2 -[u2 aZ}J\2 {v4 vz} a, 0(12)
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LTS RIS T P

R =Dy () e | 2w, “(a2<ad) A Vv iev. )= o w0
Tl i B e L L P
Ya¥y = A (x4 - %))

onde a,e a; sao dados por:
4
a, v
ay = =2 (x4 - x;)
Y2
2
a; v
“2 = 1 1 (x4 xl}

(13)

(14)
(15)

As equagdes (12) e (13) representam a caracteristica c, . e

as (14) e (15) representam C_. Sendo as caracteristicas 1i

nhas curvas, para uma melhor aproximagdo, utiliza-se do mé

todo previsor corretor onde
Yyve L0 Y3% ¥y)

(16)

(17)

(18)

(19)

(20)

(21)

2
Uy oo b S & u,+ u4]

2
Vir= I ( ¥ * v¢}

2
Yoot == ( ¥, *¥,)
Uyr= —%— ( u, + u4J
Yorm —%— ( v, * v4}

As coordenadas X, e x, sao mantidas constantes como /

mostra a figura 3
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Fig.3 Malha de diferenga finita para o método previsor corre
tor.

Obtidos o novo ponto {x4. ya,] e a velocidade (u4. s Vg )
determina-se

Vit o d— (Y0 # 7g0) (22)
procedendo-se de maneira analoga as relagdes (17),(18),(19),
(20) e (21).

Como o processo € iterativo, o nimero de operacdes & deter -
minado pela tolerancia desejada. Neste trabalho, foi estipu-
lado que

x®
u =
4n T %4p-y < 10 (23)

A linha geradora, para a determinagdo dos pontos e das
propriedades do escoamento, € obtida pela teoria das peque -
nas pertubagdes onde impde-se a condigdo da componente da
velocidade pertubada v' ser identicamente nula. Portanto,es-
Creve-se para a regido proxima a garganta a equacgido da linha
geradora (2)

5V 7
= 1tk
RPN, - hell L8 R (24)

8
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onde k € dado pela relagao entre os calores especificos a
pressdo e volume constantes e a & por hipdotese relacio-
nado a componente da velocidade de perturbagdes u' por ( 2)

u' =a x (25)
onde
1/2
% =t N ) (26)
(k+1) R, vy,

sendo Rt ey
ganta.

t © raio de curvatura e a ordenada da gar-

A figura 4 mostra a linha geradora obtida fazendo-se a
componente v igual a zero na regido da garganta (2) . A li-
nha sonica ndo & adequada para gerar os pontos do escoamen
to pois abrange pontos anteriores a garganta onde o nimero/
de Mach & menor do que um. :

Na andlise numérica o eixo y € deslocado de modo a con
ter o ponto T.

Fig. 4 Linha geradora obtida pela teoria da perturbagao.

Obtidos os pontos e as respectivas componentes da velo
cidade u,v, determina-se as distribuigoes da temperatura e
da pressdo ao longo da tubeira utilizando-se da equacao da
energia e da condigao de isentropia. Assim,

T (k) = (1+ k-1 My~ 1
T, 2 (27)
1
PlxyYe =Gl exy Wy ok (28)

Py 2
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3. RESULTADOS

0 raio da garganta e o comprimento da tubeira empre
gados, correspondem a 0,0425 m e 0,325 m respectivamen
te. A pressao e a temperatura da camara de combustdao /
sdo fixadas em 7 x 10° N e 22000% e os semiangu -

g
m
los da parte divergente da tubeira sao de 5°.11
15° e 17"

o Az

_ A figura 5 apresenta os pontos do escoamento calcu-
lados numericamente sobre as diversas linhas de Mach /
ou caracteristicas para o semiangulo de 159 e para 11
pontos localizados sobre a linha geradora.

Fig. 5-Pontos do dominio do escoamento na malha das carac-
teristicas.

As figuras 6 e 7 mostram a distribuigao da pressio ao
longo da linha de centro e da parede para semiangulos de 5°
e 179 respectivamente.
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L 7
i

g e i i aawrs

‘ Fig.6 - Distribuigdo da pressdo ao longo da linha de centro
e da parede para semiangulo de 5%, comparada com a
teoria unidimensional.

Fig.7 - Distribuigao da pressdo ao longo da linha de centro
e da parede para semiangulo de 17°.
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As figuras 8 e 9 referem-se a distribuigdo da tempera-
tura e as figuras 10 e 11 mostram a distribuigdo da velo-
cidade para os mesmos semiangulos apontados anteriormente.
Sdo apresentadas curvas na linha de centro, na parede e a
respectiva distribuicao considerando-se o modelo unidimen
sional.

iy

[ g
o ——

;) s e o

Fig.B';qﬁEstribuigio da temperatura ao longo da linha

de centro e da parede para semiangulo de 59 /
comparada com a teoria unidimensional.

Ll EC e
= .
-

Fig.9 - Distribuigdo da temperatura ao longo da linha de
centro e da parede para semiangulo de 179 compa-
rada com a teoria unidimensional.
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wr

" - . . . - .

Fig.10 - Distribuigdo da velocidade ao longo da linha de
centro e da parede para semiangulo de 5% compa-
rada com a teoria unidimensional.

Fig. 11 - Distribuigac da velocidade ao longo da linha de
centro e da parede para semiangulo de 17° compa
rada com a teoria unidimensional.

Nas figuras 6 a 11 a coordenada x e colocada na forma/
adimensional pelo valor do raio y,. As pressoes e tempera-
turas sao adimensionalizadas pelog seus respectivos valo -
res de estagnagao. A velocidade € adimensionalizada por

\'max que € constante nos escoamentos homoentalplcus
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4. DISCUSSAO E CONCLUSAO

0s graficos 6 a 11 revelam descontinuidades na li-
nha de centro referentes as distribuigdes da pressao,
temperatura e velocidade. Estas descontinuidades sao
provocadas pelas ondas de choque obliquas devidas a
coalescéncia das ondas de Mach. Observe que o apareci
mento das ondas de choque no interior da tubeira pro-
voca tanto o aumento das irreversibilidades como da
pressao e da temperatura e consequentemente uma redu-
¢ao na velocidade do escoamento, contribuindo para a
diminuigao do empuxo.

Na parede nao aparecem as ondas de choque pois nes
ta regido as ondas de Mach sofrem expansao nao contri
buindo para a coalescéncia.

Observe que a ordem de grandeza da distribuigao da
pressao, da temperatura e da velocidade obtidas pelo
modelo unidimensional seria aceitavel se nao ocorresse
choque no interior da tubeira. A tabela 1 mostra 0s
valores calculados para o empuxo Fl-D e para o impul-
so especifico I, p pela teoria unidimensional. Sao
também mostrados o empuxo F3D e 0 impulso I5 3 para
o modelo tridimensional. Na Gltima coluna da tabela es
tao os valores da eficiéncia EF. Os valores da tabela
sao calculados para os semiangulos de 59,11°9,13%,15% e
F B b

o S ol PN Ig FalN) [ Ty EF
( TUBEIRAS
L 39254 1906, ,68 slfl!- 1801,25 0,94
n 62467 2010,07 | 61942 2001, 49 0,99
(b 62667 2016,51 GIBT2 199922 0,99

L 62745 2019,08 61693 1993,44 0,98

AT 65808 217,58 60103 194206 0,91

Tab. 1 - Empuxo, Impluso especificoe Eficiencia.
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Observe que para os semiangulos compreendidos entre
10% e 15°%, como sao utilizados nos projetos, os im-
pulsos especificos pela teoria tridimensional nao
diferem consideravelmente dos impulsos especificos/
obtidos pela teoria unidimensional.
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SUMARIO

A analogia entre o escoamento de agua com uma superfi-
cie livre e o escoamento compressivel de gases, comumente cha
mada de analogia hidrdulica, € analisada e identificadas as
suas limitagdes. A mesa d'dgua € o equipamento utilizado pa-
ra esta simulagdo, que permite a quantificacao de escoamen-
tos subsonicos e supersonicos com dispositivos de baixo cus-
to. A analogia € aplicada a escoamento subsdonico em torno de
cilindros circulares e escoamento supersonico em torno de co
nes. Os resultados sao comparados com dados tedricos e expe-
rimentais disponiveis e uma boa concordancia & obtida.

SUMMARY

The analogy between the water flow with a free surface
and the compressible fluid flow, commonly called hyvdraulic
analogy, is analyzed and its limitations are identified. The
water table is the equipment used for this simulation, which
allows the quantitative analysis of subsonic and supersonic
flow with a low cost apparatus. The hydraulic analogy is
applied to subsonic flow around circular cylinders and
supersonic flow around cones. The results are compared with
available theoretical and experimental data and a good
agreement is achieved.
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1. Introdugio

A quantificagdo da semelhanga entre os fendmenos que o
correm nos escoamentos compressiveis e os fenomenos superfi-
ciais no escoamento de agua, so & possivel de ser realizada
para o caso de escoamentos bidimensionais e escoamentos tri-
dimensionais exialmente simétricos.

A base matematica da analogia hidraulica foi primeira-
mente apresentada por Riabouchinsky [1], a partir da qual ou
tros autores [2], [3] e [4], estenderam sua aplicabilidade
a diversos estudos de escoamentos bidimensionais subsonicos
e supersonicos de gases.

A motivagao deste trabalho reside no fato de ser a ana
logia hidraulica, um método pouco dispendioso e bastante con
veniente para a investigacgdo de escoamentos compressiveis de
gases. As particularidades que ocorrem no escoamento de ar a
altas velocidades, sao facilmente reproduzidas no escoamento
analogo de dgua a baixas velocidades, utilizando-se a mesa
d'agua.

Os escoamentos subsonicos e supersonicos foram reprodu
zidos pelo escoamento de agua, empregando-se canais conver-
gente-divergentes, para acelera-lo.

0 objetivo deste trabalho consiste na verificagdo da a
nalogia hidrdulica em torno de obstdculos. Realizou-se a ana
lise de escoamento subsdnico em torno de cilindros circula-
res, como tambeém de escoamento supersonico simétrico em tor-
no de cones.

2. Teoria Bdsica

A correspondéncia entre o escoamento da dgua e o escoa
mento compressivel bidimensional de um gds, & determinado pe
las equagoes da continuidade, energia e propagacao de ondas,
sujeitas &s seguintes hipoteses simplificativas:

Gds: (1) O escoamento & ideal e adiabdtico

(2) O regime € permanente
(3) 0 gas é considerado perfeito
Kgua: (1) O escoamento & ideal
(2) 0 regime e permanente
(3) A aceleragao vertical & a aceleragao da gravi

dade
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(4) A tensdo superficial & considerada nula.

Baseado nestas hipoteses, importantes relagdes andlo-
gas entre os parametros dos dois escoamentos sao obtidas. Es
tas relagdes sdo somente satisfeitas para um gds com a ra-
zdo de calores especificos (k), igual a 2 (gds hidraulico).

A analogia hidrdulica prevé somente a correspondéncia
entre as ondas sonicas nos gases e as ondas de gravidade na
superficie da agua. As ondas de capilaridade, devido a ten-
sao superficial da agua, nao tomam parte na analogia hidrau-
lica.

A similaridade dinamica das propagagdes de ondas soni-
cas e de gravidade & estabelecida pela relagdo de velocidade
do escoamento e a velocidade de propagacao da onda. Para o
caso da dgua, a referida relagdo € representada pelo nimero
de Froude (Fr) e, para o gds, € representada pelo nuimero de
Mach (M).

A discontinuidade do escoamento, tanto pode existir no
gas como na agua. No gas, este fenomeno € uma onda de choque,
cujo escoamento passando pelo mesmo, causa uma variagdo brus
ca de seus parametros. Para a agua, a discontinuidade mani-
festa-se como um aumento sibito na profundidade da agua, cons
tituindo-se em um salto hidraulico.

Neste trabalho & apresentada a correspondéncia entre a
onda de choque conica e a curva e os respectivos salto hi-
draulico obliquo de pequena intensidade (onda de gravidade)
e o salto hidraulico curvo de intensidade moderada.

A Tabela 1 resume a correspondéncia entre os parame-
tros dos escoamentos segundo a analogia hidraulica.

3. Descricao dos Equipamentos

3.1. Mesa D'agua

0 equipamento usado € mostrado na Figura 1, no qual
se realiza a analogia hidrdulica. E construida, por facilida
de de execugao, em uma estrutura soldada de ago, na forma de
perfis cantoneiras e em chapas. As dimensoes externas sao de
2400 mm de comprimento por 1010 mm de largura e 1140 mm de
altura. A estrutura da mesa d'dgua esta sustentada por tres

pinos regulaveis que se apoiam no piso para proporcionar
0 seu nivelamento.
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TABELA I - ANALOGIA HIDRAULICA

|Relng5¢n caracteristicas do escoa- | Relagoes analogas do escoamento de
to compressivel bidimensional agua com superficie livre.
do gas hidraulico k=2.

- Relagao de massas especificas,
Pl

I~ Relagao de temperaturas absolu-

tas, T/T,

- Relagao de pressoes, p/p,

- Velocidade do som, a= (k]n"l;l)”2

I~ Numero de Mach, M = V/a
- Relagao de velocidades do escoa-
mento, V/V,

- Relagao de areas de bocais, &/Ac

- Escoamento subsonico, M < 1

- Escoamento supersonico, M > 1

|~ Onda de choque

Relagao de profundidades da agua,
zlzg

Relagao de profundidades da agua,
zlz,

Quadrado da relagao de profundi-
dades da agua, (z/z,)

Velocidade da onda de gravidade,
c=(pz)1/2

Numero de Fr?%de,

Fr = V/(g2) /2 = [2(z4-2) /2

Relagao de velocidade do escoa-
mento, V/V,

11}2

Relagao de larguras de canais
convergente-divergentes, L!Lo

Escoamento trangililo, Fr < 1

Escoamento rapido, Fr > 1

Salto hidraulico.

0 leito do canal d'dgua consiste de uma chapa horizon-
tal de vidro plano transparente de 10 mm de espessura. A par
tir do reservatorio d'dgua inferior, a dgua & conduzida ao
reservatorio d'dgua superior por meic de uma bomba centrifu-
ga de 1CV. No reservatdrio d'agua superior, a agua sofre uma
uniformizacdo no seu escoamento, ao passar pfimeiramente por
um tubo distribuidor na entrada deste reservatdrio e apds
por uma camada de pedras. Com este procedimento, permitiu-se
a obtengdo de um fluxo calmo e uniforme na entrada do canal.

A forma empregada para acelerar o fluxo de dgua sobre
o leito do canal, foi através do uso de canais convergente-
divergentes, analogos aos bocais de mesmo perfil usados na a
celeragio de gases. Estes canais, executados em acrilico, fo
ram em numero de trés, sendo utilizados, um na simulagao de
escoamento subsOnico e os outros dois na simulagdo de escoa-
mento supersonico.

3.2. Medidas de Profundidade
As medidas de profundidade da dgua necessarias a obten
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gdo dos nimeros de Froude, processaram-se ao longo da 1linha

de centro do canal d'dgua e ao longo de uma das paredes da
segao de teste de um dos canais convergente-divergentes. Pa-
ra isto, optou-se pelo uso-'de dois micrometros com precisao
de 0,01 mm, montados sobre um carro movel longitudinalmente,
para a realizagao simultdnea destas medidas.

MICROMETROS P/
MEDIGAD DE
2400mm , PROFUNDI DADE

3 I
€ ; 1_
E ; |
- |
- i ‘rmnsmnmﬁ--.
i ILUMINAG g
A ) —
rd ; il O T T Pl ”
RTE A- : CORTE B-8B
RES. D'AGuA CARRO MOVEL
(SUPERIOR _CANAL CONVERGENTE -
\ b DIVERGENTE
S
E)n RES. D'AGUA
<_>1 ““INFERIOR
(=]
] y BOMBA _ D'AGUA
/c_tn*rmruan
A

VISTA SUPERIOR

Fig. 1. Mesa d'agua

3.3. Medidas do Angulo das Ondas de Gravidade

Qutra grandeza medida durante os testes, foi o angulo
das ondas de gravidade provocadas pelo modelo (cunha) na su-
perficie livre do escoamento da agua. Este angulo € o forma-
do entre estas ondas e o eixo de simetria do modelo, coinci-
dente com a linha de centro do canal d'dgua.

A medigao dos angulos desejados para os diversos mode-
los, foi efetuada utilizando-se a projecao da imagem da su-
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perficie do escoamento da dgua em torno de cada modelo em par

ticular, em uma superficie horizontal. Iluminou-se o escoa-
mento em torno do modelo através de uma fonte luminosa.unidi
recional, posicionada sob o canal d'agua. Desta forma, a su-
perficie livre do escoamento, € projetada em uma superficie
semi-opaca colocada sobre o modelo, Esta imagem foi registra
da fotograficamente. i

4. Procedimentos Experimentais

Um levantamento de nivel do leito do canal d'agua, foi
realizado previamente aos testes, ao longo dos trechos onde
se efetuou a medida de profundidade da agua. Para isto usaram
se 0s proprios micrometros empregados na medigdo de profundi
dade. O levantamento de nivel, consistiu em tomar-se um pon-
to de referencia em cada um dos trechos referidos no item
3.2 e segundo os quais, medir-se os desniveis em outros pon-
tos. Desta forma, a medida real da profundidade em um dado
ponto, seria aquela lida no micrometro somada ao desnivel nes
te ponto.

0 valor da profundidade no ponto de estagnagao (z5),
foi obtido a partir de um balango de massa, sendo calculado
atraves da equagao:

Zq,4=2
5
zcnzs-ﬁ__.;__ (1}

L. 2 2_ 2
1-(=2) ()
Ll zy

onde L & a largura do canal. 0 indice 1 refere-se ao ponto
junto & parede do reservatorio superior sobre a sua linha de
centro. Para fins de aferigao dos canais convergente-diver-
gentes, o indice s refere-se aos pontos situados ac longo da
linha de centro do canal d'dgua. Para testes com modelos, o
indice s refere-se aos pontos suficientemente longe dos mode
los a fim de as medidas nao serem afetadas pela presenga dos
mesmos .

Os canais convergente-divergentes foram previamente a-
feridos e revelaram um otimo desempenho. As aferigdes sdo co
locadas sob a forma de curvas caracteristicas e podem ser a-
preciadas na Figura 2 para um dos canais. As aferigdes basea
ram-se nas medigOes de profundidade da agua e na teoria da
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Dinamica dos Gases para escoamento unidimensional isentropi-

co para o gds hidraulico.

Z{mm)

2/20

58288 Basut

il T MDA 5T 90 s
OWl?2 3’4 56 7 8 9 \O® ngauf
DISTANCIA AO LONGO DO CANAL (mm)

Fig. 2. Curvas caracteristicas de um dos
canais conv.-diverg. (z,=36,32mm)

5. Escoamento Subsonico em Torno de Cilindros Circulares

A fim de avaliar-se o comportamento do sistema construi
do, decidiu-se reproduzir um dos experimentos realizados por
Orlin, et al [3]. Este experimento versa sobre a variagao do
numero de Mach local (Mi} ao longo da parede da secdo de tes
tes do canal convergente-divergente usado, para varios cilin
dros circulares de diferentes tamanhos colocados na segao de
testes e para diferentes niimeros de Mach do escoamento (Mg) -

5.1. Resultados e Discussoes

A comparagdo dos resultados dos testes com aqueles a-
presentados por Orlin, et al [3], esta apresentada nas figu-
res 3(a e b). Estas figuras mostram a variagdo da relagdo en
tre o nimero de Froude local (Frz) e o numero de Froude do
escoamento (Frg), com a variagdo da relacgdo entre as distan-
cias do inicio da segdo de testes aos pontos de medigio de
profundidade (2,) e o comprimento da secdo de testes ().

As figuras 4(a e b) ilustram o escoamento de agua em
torno dos cilindros utilizados.

As ondas de capilaridade formadas na superficie da a-
gua pela presenga do modelo, muito contribuiu para os erros
de leitura de profundidade da dgua. A medigdo da profundida-
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de na referencia [3], foi realizada por meio de uma bureta

graduada conectada a tomadas de pressdo estatica na parede
do canal, Através deste sistema de medigdo, as ondas de capi
laridade nao interferem na medigao de profundidade. Apesar
desta desvantagem, o exame geral das curvas da Figura 3, re-
vela uma boa concordancia quantitativa dos experimentos rea-

lizados, o que permitiu considerar o sistema com um 6timo de

sempenho.
o [<REF(3) LA [
= P17 i |-=PRESENTE [0/L0,09
K y ~,| TRABA Frg=0,72
‘-Itd Frg=0,50 & s l L}
w ) 5 Aﬂ |
e Frs=0,48 L& =
=0, | g =070
/ o &
ok +
15 1,5
L,// 30 L roE
© e gg 0 . 5 r =0,53
—-REF (3) ;z Sk
|- PRESENTE (DA=0,24 47 iy
TRAB S b=
o B e VI e oLl wq%laamfw
o 033 05 078 1,0 4 /8
ta) b/t (b) %

Fig. 3. Comparagao entre resultados experimentais
para o numero de Froude local. (a) Cilin-
dro D=92mm; (b) Cilindro D=34,5mm.

(a) (b)

Fig. 4, Escoamento de dgua em torno de cilindros.
(a) Cilindro D=92mm e Fr.=0,48 ; (b) Ci-
lindro D=34,5mm e Frgo=0,70,

6. Escoamento Supersonigo em Torno de Cones

0 escoamento em torno de cones & um dos mais importan-
tes no estudo da aerodinamica de corpos de revolugdo. 0 es-




105
coamento em torno de cones e tridimensional mas, axialmente

simétrico, podendo por isso ser considerado bidimensional.

Dois experimentos referentes a escoamentos supersoni-
cos simétricos de gases em torno de cones, foram simulados
na mesa d'dgua. Estes experimentos referem-se a formagdo de
ondas de choque cdnicas e a formagao de choques destacados a
frente de cones. A simulagao destes experimentos, foi rea-
lizada empregando-se um escoamento rapido de agua, simétri-
co em torno de cunhas.

Referente a choques conicos foram medidas as variacgoes
do angulo das ondas de choque cénicas (o), para varios angu-
los de cones (28) e diferentes nimeros de Mach do escoamento
(M) . No caso especifico de choques destacados, averiguou-se
a forma da onda formada na superficie da dgua a frente da cu
nha, que segundo Shapiro [5], pode ser representada por uma
hipérbole.

6.1. Resultados e Discussoes

Alguns dos experimentos estdo mostrados atraves dos re
gistros fotograficos nas Figuras 5 e 6.

Fig. 5. Formagdo de ondas de Fig. 6. Formagdo de onda des
gravidade (cunha: 6= tacada (cunha: 6=40°
10° e Frg = 1,56). g Pre = L1,66):

A medigAo dos varios dngulos das ondas de gravidade,
foi realizada através dos valores médios das medigdes feitas
por meio dos registros fotograficos. Os resultados estdo a-
presentados sob a forma de graficos nas Figuras 7(a,b e c) e,
representam a variag¢ao do angulo das ondas de choque ou das
ondas de gravidade com o nimero de Froude do escoamento, pa-
ra cada cunha. Os vdrios resultados experimentais, sao compa
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Froude experimentados. Nota-se também que a medida que aumen

ta o niimero de Froude, aumenta o angulo da assintota, de for
ma similar nos gases.

7. Conclusoes

0 trabalho desenvolvido na mesa d'agua, sugeriu as se-
guintes conclusodes:

- A mesa d'agua construida € indubitavelmente um exce-
lente equipamento para a simulagdo dos fenomenos compressi-
veis de gases, em vista da excelente concordancia qualitati-
va dos experimentos.

- Os resultados quantitativos dos experimentos realiza
dos, nao foram grandemente influenciados pela presenga de im
perfeigOes na construgao da mesa d'dgua., bem como por defici
encias de controle do escoamento. Na andlise de escoamentos
subsonicos em torno de cilindros, a concordancia, com outros
experimentos em mesa d'agua, foi boa, o que atribui um &timo
desempenho a todo sistema construido. Referente ao escoamen-
to supersonico em torno de cones, a concordancia com o0s re-
sultados teoricos, foi razoavelmente satisfatoria.

- A analogia hidraulica, apesar de apresentar restri-
goes no seu uso, constitui-se num meio bastante conveniente
nao s6 no seu emprego diddtico, mas também em investigagoes
quantitativas prévias, de escoamentos compressiveis bidimen-
sionais de gases e escoamentos compressiveis axissimétricos
tridimensionais de gases em torno de corpos de revolugao.
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ON THE DUTERMINATION OF THE RESONANCE FREQUENCY OF
A IIELMHOLTZ RESONATOR Hffh VARIABLE SECTION NECK

Walter Zambrano
Mechanical Dephrtment, University of Chile

Es bien conocido ¢ue la frecuencia de resonancia {£)
de un resonador de llelnholtz depende de la velocidad del so-
nido (a), de la seccifn del cuello (A) del largo del nismo
(L) y del volumen de la cavidad resonadora (V). El propbsi-
to de¢ este trabajo es hallar f cuando la seccifn del cuello
no es constante. Se encuentra que f aunenta o disminuye se-

¢glin el cuello sea, respectivamente divergente o converqgente.

ABSTRACT

It is well known that the resonance frequency (f) of a
Helmholtz resonator depends on sound speed (a), neck section
(A), neck length (L) and on the resonator cavity volume (V).
The purpose of this paper is to find f when the resonator
neck section is not constant. It is found that a convergent
neck leads to a resonance frequency diminution and that a di

vergent neck leads to a resonance frequency augmentation.




110
1. Introduction

It is well known that the resonance frequency of a
Helmholtz resonator (see fig.l) with constant section neck

is given by |1],|2].

£ = %/Aﬁ" Hertz (1)

with a = sound speed; Ag = neck section; L = neck length;

V = resonator cavity volume. The purpose of this paper is

to find an expression for the resonance frequencv when the
resonator neck section is not constant. It is found that a
convergent neck leads to a resonance frequency diminution and
that a divergent neck leads to a resonance frequency augmenta

tion.

Helmholtz Resonator
Fig.1l

2. Main hypothesis considered

2.1. Cavity pressure onlv depends on time.

2.2. Air inside resonator cavity evolves isentropica -
1ly.

2.3. Friction forces are neglected because of the short

neck length.
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2.4. Air inside the neck is supposed to be incompressi
ble Its density will be denoted by o.

2.5. It is supposed a constant velocity distribution
for a given section neck |3].

3. Calculation formulae (see fig.2)

It has been stated that friction forces will be neglec
ted, therefore we will express the total energy conservarion

to the air mass contained in the neck.
3.1. Kinetics Energy (K.E)

| K.E = on Ln 23 (2)
0 - ({ (x)u<dx

\\HH\“Hmhhhh““* A(x)=variable section

u(x,t)=air speed

X
e ug = ul(0,t)
g =Y (L,t)
| //,/”’/,’##’3L
|
IA(".'

| Fig.2

Taking into account the continuity equation for the

air inside Je neck, which is supposed to be incompressible:

= Ao Yo (3)

equation (2) leads to:
P A u
K.E= D00 f (4)

3.2, Potential Energy (P.E)

1f section A, is "moved" to the right a distance dsg,

the internal ,ressure produces a positive work given by
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positive work = + pAgdsg (5)

Continuity equation applied on each side of neck sec-
tion leads to:
Ay dsp, = Ag dsg (6)
Taking into account equation (6) we see that the exter
nal pressure produces a negative work given by
négative work = -peArdsy, = -pelydsg (7)
The total work is then (see eqs. 5 and 7)
daw = (p - pe) Apdse (a)
The isentropic evolution of air inside the resonator
cavity leads to:

P = v
pe - ‘ViRgs,

(it is supposed that Agsg << V)

s
Y= - A"V"Y +1 (9)

Equation (9) introduced into eq. (8) gives

2

AgY
- aw = P2l sodso (10)
so, the potential enerqgy is:

50 2 2

YPePoSo

P.L = - - e

[ o - e

Taking into account that the time derivative of the

total energy (K.E + P.E) is zero, and that

dug u dzso
dt dt2
(11)
a2 = :r..p_?-
Pn

We finally obtain:
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d<sg 2 -
= + (2nf) sy = 0 (12)

with the resonance frequency f given by

o 1
£ 5 ————— Hertz (13)
V/WXT
o
4. Conclusions

It is easy to verify that if the neck section is cons-

tant eq.(13) reduces to eq.(l). It is also seen that:

L
/' %- %; convergent neck — frequency diminution
o
L
dx L y
if j/ == < Kg divergent neck— frequency augmentation
o

It is well known that for silencing purposes |3| a pla-
te with holes, placed near a wall behaves like a set of
Helmholtz resonators which can be tuned at different frequen
cies in order to extinguish the sound produced within a room.
It is seen then that the frequency absortion band may be va-

ried continuosly by acting directlyv on the shape of the holes

|1] Philip M. Morse, Vibration and Sound, Second Edition ‘ic

usraw Hill Book Company.

| 2] Landau et Lifchitz, Mécanique des Fluides Fditions MIR

loscou 1971.

|3] E. A. Brun, Mécanique des Fluides, tome III, 1970 DUNOD,

paris.
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1. Introduction

It has been established that the three coefficients of
viscosity of a binary mixture of incompressible Newtonian
fluids can be determined in flows without diffusion and can
then be utilized for cases where the relative velocity is not
zero [1]. It is therefore of great interest to determine in
which viscometric flows diffusion does not occur to a signif
icant extent. These can then be used to determine the afore

mentioned coefficients of viscosity.

In this paper we consider four classical viscometric
flows: planar Couette, circular Couette, planar Poiseuille,
and circular Poiseuille flows. Assuming constant composition,
the velocity of each species of the binary mixture is deter
mined in each of these four flow tonfigurations, Comparison
is made with the results of Mills for similar mixtures of

nonuniform composition [ZJ.

2. Equations of motion

We consider a binary mixture of incompressible Newtonian
fluids of uniform composition. The steady balance equations
of mass and linear momentum may be written as [3].

PoSuTVys¥, = VoI #m_ -+ poe b ) (2)
where v denotes velocity,p material density, e volumetric
fraction, T stress tensor, m internal body force, and b ex
ternal body force. The subscript o denotes the species a.
Since the materials of the species are incompressible and
the mixture composition is uniform, we note that both P and

€, are constant. Clearly,

2
E Ey = 1 . (3)

As the summation of the linear momentum balance equations of




117

the species should give the corresponding equation for the
mixture, then [3]

z
E 5, -0 ; (4)

a=1

Yogs M o= =03 a2 B say.

We assume that the only external body force acting on  the
mixture is that due to gravity. Then,

Eei= g . a= 1,2 (5)
Following Sampaio and Williams [1] , We write the

constitutive equations for the stress tensors of the species
as

-] 5
33 * 7 By A% Sty BN P Rk N0 : (6)

o s s
1y = = 9g 1 * BV dng W, ' ()

where
e e B 1

Lll il - l'Il E{ -E} ‘112 5 (8]
G 2 0
Uy = (1-e)% n, + & (1-€) ny, . (2)

Nz U ORRL : (10)

Here, p denotes an indeterminate pressure,n, and n, denote
the viscosity coefficients of the fluids in the unmixed state.
The superscript s denotes the symmetric part of the tensor.

For m, we use the form developed by Struminskii for
binary mixtures of gases |4,5

.- pl £ Dz (1-¢) K6 fos = v3) (11)
- e My e N D, 1 =20

where K is the Boltzmann constant, 6 denotes absolute tem
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perature, M molecular weight, and !J12 binary diffusion coef
ficient.

3. Couette flows

Consider unidirectional horizontal flow between two
infinite parallel plates, a distance 2L apart.Let there be
no externally imposed pressure gradient and let one of the
plants move at a speed V in the horizontal direction, the
other plate remaining stationary. The equations of motion
reduce to [6]

d” vy K,
_._z__=](1 Vix (_\rlx+Asz+BK2).(12)
dy Ky
K2
V2x=_TV1x+AK2Y*BK2 ' (13)
1 "
K, +K K, +K
where A = L |12 . (14) Bl= 1 2 . (15)
2 | KK, 2 K, K,

vy and v, are velocity components in the horizontal direc
tion, y is the vertical coordinate measured from the plane
midway between the two infinite plates, and

ke | ¥2 T V3
P1P5 DG —+Z £ [1-€)
K. = Uy Uz TH3 , (16)
; g "
(g My = pp My)ie % 0y My
H i
K@ 1 + 3 1-¢
102 E[—“f ]“ ’
K, = 1 H2"¥3 ; (17)

(py My - pp M) € +p, M
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The solution of equations (12) and (13) subject to the bound
ary conditions

y = =L, Vix T Vax T 0 ; (18)
Vo B Vg S Vg e ¥ ’ a9
is given by
v1x=—§~(f+1 . (20)
vz":%(lfl , (21)

Clearly, no diffusion occurs in this flow.

Consider now unidirectional circular flow between two
vertical concentric cylinders, the inner one fixed while the
other rotates at an angular speed Q. Let the radii of the inner
and the outer cylinders be hR and R respectively, where 0 <
n < 1. For this case, the equations of motion reduce to [6]

2
d™v dv v
18 1 16 10
+__-—-—-3-—-(K + K,) v +
d r2 r dr ) 2 1o
A K K B KK 4
Wi i Q- %2 g » 22
2 T

. o KZ . N AKZ . B Kz . (23)

28 Kl 16 2 ¥

where Vig and v,, are velocity components in the azimuthal

direction, and
K,+ K
A=( mI 17 B : 24)
1-h K,K

] D
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5 nanj o el ; (25)
1=-n Kle
The boundary conditions may be written as
r = nR, Vig = Vag = 0 . (26)
r=R, Vjg=vy=0aR . 27
The solution of equation (21) is then
Yigg = E;jfy; r - niRz 3 (28)
and substitution into equation (22) yields
e (1-::7? r- “f_az : (29)

As in the planar case, this flow takes places without dif
fusion.

4. Poiseuille flows

Consider unidirectional horizontal flow between two
stationary plates. Let the distance between them be 2 L.
Assuming an external pressure gradient C, applied to  both
fluids, the equations of motion can be simplified to [6]

2
d” v CK, K; K Z
1x 1 %2 "3 y© -
= (K, +K,) v, - —— & 9
d yZ 1 2 1x 2
C (i, - C K, K, K, L
) M2 ¥3 s e . (30)

)
(uyuy = u3) 2
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2
K C X, X C K,K.L
- 208 2 351
Vg = = Vg ¥ y , (31)
Ky 2 2
(g = ug) (uy; = nq)
where K, = - 3 2 g : (32)
3 k2 ( _ 2) K, ( _ 2]
s R R ), by UgT W
The appropriate boundary conditions are
V= Ly v o O SN EE)
¥ E L V™ Vo ®0 . (34)
The solution is given by
v ar ik 1 . (g ~u3)
1x *

Ky + K | K+ Ky K Ky Ky (wy Wy -ug)

4l 15 I +
KK,y VKK, L
e * e
CK, K, K
2(Ky+ Ky)
P 5 1 My - Mg .
2x ]
K + Ky Ky + Ky K Ky Ky (ug vy = v

e_\’Kl"‘Kz ¥ i C‘JKI’*’KZ y

e VKK L yKp*Kp L

The occurrence of diffusion is clear from equations (35)and
(36), depending in magnitude on several material parameters,
pressure gradient, and channel width.

We now consider unidirectional flow through a circular
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horizontal tube of radius R. Let there be an externally im
posed pressure gradient C. The equations of motion reduce

to [6]

& vy, | 1 dvlz_{K 4 ) _C KKKy g2
d £’ r dr ks 4
3
- Kl K2 + C K3 » (37)
4
2 2
K CK, K, r C K; R
T e St CN
Kl 4 4
subject to the boundary conditions
d v d v
r =0, 1z 22 « . (39)
dr dr
r = R, Vlz =iy = 0 , (40)
the solution is given by
c )x _"1"2‘(3)
3
Ei + K K, + K
Vig M o I, (K;+K,) R
I, (K;*K,) R
C K,K,K Ky K K
G itats JE. € 17 %
{Kl + KZ) Kl+ KZ Kl + K2
K, K, K By =W
s B o B I g R )
4 My Hz2 T ¥y
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c My = M3 Ky K3 %5
2
o K, Ky + K, Hy My~ M3 (X, + K,)
Vaz ”
1 I, (K *+ K;) R
i K, K K
x 1 (v K3 r| +g] 22 ¥
0 1 2 4 K
L 1
K, K, K & Ksul¥
N 1 "2 N3 o2 e B I
4 (Ky* Ky) 4
I babpdy KB 2
[K1+ sz Kl+ KZ 4
Ha = H3 K, (42)
- 2 K
By Mg =THa 1

Whese ID is the modified Bessel function of order zero and of the first
Kind Again, diffusion occurs to an extent which depends on fluid

material parameters, pressure gradient, and tube radius.
5. Conclusions

We have shown that for a diffusion - free flow of a
binary mixture of incompressible Newtonian fluids, Couette
flow, whether planar or circular, is to be adopted as a
viscometric flow. This is for any aﬁparatus dimensions
and for any fluid pair. This is not the case for Poiseuille
flow, planar or circular. These results are in agreement
with those of Mills [2] who considered mixtures of varying
composition.

OQur work complements that of Sampaio and Williams [1]
in that they showed that measurements in a none- diffusing
flow are sufficient to determine all viscosity coefficients
and we have established that Couette flows are such flows.
They, rather than Poiseuille flows, suggest thamselves as
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the appropriate viscometric flows for binary mixtures of in
compressible Newtonian fluids.
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TWO-PHASE FLOW AND HEAT TRANSFEP IN CAVITIES
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RESUME

On étudie le courant de récirculation, @ faikle vites-

se, d'une suspension de petites particules solides 4 1l'inte-
rieur d'une cavité rectangulaire. Les €ouations duchamrpfont
recours au modéle de Saffman et Drew, convenable pour de pe-
tites différences de densité entre fluide et particules. Des
solutions analytiques et numériques sont obtenues soit pour
la convection naturelle entre deux parois verticales isother
mes soit pour la récirculation induite par une placue plis-

sante.

SUMMAR ¥

Slow recirculating flows of suspensions of small solid
particles contained in rectangular enclosures are dealt with.
The pertinent equations follow the model of Saffman and Drew
for small density differences between the continuum and the
dispersed phase. Analytical and numerical solutions are ob-
tained in two situations, i.e. the natural convectionbetween
two isothermal vertical walls and the recirculation induced

by a sliding plate.
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1. Introduction

Purpose of this paper is to investipate the characteri
stics of some recirculating two-phase flows constituted by
suspensions of small solid particles in a continuum fluid.
Interest in this research arises in many situations of scien
tific and technical importance at very different scales,from
the dispersion of pollutants in large bodies of fluid to the
motion of tracers in laboratory apparatuses.

Previous research on the subject was mostly devoted to
peculiar applications in pipe and channel flows and in exter
nal boundary layer type situations([1,2,3]. Fecently, recir-
culating two-phase flows have received increasing attention,
especially through numerical experiments, as far as thefluid
dynamics of turbomachines is concerned[d].

Here, two typical recirculating flows of suspensionsof
small rigid spherical particles in a rectangular enclosure
(Fig.1l)will be considered: i) free convection between two i-
sothermal vertical walls and two adiabatic horizontal walls
and ii) recirculation induced in the cavity by a sliding up-
per plate. In both cases the mass density of the fluid and
of the particles will be assumed to be almost equal, and the
temperature of the particle will coincide with that of the
surrounding fluid. Attention will be paid to those situations
where approximate analytical solutions can be determined, so
that the influence of the dispersed phase on the velocityand
temperature fields can be discussed in a simple and directap
proach. In the following, the model proposed by Saffman and
modified by Drew[5,6]will be adopted. In this case the drag
on a particle relative to the fluid is expressed bytheStokes
law, the number density of the dispersed phase, N, is con-
stant, the fluid is incompressible.

Let m and r be the mass and the radius of a single
particle, respectively. Let also be wv,a, 8 the kinematic
viscosity, the thermal diffusivity and the thermal expansion
coefficient of the fluid. If T is the temperature and p is
the density and if the indexes ()o and (), refer to the left
and to the right vertical walls, then the governingequations
are:

Ty 4y S(U2K -T29) - (dy ¥,V - 3y 3, T2Y) =RA6 (1)
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Y’t X
2

|
|

2d =5
Fig.1l. A sketch of the cavity
$(92x -V2)+ 3 (3yxdxV2X -3y X DyV2X) =Rdx6 (2)
vig = AyPdxB - 3, 92,0 (3)

where ¢ and ¥ are the stream functions of the continuum
and of the dispersed phase, made dimensionless with respect
to a , 8 = (T-Ty)/(T,-T,) and all distances are dimension-
less with respect to d . The Prandtl number is P = v/a, the
Rayleigh number is R = {gB(T,-T¢)d*}/va , and also y =Nm/p,
c =d’6mpr/ma . To (1,2,3) the pertinent boundary conditions
are to be associated.

2. Results for the natural convection

As a first problem, the free convection in the enclo-
sure will be considered for relatively small R ,so that con
duction is the dominant mode of heat transfer. In this case
any of the three unknowns, ¢, ¥ and 8 can be expanded as a
power series of R in the form:

£(x,yiR) = l}: RE; (x,y) (4)
The boundary conditions are
V1, y) = (x,0)=w(x,-H)=3xp (21,y) =3,V (x,0)=3yu (x,-H)=x(21,y)=
=x(x,0]=x[x,-ﬁ)=9[-1,Y]=8y8{x,0}=3ya(x,-H)=ﬁ[l,y)-1 =0 (5)

where H is D/d, i.e. twice the aspect ratio of the cavity.
Introducing (4) in (1,2,3,5) one has an infinite series of
differential systems which, up to the second approximation ,
are

Vi8,= 0; eo(1;Y)=3yeo[x,o]=3y9u(1,-H)"0;en(’1,}’]=1 (6)
VA= (1-y)8x80; ¥1(21,y) =y (x,0) =y, (x,-H) =05y, (*1,y)=
=dy¥1 (x,0) =3y, (x,-H) =0 (7)
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Fig.2, H=0.4;P = 7,y =10~";6=10""7,
Streamlines of the fluid.Top left:first approx-
imation. Bottom:second approximation, R= 100.
Top right:streamlines of the dispersed phase,se
cond approximation,R =100 N

VEx1 = 8+0%y5xa (21,y) =x1(x,0) =x1(x,-H) =0 (8)

vie, =ay¢,axag -axwlayen; el(tl,y]=ayﬁ;(x,0)=3yal[x,-[l]=0 (9)

Viye= £(x,y); wz(il.y)=¢z(x.0)=wg[x,-H]=axwz(tl,y]=ayw2(x,01:
= 3ypa(x,-H) = 0 (10)

Vixz = glx,y)*V?¥2; x2(£1,0) =x2(x,0)= x2(x,-H) = 0 (11)
as Yo =Xo = 0, whereas &= P/2c and
fx,y)=(1-v)ax0,+ %{faY¢‘axv2w1 - Bx1 3yV AP ) * Y (Byx1 3¢V % -
'3xX13yV2X1)}

g(x,y) = 26{346,~ %(ayx,axv231 - 31 9yV4x1))
It is immediate to obtain 84,= }(l+x). As in 8 ¢, is
given by a Papkovich-Fadle series [7]
= = bplx)
by =0-y) BEDT, L {CpeSnY +p ¢ Sn(y+H)y InlX)

n=-m Sn
n#o

with the eigenvalues

dn(x) =Sp(sin Spcos Spyx -x cosSp sinSpx)

associated to the eigenvalues Sp , solutions of the trascen
dental equation: sin 28 = -2S. The constants Cp and D, are
readily evaluated from a set of linear algebraic equations ,
taking into account the boundary conditions. Once y; is known
x1 is evaluated by variable separation from (8):
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— (1-x%) _ Z_f 13 cos{(2j+1) Imx }COSh{[23+1}5n[y+,Pﬂ}

i= (25+1) *cosh { (2+D) )
Similarly, from (9)

oy = 17X y ¥ Ajj cos {(2i+1)imx}cos(jiny)
i=0 j=o

where Ajj is determined from the boundary conditions. Sys-
tems (10) and (11) could also be in principle analytically
solved. However this would be, in the present problem, too
cumbersome and ¢:; and x: were determined by a simple and
fast finite difference procedure.

Figure 2 shows the first and the second approximations
(Vtot = W1+ Ryy) of the distribution of fluid streamlines,in
a significant situation. ¥, practically coincides with 1,
in all the field, with some deviation in the central region
of the cavity and was not reported here. Instead, the second
approximation Xtot = X1 * Rx:is shown. Even though the yiq¢-
and Yygt-lines are not displaced too much close tothewalls,
there the velocity components of the fluid and of the parti'
cles do differ substantially, as shown in Fig.3.

- L
ar 02s 0 al

Fig.3. H=0.4; y= 107"
Velocities of the particles relative tothefluid
first approximation, in the top part of the ca-
vity. Solid lines A = (ayxl-ay¢1)/e brokenlines
B8 = (3xx1 -3yx¥1)/8

As a consequence, the friction factor at the wall decreases.
These effects are enhanced as H , i.e.the aspect ratio, de-
creases. These characteristics of two phase flows are, in ge
neral, well known. Even from the first approximation ¢, one
can see how the shear at the walls decreases with y . The
influence of the other characteristic number, § , appears ex-
plicitely.

Evaluation of 6, shows that the effect of the dis-
persed phase distribution in the fluid is everywhere nepligi-
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ble on the isotherms distribution.

3. Results for the recirculation driven by a sliding

wall

In this second problem, where all the walls are at the
same temperature, the governing equations can be more con-
veniently reformulated as follows

vhy 4y c®(viy -VEy) - (Byy 3xV%% -3y 3,9%y)=0 (12)

cH(Vix =T%9) * (Byx VX -3xx 3,7°x) = 0 (13)
where c¢® = d’s/v and ¢ and x were made dimensionless
with respect to v . The proper boundary conditions are

W(x,0)=%(x,-H)=w(1,y) =8, (1,y) =3yb(x,-H)=0; Byl (x,0)=w Gl

14
X{XQO] =X(X,'H) = '}([tl,\’) =0
where w is the velocity of the sliding wall in its plane,
dimensionless with reference to v/d . A suitable series ex

pansion for ¢ and ¥ , at small w is now
E(x,ysw) = ) wl g
i=0 .

When proceding to the linearization of the basic equa
tions, it is easy to see that wg,=xo =0, whereas ;=y,,and
in particular

= _e B (x)
v (x,y) = E: {cnesnY +dn e SH[Y+H}}_E__ﬁ

n=-m Sﬁ
Czhﬂﬂi
| o
-001
bimay .
1

\

n#o

% F
Fig.4. H=0.4; y=10""; 6 =10""
Left: first approximation, w=1; right: second
approximation, w =10

where the ¢, and dp are determined from the newboundary
conditions. Again, the equations for ¢, and ¥, are sub-
ject to all homogeneous boundary conditions.

In this case also the streamlines distribution and the
velocity profiles of the particles were evaluated in a sig-
nificant example and reported in Fig.4 and 5. In contrast
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with the case of natural convection, ¢; and ¥, , now, are

coincident and the influence of the dispersed phase on the
fluid streamlines distribution is almost negligible.

~N P -

add|
- “ " a3 -
v
3 ERr— 38 8 T 5 -8 R R T

Fig.5. H=0.4; y= 10~"
Velocities of the particles relative to the fluid
first approximation.
Solid lines A, =(ayx2 =3yvYa) /6
Broken lines 4,= (3xx2 ~3yx¥2)/8

It is now Wgror = Wi +w’y,. However, and as in the free con
vection case, close to the wall, the velocities of the two
phases sipnificantly differ. This means that almost coinci-
dent streamlines are run at different velocities by the fluid
and by the particles, the difference becoming more sizeable
in correspondence with the sliding wall, where, as a conse-
quence, the shear stress is decreased by the presence of the
solid phase.
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ON THE DAVIES - TAYLOR EQUATION FOR THE FLUIDIZATION BUBBLE

S. Kinrys and R.Y. Qassim
COPPE/UFRJ

Justifica-se o uso da equagao de Davies-Taylor no es
coamento sobre uma bolha esférica, em um leito fluidizado
gasoso. Mostra-se que tanto a pressao do fluido quanto a
pressao total devem ser constantes na superficie da bolha,
empregando, para este fim, as condigoes de salto naquela su
perficie. Demonstra-se que a velocidade relevante a ser uti
lizada na equagao de Davies-Taylor €, para o caso de um lei
to fluidizado gasoso, a velocidade absoluta da bolha e, pa-
ra um leito fluidizado liquido, a velocidade da bolha rela-
tiva ao liquido fluidizante.

The Davies-Taylor equation is justified for the steady rise
of a spherical cap gas bubble in a gas - fluidized bed. Starting
from the jump conditions at the bubble surface, it is shown
that both the fluid and the total pressures should be
constant there. Further, it is demonstrated that the relevant
velocity to be used in the Davies-Taylor equation is the
absolute bubble velocity in the gas - fluidized bed case,
whilst it is the bubble velocity relative to the liquid
fluidizing velocity in the case of a liquid-fluidized bed.
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1. INTRODUCTION

The analogy between fluidized beds and liquids of
low surface tension and viscosity has long been established.
In particular, the motion of spherical ‘cap gas bubbles in
gas-fluidized beds is found to obey the Davies-Taylor
equation [1,2]. Henriksen and Ostergaard [3] have shown
that this is also true for liquid - fluidized beds, though
as E1 - Temtamy and Epstein [4] pointed out, the value of
the constant in the Davies-Taylor equation approximates that
for liquids if in the liquid - fluidized bed case, the bubble
velocity is taken relative to the liquid velocity.

In order to describe and exnlain such liquid-like
behaviour of gas-fluidized beds, Davidson and Harrison [5]
used the theory of interacting interpenetrating continua in
studying the motion of the particulate phase in a fluidized
bed. Assuming that the fluid is in Darcy flow and that the
solid is in potential motion, they showed that

u, o RY/Z (1)
where Uy is the bubble velocity and Ry is its frontal radius.
Jackson [6] criticised the Davidson theory in that the
constancy of fluid pressure at the bubble boundary is
inherent in their solution and hence the speed of rise Uy
can be arbitrarily fixed. In order to derive the Davies -
Taylor equation, Jackson allows for voidage variation in
the particulate phase, and he adopts an iterative scheme
through which up to the first iteration, the Davies-Taylor
equation is obtained. Collins [7], starting from the equation
of motion of a single solid particle at the bubble surface,
demonstrated that the Davies-Taylor equation is valid for
constant voidage as Davidson and Harrison originally showed.

In this paper, we show that the objection of
Jackson can be removed without introducing voidage variation
or invoking the equation of motion of a discrete particle
in the context of a continuum description of the particle
phase as Collins has done. Starting from the jump conditions
at the bubble boundary, for the particulate phase as a
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Justifica-se o uso da equagao de Davies-Taylor no es
coamento sobre uma bolha esférica, em um leito fluidizado
gasoso. Mostra-se que tanto a pressao do fluido quanto a
pressao total devem ser constantes na superficie da bolha,
empregando, para este fim, as condigbes de salto naquela su
perficie. Demonstra-se que a velocidade relevante a ser uti
lizada na equagao de Davies-Taylor é, para o caso de um lei
to fluidizado gasoso, a velocidade absoluta da bolha e, pa-
ra um leito fluidizado liquido, a velocidade da bolha rela-

tiva ao liquido fluidizante.

The Davies-Taylor equation is justified for the steady rise
of a spherical cap gas bubble in a gas - fluidized bed. Starting
from the jump conditions at the bubble surface, it is shown
that both the fluid and the total pressures should be
constant there. Further, it is demonstrated that the relevant
velocity to be used in the Davies-Taylor equation is the
absolute bubble velocity in the gas - fluidized bed case,
whilst it is the bubble velocity relative to the liquid
fluidizing velocity in the case of a liquid-fluidized bed.
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1. INTRODUCTION

The analogy between fluidized beds and liquids of
low surface tension and viscosity has long been established.
In particular, the motion of spherical c¢ap gas bubbles in
gas-fluidized beds is found to obey the Davies-Taylor
equation [1,2]. Henriksen and Ostergaard [3] have shown
that this is also true for liquid - fluidized beds, though
as El - Temtamy and Epstein [4] pointed out, the value of
the constant in the Davies-Taylor equation approximates that
for liquids if in the liquid - fluidized bed case, the bubble
velocity is taken relative to the liquid velocity.

In order to describe and exnlain such liquid-like
behaviour of gas-fluidized beds, Davidson and Harrison [5]
used the theory of interacting interpenetrating continua in
studying the motion of the particulate phase in a fluidized
bed. Assuming that the fluid is in Darcy flow and that the
solid is in potential motion, they showed that

T :
U, @ Rh (1)

where Uy is the bubble velocity and Ry is its frontal radius.
Jackson [6] criticised the Davidson theory in that the
constancy of fluid pressure at the bubble boundary is
inherent in their solution and hence the speed of rise Ub
can be arbitrarily fixed. In order to derive the Davies -
Taylor equation, Jackson allows for voidage variation in
the particulate phase, and he adopts an iterative scheme
through which up to the first iteration, the Davies-Taylor
equation is obtained. Collins [7], starting from the equation
of motion of a single solid particle at the bubble surface,
demonstrated that the Davies-Taylor equation is valid for

constant voidage as Davidson and Harrison originally showed.

In this paper, we show that the objection of
Jackson can be removed without introducing voidage variation
or invoking the equation of motion of a discrete particle
in the context of a continuum description of the particle
phase as Collins has done. Starting from the jump conditions
at the bubble boundary, for the particulate phase as a
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single continuum and as a two-phase mixture, we demonstrate
that within the approximation of the Davidson-Harrison

theory, the Davies-Taylor equation is valid for a gas-
fluidized bed.

2.  BALANCE EQUATIONS AND JUMP CONDITIONS

Considering the particulate phase to be a binary
mixture of two inert interacting continua, solid and fluid,
the mass and linear momentum balance equations may be written
as Atkins & Craine [8].

ap
o s O o
_FF'+ v. (paYa] = (i a =5, f, [2)
ava
W;‘E?‘ ' vfn . Eru] - v']a * pagu : ﬂu?u: o = sy £, (3)

where o , v, T , £ and b_ denote the density, velocity,
a’ ~a' ~a’ ~a -0

stress tensor, specific momentum supply and external body
force of constituent a in the mixture, s denoting solid and

f denoting fluid, and t denotes the time.

Using the principle that the sum of the balance
equations for the individual constituents must yield the
corresponding equations for a single continuum [8],we conclude

£ £
b} ot =] m =0, (4)

where m, is the momentum supply vector for constituent a.

Similarly, the jump conditions at any singular
surface may be set down as Miller [9].

[DQ{EG" “jj'?] = 0‘ gm £ 5y (5)

[{na(ga—g).g}yu] < [Tu.n] =0, a=f,s, (6)

and for a single momentum, we have
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(p(v - w.n] =0, (7)
[{e(v - w).n} v] - [T.n] =0, (8)

where u is the velocity of the singular surface, n is the
unit vector normal to the surface, and unsubscripted
variables denote the single phase continuum.

We note that in writing equations (6) and (8), we
have ignored interfacial tension effects, antecipating their
absence at the bubble boundary in a gas-fluidized bed.

3. DAVIDSON THEORY FOR THE FLUIDIZATION BUBBLE

We assume that each constituent, solid and fluid,is
incompressible, we introduce the voidage e as

P, = oS{I-E]. Pg = PgEs (9)

where an overbar refers to the constituent when on its own.

We assume that the voidage e is constant, i.e.,
£ &8 Es (10)

We assume further that the stresses are given by

purely pressure terms, i.e.,
Ts=-p5£' Tf = 'pfl’ (1)
and that the fluid is in Darcy flow, i.e.,

= - = — 2
By 7B 06} G~ ) (32)

Due to the very low densities of gases, we ignore
the inertia and the external body force terms in the fluid
momentum equation, and we obtain

0= - va - f(e) (vg - Hs}‘ (13)

—
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and the solid fluid massa balance equations become for
steady motion

v.v, =0, (14)

w

Vv, = 0,

-f (15)

and hence applying the divergence operator in equation (13),
we obtain the Davidson equation for the fluid pressure

H =
Vip, = 0. (16)
Assuming that the solid is in potential motion and

using equation (14), we obtain the Davidson equation for
the solid velocity potential ¢S

4. BUBBLE BOUNDARY CONDITIONS

For a gas bubble held stationary by uniform
downward solid at infinity, we apply the jump conditions to
the fluid constituent to obtain from equations (5) and (6)
respectively

PeE Ve - g-pfyh . n =0, (18)

(Pgeo¥p » M) Ve = (Bgyp - M) vy =Te.n+Tyon=0, (19)

where the subscript b refers to the fluid inside the bubble,
and from equations (7) and (8), we have

{opyp - Efyhj.§= 0, (20)

(Bp¥p: 2%, = (Bghpepdyy = Tpon * Tpmi= 0

2
oMYy i c I . (21)

where the subscript p refers to the particulate phase.

Further, since the bubble boundary is a material
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surface for the solid constituent, we have

()

2

v..n = u.n = [, {

S

'

since the bubble boundary is stationary. It follows
immediately that at tihe bubble boundary

v¢s.§ = 0. £Z23)

Using equation (11)? and assuming that the flow of fluid
inside the bubble is inviscid (De Kock and Judd [10])

Ty = - Byl (24)

equation (19) reduces to
(PeeoVeen) Vg = (Pevyen) vy + pen - pyn = 0. (25)
Now in the Davidson theory, terms including the
fluid density are ignored in comparison with the  pressure
gradient. Then, as long as the value of the pressure is of

the same order as its gradient, we can simplify equation
(25) to

P B (26)
Now, by definition

T Sila¥® 4 (27)

U Pefove * ps(]-go] Ys

iy i - (28)
bee, ¥ ps(l-ao]
= 5 5 (Aee Y 29
°p Peo * pstl o’ (23]
and since in the Davidson theory.
Pe << Py (301
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equations (28) and (29) become respectively

= (31)

pp = ps(l-ao). (32)

Also, using equations (11), we may rewrite equation (27) as

Pl = Pl ¢ Pl (33)

Hence, equation (21) becomes

(B (1-e)vg m)yg = (Bgvp-myp + Peh + P - Pn=0. (34)

Using equation (22) and noting that in the Davidson theory,
terms containing the fluid density are negligible in
comparison with the fluid pressure gradient and extending
this as above to the pressure itself, we obtain

Py # P P (35)
It follows from equations (26) and (35) that

Ps = 0. (36)

Using inequality (30) and equation (29), we have

Bf < Py (37)

and since from the momentum balance equations for the bubble
fluid and for the particulate phase, we have

vpb =0 (Ef}. (38)

Vpp = 0 (op). (39)

where () is the order symbol, and following the analysis of
Batchelor [13], we conclude
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Pb = constant. (40}
Then. using equations (26) and (35), we obtain
Pf = constant, (41)

P5 + Pf = constant. (42)
Now, equation (41) is precisely the bubble boundary condition
used by Davidson and Harrison [5] in determining the

fluid pressure distribution.

However, the boundary condition pgiven by equation
(42) is not satisfied by the incompressible solution of
Davidson and Harrison [5]. It is this equation that must
be used in deriving the relation (1) in a fashion analogous
to the Davies - Taylor analysis.

It is worthwhile to note that in the case of a
liquid-fluidized bed, the objection of Jackson does not
arise since the fluid pressure is not prefixed to have a
constant value at the bubble boundary as in the gas-
fluidized bed case. However, it is still required that the
total pressure assumes a constant value at the surface of
the bubble.

5. BUBBLE VELOCITY

Turning to the question of the bubble velocity, we
note that in the Davies-Taylor theory [11] the bubble
velocity is relative to that of the liquid faraway from the
bubble. Now, in the case of a fluidized bed, the liquid 1is
in fact the particulate phase. Hence, the bubble velocity
to be used is that relative to the particulate phase faraway
from the bubble.

In a frame moving with the bubble, the solid is
stagnant at infinity, and then using equation (28), we obtain




OfE
W - A T ) @)
I pfeo + 05{1-50) Tom
Now,
ve| T Uy 5

T+

where U0 is the incipient fluidization velocity and e, 1is

the unit vector in the upward direction. Then, equation (43)
may be rewritten as

B £
fo Ue.. (45)

p.e. ¢ B.a-2) T

FJf 0 1 o

r-+m

For a gas-fluidized bed, within the approximation of the
Davidson theory,

Bfe
g € iy (46)

(1-¢ )

5 (8]

DfEO P
and then equation (45) becomes

v - 0, (47)

i.e, the relevant bubble velocity is the absolute velocity
in the gas-fluidized bed case.

On the other hand, in the liquid-fluidized bed
case, since Ef is of the same order as 55. equation (45)
cannot be simplified further. This gives support to the
conclusion of El-Temtamy and Epstein [4] and Darton and
Harrison [12] that the appropriate bubble velocity is
relative to the fluid in the case of liquid-fluidized beds.
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6. CONCLUSIONS

Within the approximation inherent in the Davidson
theory, we have justified the use of .the Davies - Tayior
equation for the gas fluidization bubble. Thus, the
criticism of Jzckson (6] is not valid. Our derivation is
based on first principles - jump conditions at the bubble
surface - and no appeal to the equation of motion of a
discrete particle is made as is the case with the analysis
of Collins [7].

We have also demonstrated why the a@ﬁropriate
bubble velocity to be used in the Davies - Taylor equation
is the absolute one in the gas - fluidized bed case and
relative to the fluid velocity in the case of a liquid -
fluidized bed.
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SUMARIO

Foi desenvolvido um modelo analitico para otimizar a
distribuigao da espessura do material poroso do tubo de ca-
lor. O metodo foi usado para calcular, projetar e cons-
truir tubos de calor com geometria interna modificada. Fo-
ram construidas também tubos idénticos mas sem modificagido.
Os resultados dos testes que os tubos modificados sdo mais
eficientes e que o modelo de otimizacdo pode prever o desem
penho do tubo de calor modificado com menos 1,5% de preci-
sao.

SUMMARY

An analytical model is develoned for optimizing the
thickness distribution of the borous material in heat pipes.
It was utilized to calculate, design and construct heat
pipes with internal geometrical changes. Ordinary pipes are
also constructed and tested together with the modified ones.
The results showed that modified tubes are superior in
performance and that the analytical model can predict their
performance to within 1,5% precision.
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1. Introdugdc

Recentemente ha grande interesse quase universal em
tentar dominar a tecnologia de tubo de calor, reduzir o cus
to da produgdo usando métodus simplificados de produgdo e
construgdo, acomodar através de aplicagdes diversas o tubo
de calor no campo de transferéncia e geracdo de energia em
niveis de temperaturas baixas, medias e altas. Para gera-
¢dn de vapor e dgua quente, recuperagao de energia em ni-
veis comerciais e industriais, para aumentar a geracdo de
vapor em caldeiras convencionais e produgao de vapor em
caldeiras ndo convencionais, para uso em usinas a alcool,
para usoc doméstico aproveitando do calor de fogpac fartamen-
te desperdigado, o tubo de calor € o elemento chave para
realizar todas essas tarefas muito mais eficiente do que
qualquer dispositivo comercialmente disponivel.

No programa de pesquisa de tubos de calor temos feito
virios trabalhos tedricos e experimentais. Essa pesquisa
esta sendo financiada no momento pela FINEP e por um perio-
do de dois anos.

No presente trabalho apresentamos alguns resultados
de otimizagdo da geometria interna do tubo de calor para re
duzir sua resisténcia térmica e aumentar a taxa de calor
transferida, Os resultados tedricos e experimentais mos-
tram a viabilidade deste método e aumento sensivel na taxa
de troca de calor.

2. Otimizacao da Geometria de Pavio

Geralmente no projeto de um tubo de calor o limite da
capilaridade & dado por:

(8P_) 0y > AP, + AP+ AP
onde
AP, & queda de pressdo no escoamento do 1iquido
AP, a queda de pressdao no escoamento do vapor
APg pressdo por efeito da gravidade

Quando o tubo & projetado para operagdo horizontal o
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TeTno an & zero. UOs outros termos sao geralmente calcula-
dos a partir das equagdes do projeto, veja por exemplo Dunn
e Reav [1]. :

Para aumentar a taxa de calor transferida pelo tubo,
poderios aumentar a espessura da camada porosa mas isto re-
sulta também em aumento na resisténcia térmica do tubo. Is-
to implica que hi uma espessura distribuida cujo valor me-
dio pode resultar em uma taxa de calor Gtima. Com base des
te principio foi variada a geonmetria interna en trés manei-
ras diferentes conforme a figura 1. Foi tamhém desenvolvi-
do um modelo analitico para otimizacdo da distribuicdo da
espessura porosa do tubo. Detalhes do modelo analitico, os

resultados tedricos podem ser encontrados no [2].

*Z
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Fig. 1. Modificacoes propostas

Com hase do modelo analitico foram projectados tulos
de calor com veometria modificada e outros identicos sem mo
dificacdo. Foran tambén construidos os tubos projetades e
testados para verificacdo do modelo analitico e o desempe-
nho geral dos tubos.

3, Montagem experimental

Para verificacdo dos resultados tedricos foi montado
um sistema para testar os tubos de calor cujos detalhes sao
mostrados na figura 2.

Dois tipos de tubos de calor foram feitos, uma normal
e outra com modificagfes na estrutura interna.
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Fig. 2. Montagem experimental

As caracteristicas basicas destes tubos sdao resumidos

abaixo:
Diametro de tubo : 12,5mm e 25mm
Comprimento do evaporador : 100mm e 330mm
Comprimento do condensador : 100mm e 330mm

Comprimento da secdo adiabdtica: 100mm e 330mm
Fluido de trabalho : Rgua

0s tubos modificados foram feitas conforme o caso (a)
e o caso (b).

Durante os testes foram medidos os potenciais transfe
ridos e o perfil da temperatura ao longo do tubo que foram
usados para preparar os graficos de desempenho dos tubos.

4, Discussdo dos resultados

Modificagdes conforme o caso (a).

Figura 3 mostra a variagdo da poténcia transferida
com a temperatura de trabalho para um tubo normal e um tubo
modificado conforme o caso (a). A partir das curvas nota-
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mos que:

a potéencia transferida com o tubo normal = 94 watts
a poténcia transferida .com o tubo modificado medida expe
rimentalmente = 105 watts

a poténcia calculada teoricamente para o tubo modificado

= 107 watts.
x
T T
100
94— -
n
-
% © TUBO DE CALOR NORMAL
® s X TUBO DE CALOR MODIFICADO (o)

“s0 100 130 AT °C
Fig. 3. Variacao da poténcia com temperatura

Isto mostra que um tubo modificado pode transferir

11,7% mais que o tubo normal e 1,9% menos que a previsdo
tedrica pelo modelo proposto.

Resultados similares a esses sao mostrados na figura 4

nenhuma faixa de poténcia diferente. As curvas mostram que:

a poténcia transferida pelo tubo normal = 340 watts

a poténcia transferida pelo tubo modificado = 420 watts

a potencia calculada do tubo de calor modificado = 432
watts.

Uma andlise simples mostra que o tubo de calor modifi
cado transfere 23,5% mais que o tubo normal e que a previ-
sio tedrica da poténcia para o tubo modificado € 2,8% mais
que o valor medido experimentalmente.

Esses resultados mostram que os tubos com modificagao
externa brusca transferem mais poténcia que os tubos idénti

cos sem modificagao quando operando nas mesmas condigoes.
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Além disso o modelo tedrico pode prever a potencia de tubo
modificado com boa precisio.

© TUBO DE CALOR NORMAL
x TUBO DE CALOR MODIFICADA (a)

50 100 150 170 AT °C

Fig. 4. Variacdo da poténcia com temperatura

Modificacdes conforme o caso (b)

0 desempenho do tubo de calor modificado gradualmente
conforme o caso (b) & mostrado na figura 5 junto com o tubo
normal identico. Das curvas notamos que:

a poténcia transferida pelo tubo normal = 340 watts
a potencia transferida pelo tubo modificado = 455 watts

a poténcia calculada para o tubo modificado = 464 watts

WATTS

2004 ® TUBO DE CALOR NORMAL
* TUBO DE CALOR MODIFICADO ( b)

50 100 150 170 AT °C

Fig. 5. Variacdo da potencia com temperatura
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Analisando os resultados, encontramos que o tubo modi
ficado transfere 33,8% mais que o tubo normal e 1,97% menos
que a previsdo tedrica pelo modelo proposto.

Esses resultados mostram novamente que o tubo modifi-
cado € mais eficiente que o tubo plano, que o modelo propos
to pode prever a poténcia do tubo modificado com boa preci-
sdo e finalmente que as modificacdes graduais sdo mais efi-
cazes que a modificagdo brusca.

5. Conclusoes

As conclusdes mais importantes do presente trabalho

1. Modificagdo da estrutura interna do pavio resulta em au-
mento na taxa de calor transferida.

[2¥]

Modificagao gradual na estrutura do pavio sio mais efica
zes que as mudangas bruscas.
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SUMARIO

Com a finalidade de se determinar coeficientes de trans
feréncia para trocadores de tubos eliticos aletados, experi-
eéncias de troca de massa foram realizadas utilizando-se a
técnica de sublimagdo do naftaleno. Por meio da analogia en
tre transferéncia de calor e massa, os resultados podem ser
convertidos em resultados para troca de calor. Os coeficien
tes de transferencia foram comparados com aqueles para troca
dores de tubos circulares e a comparagdo nao revelou grandes
diferengas. Esta & uma conclusdo positiva, porque o uso de
tubos eliticos pode reduzir consideravelmente aqueda de pres
sao, sem afetar as caracteristicas de transferéncia.

SUMMARY

In order to determine transfer coefficients for plate
fin and elliptical tube exchangers, mass transfer experiments
have been performed using the naphthalene sublimation
technique. By means of the heat-mass transfer analogy, the
results can be converted to heat transfer results. The
transfer coefficients were compared with those for circular
tube exchangers and the comparison revealed no major
differences. This is a positive outcome, since the use of
elliptical tubes may reduce substantially the pressure drop,
without affecting the transfer characteristics.
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1. Introduction

The present paper is concerned with the transfer
characteristics of plate fin and elliptical tube heat
exchangers used in air conditioning machines. A survey of
published heat transfer information relating to such heat
exchange devices revealed that the most extensive set of
results is concerned with circular tube exchangers.

For circular tube exchangers with plate fins, the
results reported by Shepherd [1], Saboya and Sparrow [2,3],
constitute the most complete information available in the
literature. Several heat exchanger configurations were
studied. 1In[2,3], the tool for obtaining the transfer
coefficients was the heat-mass transfer analogy in
conjunction with the naphthalene sublimation technique.

In the case of finned elliptical tube exchangers, a
paper by Schulenberg [4] appears to be the only significant
work. Although interesting and informative, the paper is
much more qualitative than quantitative.

In the present research, experimental results are
provided for the average transfer coefficients in
rectangular plate fin and elliptical tube heat exchangers.
The heat transfer problem was simulated by means of the
naphthalene sublimation technique and the heat-mass transfer
analogy.

To employ the method, naphthalene plates were cast in
a specially designed mold. A pair of such plates, spaced
apart by elliptical disks, formed the analogical system.
Average transfer coefficients were determined by weighing the
plates before and after a data run with a precision balance.

The experimentally determined average transfer
coefficients will be presented in dimensionless form and
compared with similar results for finned circular tube heat
exchangers provided by [2,3]. As it is verified by the
results that will be reported later, the replacement of the
circular tubes by elliptical tubes does not affect the rate
of heat transfer adversaly. The performance advantage of
the elliptical tubes results from their lower pressure drop
due to the smaller wake region on the fin behind the tube [5].
A schematic diagram of the physical problem under study is
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presented in Figs. 1 and 2.

-
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Fig. 1. Schematic of one-row plate fin and
elliptical tube heat exchanger
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Fig. 2. Schematic of two-row plate fin and
elliptical tube heat exchanger

Figs. 1 and 2 contain dimensional nomenclature
designated by a, b, L, S and é. The dimensionless parameters
which govern the results are: 6/2b ; S/2b : L/2b ; b/a | Re:
Sc or Pr. Re is the flow Reynolds number, Pr is the
Prandtl number and Sc the Schmidt number. The dimension
ratios for the present test apparatus were: §/2b = 0.193 ;
S/2b = 2.50 ; L/2b = 2.17 ; b/a = 0.50 and 0.65. These
values are typical of heat exchangers encountered in air
conditioning machines. The actual values of the apparatus
dimensions are: & = 1.65mm ; L = 18.50 mm ; S = 21.30 mm ;
2a = 13.12 mm and 17.06 mm ; 2b = 8.53 mm. As mentioned
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before, the present results will be compared with the results
of [2,3] for circular tubes. The dimension ratios for the
test apparatus of [2,3] are identical to those of the
present configurations. It is only necessary to replace 2b by
the tube diameter.

The Reynolds number of the flow was varied during the
course of the research from 150 to 1300. Once again, this
range is relevant to air conditioning applications. The
Schmidt number, which is the analogue of the Prandtl number,
is 2.5 for the naphthalene air system.

2. Test Apparatus and Experimental Procedures
Fig. 3 is a schematic side view of the test apparatus.
As shown, air from the laboratory room is draw into the

channel formed by the plates. Upon leaving the test section,
the air exits to a plenum chamber from which it passes
successively to a calibrated flow meter and a blower, and
then to an exhaust system.

BAFFLE PRESSURE TAPS  CUT-OFF
VALVE
/

A\ ELLIPTICAL TUBES
(SPACERS)

/N

TO EXHAUST
SYSTEM

CONTROL
VALVE

Y
BLOWER

“~ROTAME TER

N\ | SE—

NAPHTALENE
\ PLATES

TSPLENUM CHAMBER

Fig. 3. Schematic side view of the test apparatus

The naphthalene plates used in the experiments were
castin a metallic mold whose components had been polished to
a high degree of smoothness. The details of the mold
fabrication, of the casting and removal processes are
described in [6].

For the overall mass transfer, the measurements  were
made with a Sartorius precision balance which could be read
to within 0.05 milligrams for specimens having a mass up to
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200 g. Measurements of the flow rate were made with a
calibrated rotameter. Typically, the uncertainty of the
flow rate measurements was only 1 percent. The temperature of
the air entering the test section was given by a laboratory
thermometer that could be read to 0.1 deg C. The duration
time of a data run was measured with a timer capable of
discriminating to within 0.1 sec. The atmospheric pressure
was sensed by a barometer of column of mercury whose smallest
scale division was 0.1 mm.

3. Evaluation of Results

Attention will now be given to a brief description of
the data reduction procedures. Further details are available
in [6].

Let M.I. denote the overall mass transfer, A the
corresponding fin surface area, t the duration time of a data
run, {apn)m the 1log-mean concentration difference, and D
the coefficient of mass diffusion. A dimensionless
representation can then be made by introducing the average
Sherwood number Sh

SR = My (28)/A (8p) T D (1)

The log-mean concentration difference (Aon}m depends on the
bulk concentration of naphthalene vapor at the exit (pn]L
and the wall concentration (pn)w' The bulk concentration of
naphthalene vapor in the air entering the exchanger is zero.
At the exit {pn]L = MT/?r, where V is the volume flow rate;
at the wall {pn)w is a function of the room temperature, as
given by the Sogin vapor pressure correlation [7].

The Reynolds number, employed as independent variable,
is given by

Re = (28) G/u (2)

where G is the mass velocity based on the frontal flow area.
The conversion of the Sherwood number results to
Nusselt number can be accomplished by the relation
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Nu = (Pr/sc)™ 3R (3)

where m is 0.4 [6].

A detailed error analysis of the experimentally
determined Sherwood and Reynolds numbers is described in [6].
From equation (1), the uncertainty in the Sherwood number
was found to be within 7.3 percent. From equation (2), the
uncertainty in the Reynolds number was in the range 2.0 -3.0
percent.

4. Results and Discussion

Average mass transfer coefficients, expressed in terms
of the average Sherwood number Sh, were evaluated from
equation (1). These results are plotted in Figs. 4, 5, 6, 7
and 8. The ordinate variable is 5h and the abscissa variable
is Re, which was calculated from equation (2).

Figs. 4, 5, 6 and 7 also contain the results for
circular tube heat exchangers provided by references [2] and
[3]. Inspection of the figures reveals that there isnomajor
differences between the present results, for b/a = 0.65 and
0.50, and those from [2,3], for b/a = 1.0 (circular tubes).
A small difference, in favor of the elliptical tubes, can be
observed in Figs. 6 and 7, for b/a = 0.50. It should be
noticed that Figs. 4 and 6 are for one-row heat exchangers,
while Figs. 5 and 7 are for two-row heat exchangers. In
Figs. 4 and 5 the curves for b/a = 0.65and 1.0 are coincident.

T I F T FT 1711
20 =]
15— S/pp° 2-50 =]
(3 0- b= 0.65
ol e o-by=L0 [2]
9 | Y 1A R O I
102 2 6 8 I0°

Fig. 4. Sherwood numbers for one-row exchangers
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Fig. 5. Sherwood numbers for two-row exchangers
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Fig. 6. Sherwood numbers for one-row exchangers
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Fig. 7. Sherwood numbers for two-row exchangers

The most important finding of the present work is that
the replacement of the circular tubes by elliptical tubes
does not affect the rate of heat transfer adversaly. This is
a fortunate outcome, since the elliptical tubes may reduce

substantially the pressure drop [5] without affecting the
transfer characteristics.
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Fig. 8 shows the Sherwood number results for two
elliptical tube exchangers, both with one row of tubes and
b/a = 0.50. One has S/2b = 2.50 and the other has 5/2b = 3.53.
It is seen that the exchanger with smaller distance between
the elliptical tubes has higher transfer coefficients. This
is due to the acceleration of the air in the region between
the tubes. Then, the use of elliptical tubes makes possible
the reduction of the tube distance, increasing the transfer
coefficients, without increasing the pressure drop to much.

. — 5;2b= 2.50

0 — §,,73.53 |

8=® ] | I Y N 5 =
3

4 (Re) 6 g8 10

Fig. 8. Effect of the tube distance on the transfer coefficients

of one-row elliptical tube exchangers

Table 1 gives the Sherwood-Reynolds correlations for
the several cases discussed. These correlations were
obtained by least-square fitting of the experimental data.
Tipically, the average dispersion was 2.5 percent.

Table 1. Sherwood-Reynolds Correlations

b/a S/2b z‘;mgg:s Correlations

1.0 | 2.50 1 Sh = 0.20 + 3.64 x 10 ~(Re) ">
1.0 | 2.50 2 SKE = 7.82 + 2.10 x 10 >(Re)l-%*
0.50| 3.53 1 SK = 6.59 + 7.36 x 10" %(Re)?+72
0.50| 2.50 1 SF = 10.14 + 8.58 x 10 >(re)1-00
0.50| 2.50 2 Sh = 6.82 + 2.63 x 10" 2(Re)?- %
0.65| 2.50 1 SH = 3.45 + 5.28 x 10" 1(re)?+4?
0.65| 2.50 2 TH = 6.52 + 2.98 x 10 % (re)?-80
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In the case of the two-row plate fin and tube heat
exchangers, overall rates of mass transfer have also been
determined for the portions of the fin associated with the
first and second rows of tubes. The quantities HI and “11
respectively denote the overall rates of mass transfer in
regions I and II of Fig. 2. ﬁT is defined as ﬁl + HII' The
relative transfer capabilities of the two portions of the fin
are given in Table 2. From Table 2, it is seen that region

I is more efficient than region II when the Reynolds number

is low. As the Reynolds number increases, more and more of -

a parity is established between the two regions. This is due
to a vortex systema [3], adjacent to the second row of tubes,
which grows in intensity as the Reynolds number increases.

Table 2. Relative Transfer Capabilities of Regions I and II

) b/a = 1.0 b/a = 0.65 b/a = 0.50
) IRt R G R A AT
150 | 0.64 | 0.36 | 0.60 | 0.40 | 0.67 | 0.33
200 0.62 0.38 0.60 0.40 0.65 0.35
250 | 0.61 | 0.39 | 0.60 | o0.40 | 0.62 | 0.38
350 | 0.59 | 0.41 | 0.60 | o0.40 | 0.59 | o0.41
450 | 0.58 | 0.42 | 0.60 | o0.40 | 0.57 | o0.43
600 0.57 0.43 0.58 0.42 0.54 0.46
700 | 0.56 | 0.44 | 0.57 | o0.43 | 0.53 | o0.47
800 855 0.45 0.57 0.43 0.52 0.48
1000 | 0.54 | 0.46 | 0.55 | 0.45 | 0.50 | 0.50
1200 | 0.52 | 0.48 | 0.53 | o0.47 | 0.49 | o0.51

5. Concluding Remarks

It has been demonstrated that the replacement of
circular tubes by elliptical tubes, in finned heat exchangers,
does not decrease the rate of heat transfer. The performance
advantage of the elliptical tubes results from their lower
pressure drop [5]. It has also been demonstrated that a
reduction of the distance between the tubes increases the
transfer coefficients. Such a reduction may increase the
pressure drop too much, if circular tubes are used. Then, the
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elliptical tubes may offer significant performance advantage
in multi-row plate fin and tube heat exchangers. It is only
necessary to decrease S/2b.

Before closing, it should be said that the production
of elliptical tubes is today completely automatic.
Schulenberg [4] reported that his company produced in 1966
more than 70 miles of this type of tube per week. This is a
conclusive proof that there is no commercial disadvantage
when cost comparison is made with conventional heat
exchanger tubes.
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SUMARIO

Determinou-se experimentalmente, atraves da Técnica de

Sublimacdo de Naftaleno, os coeficientes de transferénciamé

dics para escoamento forgado turbulento na regido de entra
da entre placas planas paralelas: com perfil assimétrico de
concentragao de massa. De acordo com a analogia entre a
transferencia de massa e calor, os experimentos correspon
dem a transferéncia de calor com uma placa a temperatura u
niforme e a outra isolada. A faixa de numeros de Reynolds
abrange desde 10900 a 91700.

SUMARY

Average transfer coefficients in the turbulent forced
convection entrance region between parallel plates, with
asymmetrical conditions of the concentration profile, were
determined experimentaly with the Naphthalene Sublimation
Technique. In accordance with the analogy between heat and
mass transfer, the tests correspond to a heat-transfer pro
blem with uniform surface temperature at one plate and the
other insulated. The Reynolds number ranges from 10900 to
91700.
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1. Introdugao

Sao apresentados coeficientes médios de transferéncia
para o escoamento forgado em regime turbulento na regiao de
entrada entre placas planas paralelas, considerando-se o de
senvolvimento simultdneo dos perfis de velocidade e de tem
peratura. Uma das placas € considerada como adiabiatica e a
outra mantida a temperatura uniforme. O método experimental
€ baseado na analogia entre transferéencia de calor e massa,
utilizando-se a técnica de sublimagdo de naftaleno. 0 escoa
mento € considerado como incompressivel e em regime perma-
nente e o fluido com propriedades constantes. Hatton |[1| a
presenta resultados analiticos referentes ao problema em
questdo; entretanto considera condigdes de escoamento hidro
dinamicamente desenvolvido. Kreith e Kreider |2, p. 134| a
presentam uma correlagdo para o escoamento forgado turbulen
to entre placas planas paralelas com somente uma superficie
aquecida (qw = constante), valendo para valores assintoticos
e com base em dados experimentais para o ar. Tan e Charters
|3
rior |2|, incluindo a regido de entrada, com o desenvolvimen
tc simultaneo dos perfis de velocidade e temperatura. Suko

, |4| apresentam correlagdes para o mesmo problema ante

mel et alll |5| investigaram experimentalmente a transferén
cia de calor para escoamento laminar e turbulento de ar na
regido de entrada de um duto retangular com a condigdo de
contorno q = constante nas duas placas. Sakakibara e Endoh
|6], analitica e experimentalmente, trataram o problema de
transferéncia de calor entre placas planas paralelas consi
derando condugao axial na parede limitante do escoamento de
senvolvido turbulento. Uma das placas foi considerada como
adiabatica e a outra a temperatura uniforme. Para o caso de
fluxo uniforme de calor numa das placas, so trataram de pro
blema analiticamente. Sparrow et alli |7| desenvolveram estu
dos experimentais sobre os efeitos de aquecimento assimétri
co (qw = constante) na transferencia de calor em escoamento
forgado turbulento, para dutos retangulares; escoamento de
senvolvido. Larson e Yerazunis [8| mediram coeficientes 1lo
cais de transferéncia de massa em escoamento forgado turbu-
lento desenvolvido, em duto retangular: onde numa das pare
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des se processava evaporagao de agua (numero de Schmidt i-
gual a 0,62). Barrow |9| estudou analitica e experimental-
mente a transferéncia de calor assimétrica para o ar escoan
do em regime turbulento desenvolvido entre placas planas pa
ralelas, com a condigao de fluxo de calor uniforme nas duas
placas .

Nesses trabalhos anteriores os metodos experimentais
desenvolvidos foram os classicos, sem cogitar da aplicacado
da técnica de sublimagao de naftaleno. Esta técnica, apli
cada ao escoamento entre placas planas paralelas, com as
condicoes de contorno do presente trabalho. foi utilizada
por Fernandes e Saboya |10|,que determinaram coeficientes
de transferéncia para toda a regido de escoamento, porem a
brangendo somente o campo de regime de escoamento forcgado
laminar, Sparrow e Kalejs |11 utilizaram esta mesma técni
ca na configuracao placas pnlanas e paralelas, com constri-
goes na entrada do canal, para regimes laminares. No presen
te trabalho aplicou-se a técnica de sublimagdo de naftaleno
na determinacao de coeficientes de transferéncia de massa
na forma de numeros de Sherwood medios, que correspondem a
nimeros de Nusselt na analogia. A faixa de numero de  Rey-
nolds abrange valcres de 10,9 x 103 a 91,7 x 107, com a re
lacao entre o comprimento do canal L e o didmetro hidrauli-
co D, variando desde 2 ate 14,

2. Formulacao do Problema

Observadas as hipoteses no item anterior, o problema
em questdo € estabelecido pelas equacoes de continuidade.mo
vimento e energia e mais as condigoes de contorno referen-
tes a figura 1. Para uma analise mais geral do problema. as
seguintes variaveis adimensionais sao definidas:

= - p-p
X =x/4a, Y = y/4a, U =1u/U_ , V=v/U, P  Na—. (1
p UZ
o
T_
gre =W com Re = U -4a/v e P_ = v/a (2)
T - T o T
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representando respectivamente os numeros de Reynolds e de
Prandtl.
y
| : O (PLACA ADIABATICA)

T
'; y=2a0
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Figura 1: Condigoes de Contorno do Canal
Substituindo estas relagoes nas equagoes de conservagao, re

sultam as equagoes adimensionalizadas do problema nas for
mas seguintes:

Uy + Vy = 0 (3)
UUy + VU, = = Py + (1/R.) {(1 +(e/v)) Uyly (4)
Uoy + Vo, = (1/R_P){(1+(eP_/vPy )]0}y (5)

onde os indices X e Y indicam derivagdes com relagao 4 X e

a Y,

= ¢gfe
Pre = ©/%n (6)
representa o numero de Prandtl turbulento,e € e £y Trepresen
tam as difusibilidades turbulentas de quantidade de movimen
to e de calor respéctivamente.

As condigoes de contdorno sdao dadas por:




X >0; Y=0 + U=V=0 e 8 =0
Y = 1/2 + U=V=0 e oy = 0 (8)
Analogamente as hipoteses formuladas por Deissler |12|, pa

ra o desenvolvimento simultaneo das camadas-limite térmica
e hidrodinamica, assume-se que Prt = 1, segundo a analogia
de Reynolds. Como e/v = f(Re.Y). {13, p.400}, a solugdo do

campo de temperatura pode ser colocada como:
@ = 0(X, Y, Rg: P.) (9)

Definindo-se o coeficiente de convecgao local como:

hy = a/(T, - T,) = - (k/d4a) 04 (X, 0, R, P.) (10)
o nimero de Nusselt pode ser representado por:
Nuo s ho. da/k = Nuo[X. Re‘ Pr}' (11)

Analogamente ao problema de transferéncia de calor conside
re-se agora um processo de transferencia de massa, num meio
naftaleno-ar formando uma so fase, superposto ao campo de
velocidade. As equagoes neste caso sao as mesmas do proble
ma de transferencia de calor, trocando-se na equagao (5) e
nas condi¢oes de contorno a temperatura adimensional © pe
la concentracao adimensional de naftaleno no ar, ¢,dada por:

2 = (P = ) CPyg = Prgds (12)
com p representando as concentragoes dimensionais de nafta
leno no ar. Analogamente a equagdo (9) tem-se que:

¢ = o(X, Y, Ry, S,) (13)

onde S. = v/D representa o nimero de Schmidt, andlogo  ao
nimero de Prandtl. Sendo m a taxa de transferéncia de mas
sa de naftaleno para o ar e definindo-se o coeficiente de
transferencia como:
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Ko = mn/(pnw — B

no) = - (D /43) &, (X,0,R,.S.) (14)

o nimero de Sherwood pode ser representado como:
o

Sh = K0.43/Dn » Sho(X, Re. SC] (15)

3. Metodos Experimentais

Para utilizacdo da Tecnica de Sublimagao de Naftale
no, placas de naftaleno foram fundidas em molde especialmen
te projetado |14| obtendo-se um conjunto de trés cassetes
que compunham uma das paredes do canal de comprimento ate
279 mm, correspondendo uma relagao entre o comprimento do
canal e o diametro hidraulico, L/Dh. maxima de 14. A figura
2 representa esquematicamente a montagem experimental wutili
zada. Operava-se de modo que o ar ambiente, isento de tragos
de naftaleno {pno = 0), fosse succionado na seccao de tes-

tes, descarregando o mesmo fora do ambiente da experiéncia.

FISURA 2 MSTALACAO UTILIZADA

. B
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Apos espago de tempo apropriado determinava-se a massa de
naftaleno sublimada através de uma balanga digital com capa
cidade ate 200 g e com leitura de 0,1 mg. Os valores médios
dos coeficientes de transferéncia eram entdo determinados
pela taxa de transferéncia de massa de naftaleno, dividida
pela drea total de sublimagdo e pela concentragio de nafta
leno na parede (p, )., a qual era avaliada pela expressdo su
gerida por Sogin |15|. Para tal a temperatura das placas de
naftaleno foi medida com termopares de cobre-constantan
# 24, posicionados logo abaixo da superficie ativa(= 1lmm)
das placas de naftaleno, e no centro das mesmas. Estes ter
mopares, passando por um furo na parte posterior do cassete,
eram colocados antes da fundicdo das placas. Outro termopar
de cobre-constantan ( ‘# 30) era afixado no anteparo de ma
deira da segao de testes para medir a temperatura ambiente.
Um terceiro termopar (#24) media a temperatura na entrada
do rotametro, utilizado na medida da vazdo do escoamento.
Maiores detalhes a respeito do metodo experimental bem como

uma avaliacdo de erros sao discutidos por Vetterle [14],
4. Resultados

Sendo ﬁMn
riéncia, conforme descrito no item anterior, o numero de

p @ massa de naftaleno sublimada numa expe
Sherwood médio € determinado por [14]:

S O . (16)

com D = 6,272 x 10°° n’/s sendo fixado para a difusibilida
de de naftaleno no ar, correspondente ao numero de Schmidt,
Sc‘ igual a 2,5.

Estes resultados sao apresentados na figura 3 na for
ma de nimeros de Sherwood referidos a diferenga de  concen
tragoes media logaritimica, §hb, ja que nesta representacio
sio distinguidos os valores assintoticos para cada numero

de Reynolds. Para tal foram feitas transposigdes dos valo

res dados pela equagao (16) segundo a expressao [14]:
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*
S, = - =, in(1 - 2" 5 ) (17)
b 2L 0
¥ HOMERG DE SHERWOOD WEDO VERSUS
Sy COOMDEMADA ADIMEMSIONAL L+
2o Eouscho (1) .0 Sny A, - [HHJIR.I'MIIIL'}MI'EG(!OI |
201 / i mhnwn:uxmunbu}ca 10900 @ 2800 .
- = PONTOS EXPERIMENTAIS | © 87700 @ 91700 |
° L} fJ DESVIO MEDIO DOS PTOS EXP EM RELAGAC A EG ()
\' O 49%,® 1,5%,0 3,2%,.@ 385% .
2,00 4
e+
Wh
140f
1.20f
""';-‘ G .nc:’ o2
Ca/o,m, 8,

FIGURA 3 - NMOMEROS DE SHERWOOD MEDIO VERSUS
COORDENADA ADMENSIONAL L*, EFEITO
DO NOMERD DE REYMOLDS.
0Os valores medios dos coeficientes de transferéncia para
o problema apresentado,podem ser representados com boa
precisao pela correlagao:

0,8 0,4
Sh = 0,0202 R, S¢

& 11,3(;19“’51(1,*)‘”’592] (18)
b

A tabela 1 apresenta os valores médios da dispersio para
os numeros de Reynolds do presente trabalho, observando-se
que a correlacgao proposta representa os pontos experimenta
is com um desvio médio da ordem de 3%.

Nimero de  Dispersdo média dos pon

Reynolds iSEaZEEe?'SgEEééE 18y
(=) (%)

10900 5

42600 2

67700 3

91700 4

Tabela 1: Dispersao média dos pontos experimentais

&—:&-
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5. Conclusdes

Embora nao existam trabalhos nas mesmas condigdes do
presente,os mais proximos apresentaram resultados que dao
indicagao da confiabilidade dos resultados finais deste tra
balho; inclusive daqueles referente a regido desenvolvida.
Assim, Tan e Charters|3|, para a regiao de entrada com
q, = constante numa das placas, valendo para o ar: apresen-
taram para R, = 67700 valores, em média, 14% maiores e para
os valores assintoticos, 11% menores em relagao aos corres
pondentes d equagdo (18). Na regido de entrada a comparacio
acima revelou um comportamento qualitativo idéntico ao cal
culado por Hatton e Quarmby |1|. Os valores assintoticos a
presentados por Kreith e Kreider |2, pagina 134], q, = cons
tante numa das placas, praticamente coincidiram com os da
equagao (18), aplicada para o ar (numero de Prandtl = 0,7).
A imprecisdo segundo a andlise de eérros revelou-se Tazoa-
vel, tendo em vista que para os calculos praticos de troca
dores de calor especifica-se uma precisdo de 5 a 10%.
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SUMARIO

Para fluido incompressfvel, viscoso, Pr = 0,73, estado estavel,
s20 analisados, problemas térmicos ndio lineares, presentes em convec-
gao natural e forcada em dutos retangulares inclinados com temperatura
de parede constante, foi observado que existem valores miximos para o
fator médio de atrito, Nimeros de Nusselt e Stanton, quando a inclina-
¢io do duto estd entre 30° e 60°, e um determinado valor do nimero
do Arquimedes (Ar), Existem solugdes finicas independentes da inclina-
¢fo do dutn auando Ar = 0.5,

SUMMARY

Steady - state murerical results for the solution to the non-linear
thermal problem of combined free and forced laminar convection in
inclined rectangular channels with constant but unequal surface tem-
peratures are presented for an incompressible, viscous fluid whose
Prandtl number, Pr = 0.73, Fluid properties are assumed constant,
except for density variations with temperature, Maximm values exist
for the mean friction factor, Nusselt and Stanton numbers when the
inclination to the horizontal lies between 30° and 60° for a given Arch-
imedes number, Ar, Also, for any given inclination a unique solution
exists when Ar = 0,50,
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1. Introduction

When in non-isothermal flow density variations which
arise as a result of temperature gradients are sufficiently
large to produce buoyant forces in a gravitational field,
the buoyant force terms must be retained in the governing
equations of Navier-stokes. The relative magnitudes of the
forced and free convection effects are obtained by normal ising
the partial differential equations which describe the flow
and by examining the relative magnitudes of such parameters
as the Reynolds, Grashof and Prandtl numbers. Of particular
significance inthe case of combined free and forced laminar
convection in rectangular channels, is the orientation of the
gravitational field. The purpose of this paper is therefore
to present the heat and flow results for combined free and
forced laminar convection in inclined rectangular channels
with constant but unequal surface temperatures for a fluid
whose Prandtl number, Pr=0.73. It is desired to find out if
a critical angle exists atwhich the heat and flow parameters
are maximum. Since the combined effect of the mutually in-
teracting fields is given by Gr/Re? , the Archimedes number, it
is also desired to know if a particular value of Gr/Re? exists
that yields a unique solution to the thermal problem. The
importance of the last two conditions can be appreciated in
the design of heat transfer equipments such as the flat-plate
solar collectors where convection must necessarily occur in
an oriented gravitational field.

Numerical studies of fully developed combined free and
forced laminar convection in inclined rectangular channels
under the thermal boundary conditions of axially umiform wall
heat-flux has been reported by Ou et all [1], The improved
formulation used by three authors redefined the Reynolds and
Rayleigh numbers in terms of the angle of inclination to the
horizontal. Because of the introduction of these modified
non-dimensional parameters, their formulation failed to
recover the horizontal case as a limiting orientation.Cheng
and Hwang [2] presented numerical results for fully develoned
combined free and forced laminar convection in  horizontal
rectangular channels under the thermal boundary conditions
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of axially uniform wall heat-flux and peripherally uniform
wall temperature, while Cheng and Hong [3] reported a nume-
rical study using a combination of boundary vorticity and
line iterative methods to determine free convection effects
on fully developed laminar upward flow in inclined tubes
with the angle of inclination appearing explicitly in their
formulation. Igbal and Stachiewcz [4] obtained theoretical
results of variable density effects in fully developed com-
bined free and forced laminar convection in inclined tubes.
Also, Igbal and Stachiewicz [4] reported the study of the
same phenomenon in inclined tubes and showed that for a
given set of non-dimensional parameters, there exists a par
ticular tube inclination that produces a maximum heat trans
fer rate. The work of Ozoe et al (5] though on pure natural
convection, showed that a critical angle exists at which the
heat transfer is a maximum.

In all the forepoing references the formulations, except
the first, have the orientation of the gravitational field
appearing explicity. However, they all have the same thermal
boundary conditions and their analyses are restricted toonly
the fully developed regimes. In the present work, a steady-
state analysis is carried out numerically for the two-dimensional
problem. No general assumptions of fully developed regimes
are made except that at remote distances from the channel
entrance, the hydrodynamic and thermal fields are assumed
not to vary with distance. In solving the problem, the
pressure gradient terms are eliminated by cross-differen -
tiation of the momentum equations. The combined momentum and
energy equations are then normalised following Mori and
Uchida [6]. The vorticity transport equation is derived from
the combined momentum equation with the angle of inclination
appearing explicity in the formulation. The vorticity trans
port and energy equations are discretized following De -
nis [7]. These equations are solved simultaneously using the
boundary vorticity method and the five-point Gauss-Geidel
iterative procedure for the prescribed inhomogeneous ther-
mal boundary conditions. For computational convenience, the
inlet conditions are those of uniform velocity and tempera-
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ture equal to that of the cooled surface,
2, Mathematical Formulation of the Problem

It is assumed, a priori, that the channel aspect ratio is large and
its width is several times the magnitude of its height so that the lat-
eral side effects are negligible when a longitudinal section, far re-
moved from the verticel bounding sides, is taken. Tor moderate temper-
ature gradierts tne probiem reduces to a two-dimensional one,

The flow is assumed steady, laminar, incompressible and no internal
heat generation exists. For the low yelocity flows considered, viscous
dissipation is negligible, Fluid properties are assumed constant exce-
pt density variations with temperature considered significant only in the
buoyancy term, The governing equations referred to the rectangular
Cartesian coordinates, (X,Y), are: Continuity Equation:

BN -0 1)
Momentum equations in X~ and Y- directions respectively are:-
%+%=-%+vﬁ+gﬁ(l‘-’[‘c) Sin (2)
m
Uav |, vav 3P VZV
F . + WV - gB(T-T.) Cos « (3
X aY pma!i c
Energy equation:
UaT | vaT
x5y =T 4
Boussinesq approximation:
P =0y 1- B(T—TC)} (3)

where U, V are the respective local fluid velocity components in the X-
and Y- directions, P the local pressure, T the local temperature, 'I'c the
cold wall temperature, v the kinematic viscosity, )} the thermal diffus-
ivity, g the gravitational acceleration, B the thermal coefficient of
expansion, o the angle of inclination to the horizontal and p and Pm
the local and mean densities respectively of the fluid., The boundary
conditions are:-
a) AtX=0,0<Y<h,

Unly T=T,; V=0
b) AtX=XL,0~:ch,

9T U _ W _ .
F) Sl dall o

c) Aty=0,0<x<)&’

T =T, U=V=0 (No-slip condition at wall)
d) AtY=b, 0<X<X

.—h———
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T = Th' U = V=0 (No-slip condition at wall) where b is the channel
height, X the length of channel, T, the hot wall temperature and Um the
mean fluid velocity.

The pressure gradient terms are eliminated between the momentum equa-
tions (2) and (3) by cross-partial differentiation., Non-dimensionalizing
the resulting vorticity and energy transport equations following Mori and
Uchida [6]gives the following non-dimensional forms of the vorticity and

energy tra.nsport equatims respectively.

‘%’{-p%: %(B—G-Sina‘*—g(bsul (6)
udd | vad _ 1
% + —a§ il Vze (7)

where the lower case letters, u,v,x,y, represent the non-dimensional val-

ues of g v X,Y respectively, 0 the non-dimensional temperature difference and

w the vorcity function. Re = Ugb is the Reynolds humber, Gr = Bg{']‘lr)—'rc)b3

2

v
Y the Prandtl number. The vorticity function, w

the Grashof nmumber, Pr = )
is linked with the stream function, ¥ through the Poisson equation,
2
w=- VY (8)

while the non-dimensional velocity components, u,v, are given by,
. A . O
u= T v ™
The normalized boundary conditions are:-
a) Atx=0,0<y=<1

b) Atx=x,0<y<1
X ox x  9x X
c) Aty=o0,0<x<x, (d) Aty=1,0<x <x
‘P=u=v=ec=o w=0h=1'0
3y u=v=0
w=Gl-Fh#o b= GE-g #0

The vorticity and energy transport equations (6) and (7) respectively
are discretized following Dennis [7] and the resulting finite-difference
equations solved using Gauss-Seidel iterative procedure. Since the com-
putational procedure for numerical determination of the boundary vorticity
and numerical solution of a set of finite-difference equations are well
discussed elsewhere [1,Z], details of numerical solution including
finite-difference approximations are omitted here for the sake of brevity.
In the numerical computation, the prescribed error for all dependent
variables is

——
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(k#1)_, (k)

E= L =3
1
1.;|| 9,5 04,3 < 20

where ¢i,,j is a dumy variable at any guide point (i,j) and k is the
iteration counter.
3. Flow and Heat Transfer Results

The local and mean flow and heat transfer coefficients are computed

from the flowing expressions respectively.
£, = 2 2u o (T |
X e -a—j-&wall, m XL foé: dx
Nux - ae| XL
wall; =1 I
%y Wi X by o
X
where fx' Nux are the local friction factor and Nusselt number respect-
ively and fm’ Imw1 their corresponding mean values obtained by Trapezoid-

al Rule, The mean Stanton number is Stm = Num

RePr
Since three independent non-dimensional parameters are involved
in the present problem, a camplete parametric study is not practical,
hence only representative cases for air (Pr = 0.73) are given to illus-
trate the inclination angle or body-force orientation effects.
4. Discussion of Numerical Results
Using Ar as parameter, the variations of the mean Nusselt and Stan-

ton numbers and friction factor with channel orientation are presented in
figures 2, 3, and 4 respectively. Of particular interest, is the varia-
tion of the mean Nusselt number with the angle of inclination. A number
of important observations can be made in fig. 2. At a = 15%, the mean
Nusselt number is the same for all non-vanishing Archimedes numbers, Be-
tween o = 300 and a = 60°, there is a critical angle at which the mean
Nusselt number is a maximum for a given Ar, This maximum varies proport-
ionately with Ar while the corresponding critical angle increases with
decreasing Ar. For a given Ar, this variation of the mean Nusselt number
with o is similar to that obtained by Ozoe et al. [5] for the variation of
the mean Nusselt number with the angle of inclination for natural convec-
tion in a square channel heated isothermally from below and similarly
cooled from above,

It is recognised that Archimedes number can very in two ways, Re can
be kept constant while Gr is varied and vice-versa. Therefore the mean
Nusselt number and friction factor are each bound to vary in two ways, Figh.
5 and 6 show the plots of Hum vs and fm vs Ar respectively for the two
modes of variation of Ar for a number of channel orientations. A criti-
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cal Archimedes number exists for a given inclination at which the mean
Nusselt number assumes a single value, The same is true for the mean
friction factor. In both cases, this critical Archimedes number = 0.5
and remains so for all inclinations, but the unique values of Num and £
depend on theinclinations. This is a very significant finding since it
assures that at this critical Archimedes number, there are single mean
values of Nu and f associated with a given a.
5. Applications
One application that readily comes to mind is in the design of flat-
plate Solar collectors where the hot plate is heated by Solar Energy and
the heat generated is convected away by forced flow for various uses,
For instance if air is the medium of convection, the heat convected can
be used for drying grains. In view of the changing position of the sun,
the orientation of such a heat transfer equipment with respect to the
gravitational field, becomes an important factor in predicting the
position at which heat transfer is a maximm,if any.
6. Conclusions
Practically all conceivable channels are finite in extent so that
fully developed regimes are hard to come by, The problem is therefore
basically that of an entrance region and mean values of the heat transfer
and flow parameters are more representative of actual results than those
obtained for idealised fully developed regimes, In the light of the
assumptions made to simplify the mathematical model the following
conclusions can be made,
1. The mean Nusselt number is independent of the non-zero Archimedes
numbers when the angle of inclination to the horizontal is 15°,
2. For a given non-zero Archimedes mumber, the critical angle at
which the mean Nusselt number and friction factors are maximm lies
between 30° and 60°,
3. A unique solution to the thermal problem exists for a given inclina-
tion only when the Archimedes number, Ar = 0.50
4, The results of Ozoe et al [5:1 , which have been confirmed experiment-
ally by the authors, lend support to the validity of the present
solution and the conclusions arrived at.
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RESUME

On €tudie la convection mixte dans des conduits rectan
pulaires inclinés et d'allongement moyen @ faibles nombresde
Reynolds. lln courant laminaire pénétre dans le conduit avant
le plafond adiabatique et le plancher alimenté par un fluxde
chaleur constant. D'abord la solution analytioue du probléme
linfarisé est €tablie;successivement, et ayant recours & un
procédé d'iteration numerique, la solution des €quation est
€tendue au domain des valeurs plus élevées des nombres deRev

nolds et de Grashof.

SUMMAR Y

Mixed convection at low Reynolds numbers in tiltedrec-
tangular channels of intermediate aspect ratios is dealtwith.
A laminar flow enters into an inclined enclosure whose upper
plate is adiabatic whereas a constant heat flux is supplied
to the bottom plate. The analytic solution of the linearised
problem is first obtained. Subsequently the numerical solu-
tion of the pertinent equations is carried on by a computer’s

time saving iterative procedure.
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1. Introduction

Goal of this paper is to establish an effective numeri-
cal solution procedure for the equations of mixed convection,
while investigating the characteristics of the slow free and
forced laminar convection in inclined channels, where heat is
uniformly given to the fluid at the bottom wall, whereas the
opposite wall is adiabatic. The flow enters at constant tem-

perature with a fully developed velocity profile.

"

Fig.1l. Geometry of the problem

In Fig.l, n is the vertical direction, pointing up-
ward, ¢ is the tilt angle, g is the accelerationofgravity.
The aspect ratio A is given by D/L . Problems of this kind
frequently appear in engineering, as, for instance, in solar
collectors, flows of molten materials, heat exchangers|[1,2,3]
A large number of papers deals with one or more aspects of si-
milar problems, without a sufficient degree of generality as
far as the range of basic physical and peometrical parameters
is concerned (see, among the others,[4,5,6,7,8,9]). In fact ,
except in cases where simplified solutions can beohtained (low
aspect ratio channels [6], boundary layer flows at highRayleigh
numbers, Ra ,in cavities [ﬂ, expensive numerical experiments
are usually necessary [10] to explore the influence of eachsin
gle parameter.

Here, mixed convection at low Reynolds numbers Re ,bet
ween plane parallel walls at intermediate A is considered.
The velocity and temperature fields are investigated in two
steps. First the analytic solution to the linearized problem
for small Re and Ra is obtained. Subsequently the numeri-
cal solution at higher Ra 1is carried out by takingadvantage
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of the linearized solution as an initial guess and,in sodoing,
noticeable savings on the computer's time are realized. '

Let v, a and B be the kinematic viscosity,the thermal
diffusivity and the thermal expansion coefficient of the fluid,
respectively, Let also be X the thermal conductivity,T, the
temperature at the entrance, 0 the mass flow rate and g the
rate of heat for unit length transferred to the fluid. Then
Re = Q/v, the Prandtl number is Pr = v/a, and the Grashof num
ber is Gr = gB AT L*'/v?, with AT = gL/}, Ra = PaRe. The di-
mensionless pertinent equations in the Oberbeck-Boussinesq ap
proximation are:

Uy (V) “Ux (V) = V'y -Gr(By sing - 8y cos¢) (1)

by By -¥y 8y = VZ8/PA (2)
where § is the stream function, non dimensional withrespect

to v, ® is (T-Te)/AT and x and v are dJdimensionless
with respect to L . The following boundary conditions hold:

8(0,y) = 8yx(1,y) = 8y(x,A)=0; 8,(x,0) =-1
vix,0) =y, (x,0) =wy{x,A] =PUxx (0,¥) =wxxx (1,¥) =y (1,¥)=050(x,A)=Re (3)
$(0,y) = 6Rel{}(y/A) - (yv/M)*/ 3]

hestandard position of vanishing velocity, temperature and

vorticity derivatives along x at the exit was made.

2. Analysis

Before proceedingto the exact numerical integration of
(1-3) a procedure already successfully applied in [11] can be
extended to obtain analytical solutions at small Re and Ra.
If B(x,y) and w(x,y) are expanded in double power seriesof
Re and Ra
[ ﬁ(x,y;Re,Ra]] ii 1 _ K {ﬂk{x,y;ﬂ,ﬂf
bix,yiRe,Ra) | = & KT Re(3/3Re) +Ra(3/aRa) wk{x.y;n,oi] (4)
and (4) is substituted in (1,2,3) an infinite set of linear e
quations is obtained. In particular, it is immediate to see
that  ¢(x,y;0,0) = 0, whereas the zeroth order approximation
for the temperature difference corresponds to the solution in
the case of pure conduction regime:
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Bo(x,y) =08(x,y;0,0) = Z: Ag sin(2k+1) Jwx cosh(2k+1) jn(y-A)
k=0

and the Ay are determined from the boundary conditions:

8o (x,¥) =ao,x(1,y) =ao'y[x,A) =03 eo'y[x,n] =-1., Of thefirst

approximations of the stream function, yp = 3¢(x,y;0,0) /3 Re

simply corresponds to the profile at the inlet, whereas g

= 3y(x,y;0,0)/aRa is the stream function perturbation induced

by the buoyancy and is the solution to the differential sys-

tem:

V¥g = (-sin $8g,x *cos ¢GU’Y}/PR; Y6 (x,0) =ug(x,A) =g, v (x,0) =ug, y(x,A)=
= gl0,y) =¢g,xx(0,yl = wG.xfl,y] = wg‘xxth.y) i<l

and is expressed by the Papkovich-Fadle series in the Appen-
dix (A.1).

The first order approximations of the temperature,f8jp =
= 38(x,y;0,0)/3Re and 6 = 36(x,y;0,0)/3Ra ,satisfythebound
ary value problems:

VIOF = Ph U y 85 xi Op(0,¥) = 8 x(1,y) =0f y(x,0)=8p ,(x,A)

vieg = PWJG,y 80,x ~V6,x eo’y} 186(0,y)=6g x (1,y)=Bg y(x,0)=85 y(x,A)=0

and can, in principle, be obtained by separation of variables.
However, due to the cumbersome algebra, 6 and 8g were ob-
tained, in the present circumstance, by a very simple finite
difference procedure. The distributions of 8, , ¥g , B , fg
are shown in Fig.2Z for an inclination of 45° and A = 0.5.9f
is simply given by straight lines parallel to the walls. At
this point the solution to the linearized prohbhlem can be ob-
tained for each set of the basic parameters {A,Pr,Re,Ra, o} .
Such a solution shows an excellent agreement with the exact
solution of the governing equations, provided that Re<1, and
Ra < 10", However, even at higher values of Re and Ra ,
it can used to obtain numerical solutions in a drasticallyre
duced computer's time. In fact, when a finite difference sche
me is adopted for (1,2,3) a numerical iterative solutionpro-
cedure requires an initial guess, the closer to the exact so
lution, the better, in order to save computing time and to
prevent numerical instabilities which frequently depend on
the sensitivity of the programme to the initial choice of
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Fig.2. Solutions of the linearized equations.

of the vorticity distribution. In the full range of parame-
ters considered here, Re < 100, Ra <5x10°, with avariable grid
of 21 %21 nodal points, no instability was faced, no needfor
relaxation parameters was met and a maximum of 900 iterations
was necessary for a convergence criterion of E <107%, where
E is the norm evaluated on all the variables.

3. Results and conclusions

The influence of the various parameters on the kinetic
and thermal fields can be deduced from the figures, where the
most significant results are shown. Fig.3 and 4 refer to a
horizontal channel. The streamlines distribution (Fig.3) is
strongly affected by the Reynolds number, larger values of Re
decreasing the intensity of the buoyancy induced vortexwhich,
on the contrary, increases with Gr , at given Re and Pz
Higher values of Pr correspond to less sensible effects of
the buoyancy. The isotherms, reported in Fig.4 show that, at
given Pr and Re ,the heat transfer process is less effec-
tive at larger Gr , due to the more intense recirculation.
1f Re increases, the influence of Gx tends to be negli-
gible, and the forced convection prevails.

A comparison with the pure heat conduction regime shows
that both Re and Gx

heat transfer process, from the hot wall to the fluid. Fig.5

, to different extent, decrease the
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Fig.3. Streamlines; A =0.5;¢ = 90°;
Top left: Re =1,6r = 10*,Pr = 1.Top ripht:Re=10,
Gr =10“, Pr =1. Bottom left: Re =1, Gr =10°,Pr=1
Bottom right: Re =1, Gr =10",Pr =5,

o 03 . 1 -0

Fig.4, Isotherms; A =0.5, ¢ =90°;Pn = 1,
Top left:Re =1,6x = 10", Top right:Re =10,62=10"
Bottom left:Re = 10, Ga= 10°.
Bottom right: Re=1, Ga= 10°.

shows the influence of Pr , for the same combinations of Re
and  Grx of Fig.4, with a decrease of heat transfer, in part
icular at larger Re . Figs.4,5,6 show the influence of the
aspect ratio for the horizontal channel, smaller A corre~
sponding to a decreased effect of the buoyancy at all Re and
Gr . Increasing values of Re squeeze the region at higher
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Fig.5, Isotherms A =0. 5 ¢ =90°;Pr = 3 .Top: left Re —1
Gr =10";right Re =10 ,6r = 10“, Bottom:left Re=
Gn =10°;right Re =10, ‘Gr= 10°.

o o _%,
_____._.--—-'—"'_' - s
4 :
Fig.6. A 0 2, = 90 ,PL = 1. Top:streamlines, left
Re = Gk— 10°; right Re = 10, 61 = 10°
Bottom: isotherms, left Re = 1, Gr= 10 , right

Re =10, Gr = 10°

temperature close to the bottom wall.

Finally, Figs.7 and 8 show the streamlines and the i-
sotherms distributions for channels at 45°. A comparisonwith
the results in Figs.3 and 4 shows that the recirculating re-
gion close to the top wall decreases in size and intensityat
given Re and 6r . Results obtained at ¢ = 0 confirm this
trend, as even for Re = 1,61 = 10° no vortex appears in the
field. All the results obtained in this parametric research
were summarized in the Table, where the maximum value sf W
in the field and the bulk temperature at the outlet are o
ported. ;
Two main conclusions can be reached at the end of this
paper. First, an effective procedure has been established for
conveniently solving the full Navier-Stokes equations in the
Oberbeck-Boussinesq approximation, at low Reynolds numbers ,
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Fig.7. Streamlines: A =0.5, ¢ = 45°, Pr=1. Top left:
Re = 1,61 = 10", right:Re = 10,61 = 10* Bottom
left:Re = 1, Ga = 10°, right:Re = 10, Gr = 10°

Table
Gr Re Pr ) A
1 10
fbulk Ymax  Bbulk Ymax

i
10 0.566 1.576 0.092 10.0 i 90° 0.8
10° 0.406 4,859 0,093 10.0

L
10 0.599 1.407 0.093 10.0 1 45° Bk
105 0.503 3.001 0.094 10.078

"
10 = - 0.093 10.0 ) 0° 0.5
10° - - 0.094 10.094

L
10 0.183 1.021 0.019 10.0 g 90° 0.5
10° 0.154 2.057 0.019 10.0

n
10 0.736 1.000 0.098 10.0 1 45° 0.2
105 0.796 1.038 0.098 10.0

I
10 0.757 1.000 0.098 10.0 1 90° 3.3
10° 0.790 1.075 0.098 10.0

N
10 0.0096 100.0 at Re = 100 1 45° 0.5
105 0.0098 100.0 at Re = 100

e
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Fig.8. Isotherms: A =0.5, ¢ = 45°, Pr= 1.
Top left:Re = 1, Ga= 10"; right:Re = 10,61 =10*
Bottom left:Re = 1,61 = 10%; right:Re=10,64=10°

taking advantage of a linearization in terms of Ra .Further
more the influence of a set of parameters on the flow con-
figuration and on the heat transfer process has been discus-
sed revealing the dominant effect of the Reynolds number at
the inlet on the buoyancy induced vortical flow.
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APPENDIX
Let £ = 2(x-4) and n = 2(y-}A)/A. Then:
¥ (E,n) “ki By cos By (E+1) fi(n) +I<E Ry sin Bg(E+1)gg(n) + Z {ey x
=0 =0 =

x exp(sy E/A) +dp exp(=sp £/A)} don(n)/sp+ ) _ (&, exp (8, &/A)+dp

N==ca
x exp(-8, E/A)} 8, ()/3p (A.1)

where: By = (2k+1)n/4;.By =-A"cos¢ AgBK/B;Rg =A"siny Ay By /8 ,
and fy(n) and gg(n) are the solutions of the equations:

d*fy(n) /dn* - 28} A d* £ (n)/dn® +B A "fx(n) = A'cosh AB(n- 1)
f(2 1) = dfy(£1)/dn =0

d*gy(n)/dn* -2 By A%d?gy(n)/dn? +Bk A" gy(n) = A*sinh A Bi(n- 1)
gx(xl) = dgy(21)/dn =0

whereas ¢, and @n are the even and odd eigenfunctions as-
sociated to the eigenvalues of the trascendental equations|[12]:

sin 2s = + 25
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SUMMARY

The effect of density inversion on two-dimensional laminar nat
ural convection heat transfer of cold water enclosed between two hor
izontal concentric cylinders is approached by a numerical method.
This investigation is carried out in order to study the inversion of
flow patterns caused by the maximum density of water at 4°C. Numer-
ical solutions are obtained for cylindrical enclosure with size para-
meter A ranging from 2.2 x 1(16 to 4.3 x 109, gap ratio B from 0.11 to
0.8. The temperature of the inner cylinder is maintained at T.l = 0%

while temperatures of the outer cylinder Tg are varied from 2 to 12°C.

RESUME

L'effet de 1'inversion de densité sur le transfert de chaleur par
convection naturelle laminaire bidimensionnelle dans 1'eau contenue
entre deux cylindres concentriques horizontaux est abordé par une
méthode numérique. La présente investigation est entreprise dans le
but d'étudier 1'inversion de 1'écoulement causée par la densité max-
imum de 1'eau & 4°C. Les solutions numériques sont obtenues pour des
cavités cylindriques dont le paramétre d'échelle A varie de
2.2 x 10%a 4.3 x 109, et dont le rapport de forme varie de

114 0.8 La température du cylindre irtérieur e¢t maintenue & 0°C,
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L Introduction

The steady laminar natural convection in a horizontal concentric
cylindrical annulus has been studied in the past both analytically and
experimentally. In all those investigations, a linear relation between
fluid density and its temperature has been assumed, such an assumption
being acceptable for most fluids. However, in the case of water near
its freezing point a linear relationship is not justified. In fact,
the density of water reaches a maximum value at 3.989C, thereafter de-
creasing with decreasing temperature. It results from this nonlinearity
that convective motion in water behaves in a rather peculiar manner when
the temperature domain encompasses the 3.98°C point, for the density of
water is maximum at this temperature (1). Since the pioneering works
of Ede (2) the problem of buoyancy induced flows in cold water has been
studied by many investigators, not only because of their intriguing
features but also due to the fact that they are a very common occurrence

in our environment and in many processes in technology.

The transient behaviour of water, contained in a rigid rectangular
insulator and cooled from above to near freezing has been considered by
Fcrpes & Cooper (3). It was found that under certain conditions the
flow was bicellular and as a result the heat transfer occurred primari-
ly by conduction. Vasseur and Robillard (4) have studied the transient
cooling of water, enclosed in a rectangular cavity with wall temperature
maintained at 0°C. Supercooling of water contained in an enclosure sub-
jecfed to convective boundary condition has been investigated by Cheng
§ Takeuchi (5) and Robillard § Vasseur (6) for the case of a circular
pipe and a rectangular cavity, respectively. All these studies indicate
that the resulting flow motion is greatly influenced by the presence of
a maximum density effect, which drives the initial circulation inside
the cavity and subsequently reverses it. The resulting heat transfer is
thus reduced in comparison to a standard situation without maximum den-

sity effect.

The purpose of this investigation is to study analytically the
effect of density inversion on the free convective heat transfer of a
mass of water contained in a horizontal cylindrical annulus whose

surface temperatures are kept isothermal. The present study is an
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extension of the experimental work of Seki et al (7). Numerical studies
of natural convection inside two horizontal concentric cylinders, in

the absence of maximum density effect, have been carried out in the past
by many investigators:; that of'Kuohn & Goldstein (8) contains a compre-

hensive bibliography.

2, Problem Formulation

Fig. 1: Flow geometry and coordinate system

The problem under consideration is that of two-dimensional laminar
convection of a mass of cold water enclosed between two horizontal con-
centric cylinders (see Fig. 1). It is assumed that the temperature of
each eylinder is uniform, the inner cylinder being colder. Utilizing
cylindrical coordinates, let the angular coordinate & he measured from
the upward vertical line, ¢ = 0. The flow is symmetrical about a ver-
tical plane through the axis of the cylinder. Accordingly, attention

is confined to the range 0 < &< 7. All fluid properties, except the
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water density, are taken to be constant and evaluated at the arithmetic

mean t

emperature of the two cylinders.

The governing equations for the present problem, using the Oberbeck-

Boussinesq approximation and neglecting viscous dissipation and compres-

sibility effects, are then given in nondimensional form as:

Where:

and:

an 1 9 (URQ) aav 2
3 + = _is__ +-__3_l = pr V°0

- = 1)
i dhp | cosd  BAp (
-
A st TR de
a0 1 dURG ave 2
ety BRotag ~ Vo (2)
Q =-v2y (3)
7 __ oy

s g Ve (4)

at ulL vL
T e 1) = § =

LZ a a
o=T"T AT=T - T rR=Z

AT a i L

¥ wi? 5 =
W= Q=== gpzﬂ“ﬂ(@)

o ) o o

£ _a 1 1 a2

vV =— += = + = =

R R 3R R &b (5)
Pr = w/a A= gLsﬁxz
L=r -r B =L/2r,

o i i
Nu local Nusselt number
RL H dimensionless radius (r - ri)/fru - ri) .
Ry :  Rayleigh number based on gap width gB[éﬁ){Ljslva
T 3 water temperature
AT

T -T,
o i
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TD temperature of outer cylinder
Ti temperature of inner cylinder
t time
BI...B4 : constants (see equation (7))
0 dimensionless temperature
" kinematic viscosity
&) water density
Bo ® - p(@)/p
T dimensionless time
y dimensionless stream function
Q dimensionless vorticitv

The initial and boundary conditions are:

U =v=¥=Q=0; 0 =0 at T =0

U =v=¥=90 B =7 on the inner cylinder

U =v=¥=p ; B-=1 on the outer cylinder (©
gg =V=Y¥Y=0=0; g% =0 at =0, n

(symmetry lines)

When considering the temperature range 0 ~ ZUOC, the
density-temperature relationship of water can be approximated by the
following equation with an error of less than one unit at the last
digit of the tabulated data of Landolt-Bdurnstein (4):

P

- S 2 3 4

p 1+ 8,T+8,T° +8,T° +8,T (7
where

p, = 0.9998396 (g cn >);

B, = -0.678964520 x 10™*(1/%);

B, = 0.907294338 x 107> (1/°C%);

By = -0.964568125 x 107 (1/%%);

B, = 0.873702983 x 1070 (1/%%;
5 Numerical Solution of the Governing Equations

The coupled transport and energy equations (1) and (2) are quasi-
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linear, second-order partial differential equations of the parabolic

type and such numerical methods as standard explicit method, alterning
direction implicit method, Dufort-Frankel method and others may be
applicable. In this study a two-dimensional alternating direction

(A.D.I.) procedure is employed.

Several different mesh sizes have been used, the choice depending
largely on the size of the cavity. The mesh size in the r-direction
ranged from Ar = 1/18 to 1/30. In the ®#-direction a mesh size of
AP = w/18 to w/30 was chosen. Typical values of the time step were
0.0001 and 0.0005.

4. Results and Discussion

Figs. 2 to 5 show typical results obtained for annuli with size
parameter A = 2.2 x 109, gap ratio B = 0.8, inside cylinder temperature
Ti = 0% and for different outside cylinder temperatures T0 varying be-
tween 4°C and 12°C. As mentioned earlier the problem under consider-
ation is symmetrical with respect to a vertical axis and it was found
advantageous to reproduce computer results on a single graph with the
flow pattern on the right half of the cavity and the isotherms on the
left half.

Fig. 2: Isotherms and stream- Fig. 3: TIsotherms and stream-

lines for A = 2.2 x IDg, B=0.8, lines for A = 2.2 x 109, B = 0.8,

= = 0 = 00 a o
Ti 0°C and ?o 4°C. Ti 0°C and TO 6.5 €,
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Fig. 4: TIsotherms and stream- Fig. 5: Tsotherms and stream-
lines for A = 2.2 x 10°, B = 0.8, lines for A =2.2 x 10°, B =0.8,
T, =0° and T_=8°C. T, = 0% and T, = 12%.

Fig. 2 shows the flow and isotherm patterns obtained for Tn =4,
The fluid near the outer cylinder being at 4°C is heavier and is moving
downward while the relatively lighter fluid near the inner cylinder is
moving upward. As a consequence of the symmetry and the continuity,
the resulting fluid motion inside the whole cavity consists of two
counterrotating vortices. Fig.2 only shows the right clockwise vortex.
The resulting velocity profiles maybe reduced from those figures. The
distortion of isotherms in Fig. 2 indicates a strong convective motion
inside the cavity. It is also noticed that the maximum heat transfer,
indicated by closely spaced isotherms, is located at the top of the
cavity for the outer cylinder and at its bottom for the inner one.
Since in the present case the outer wall temperature corresponds exactly
to the maximum water density, no inversion effects are present. In fact,
the flow pattern depicted in Fig. 2 is similar in form to the two usual
thermoconvective cells, symmetrical with respect to the vertical axis,
that have been described extensively in available literature (3) for the

case of an ordinary fluid.

Fig. 3 shows the flow pattern obtained for Tc =6.5C and it is
seen that the flow field is now characterized by the presence of two

counterrotating circulations of approximately equal size as indicated
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by the dividing streamline. This particular streamline cérrespunds to
the value ¥ = 0 of the boundary and is left unconnected with it by the
auxiliary computer program used to plot the graphs. The present flow
pattern is a direct consequence of the maximum density of water at 400

‘The heavy dashed line represents the 4°C isotherm and thus defines the
region of maximum density. The fluid in the neighborhood of this line
is heavier and, as a result moves downwards. On the boundaries, the
fluid is lighter ands moved upwards. The distortion of the isotherm
patterns in the upper part of the cavity is a result of the intense
convective motion generated by the clockwise vortex located in this
reéibn.

Fig. 4 shows that for To = 8%C two eddies are still present in-
side the cavity as in the case of Fig. 3. However, it can be noticed
that the eddy near the outer cylinder is now larger, while the one near
the innmer cylinder is smaller. Further, it is seen from the isotherm
field that the convective motion inside the cavity is still consider-
ably reduced as compared with the case with T° =4°C. For outside
cylinder temperature of 12°C, Fig. 5 shows that the inner cell has com-
pletely disappeared and the circulation is now counterclockwise, Fur-
thermore, the local heat transfer in the present case is now maximum at
the bottom of the outer cylinder and at the top of the inner one. This

situation is completely opposite to the case described in Fig.iz.

AT (*C})

Rig. 6: Global Nusselt number ke as a

function of AT for various values of A.
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Fig. 6 shows the relation between the average Nusselt number K
and AT (=T,) the temperature difference between the outer and inner
cylinder. This figure reveals that Ke does not increase monotonously
from pure conduction value (1.0) at Tg = 09C with increasing AT as on
common fluids having a linear density-temperature relationship. In fact,
K, increases monotonously as T, becomes higher only when a single large
eddy occupies the major portion of the gap as in the case T, < 40C or
T, & 100C. After reaching the peak value at 4°C a minimum value ofKe
is observed at about T, = 79C. This temperature corresponds to a sit-
uation in which two vortices of approximately equal strength exist in
the gap.

B Conclusion

1) The density inversion has an important effect on natural con-
vection heat transfer in the cavity. This is particularly true in case

where two counter eddies of approximately equal size coexist in the gap.

2) The presence of a secondary vortex pair, at the top of the
inner cylinder, has been found numerically to appear for a very limited
range between 6.59 and 7.259C, for which the Nusselt number was found

to be a minimum.
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SUMMARY

A numerical method has been developed to study the thermoconvec:i.:

heat transfer occuring in a rectangular cavity whose boundaries are sub-

jected to a constant rate of decrease in temperature. The problem consi-

dered is basically transient. However, if the cooling process is main-

tained long enough, a quasi-steady state is reached for which heat fluxes

across boundaries and temperature differences between interior points and

boundaries becomes independent of time.

RESUME

Une méthode numérique a &té développée dans le but d'étudier le trans-

fert de chaleur thermoconvectif survenant dans une cavité carrée dont

les fronti&res sont assujetties A un décroissement censtant de tempéra-

ture.

Le probléme considéré est essentiellement transitoire. Cependant,

si le processus de refroidissement est maintenu durant une période de

temps suffisante, un &tat quasi-permanent peut &tre atteint pour lequel

les flux de chaleur & travers les fronti&res et les différences de tempé-

rature entre les points intérieurs et la frontigre deviennent indépen-

dants du temps.



1. Introduction

Natural convection with heat and mass transfer in a cavity whose
walls are maintained at a uniform temperature which change at a steady
rate, has received little attention in litterature. Quack [1], using a
perfurbaticﬂ method, has studied the transient natural convection in
long horizontal cylinders with a uniform initial fluid temperature and
a linear variation of wall temperature. However the resulting perturba-
tion solution is valid only for very low Rayleigh number regime (Ra <
1.5 x 10*) which is not important practically. An interferometric
investigation of convective heat transfer in a horizontal fluid cylin-
der with wall temperature increasing at a uniform rate has been per-
formed by Deaver and Eckert [2]. Although the phenomenon is a transient
one, a quasi-steady state develops if the heating rate is held constant
long enough. Thus a correlation equation for Nusselt number in terms
of Rayleigh number, valid for Ra > 5 x 10%, was obtained by these au-
thors. More recently the transient natural convection in horizontal
cylinder with constant cooling rate was approached by a numerical method
by Takeuchi and Cheng [3]. For quasi-steady state, a generalized corre-
lation equation for Nusselt number valid for Pr 2 0.7 and Ra = 107 was

developed.

The purpose of the present investigation is to study numerically
the transient two-dimensional laminar convection and the heat transfer
occurring in an enclosed rectangular cavity with wall temperature de-
creasing at a constant rate. The cooling process is supposed to be
maintained long enough so that a quasi-steady state may be approached
for which local femperature gradients, velocities, and other parameters
are very nearly independent of time. If thermophysical properties are

assumed constant, the equations describing this problem are identical

with those for a fluid with uniform heat sources in a rectanguler cavity

whose walls are held at a constant uniform temperature. Thus the re-
sults of this study should apply as well to the uniform heat source
problem.

v 8 Mathematical formulation

Consider a cavity of width 2b and height h, shown schematically

in Fig. 1, which contains a newtonian fluid. The aspect ratio of the
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half cavity is denoted by E = h/b. The fluid is initially motionless
and at a uniform temperature T, . At time t = 0 it is assumed that the
cavity is subjected to a linear wall temperature decreasing with time as
Ty 5F

, - Ct. The problem is to find the subsequent velocities and tem-
peratures as function of time and position inside the cavity and the
rate of heat transfer across the enclosure as a function of time. A
final steady state solution, if such exists, would be of particular
interest. The motion in the fluid will be laminar provided the Rayleigh
number based on cavity height is less than about 10%.

For natural convection flows with small density changes it is
common to make the Boussinesq approximation [4], i.e., to assume that
the effect of temperature on density is confined to the body force term
_ of the momentum equation and that otherwise the thermodynamic and trans-
port propertifs of the fluid are independent of temperature and pressure.
This implies that the fluid is essentially incompressible, and that its

eouation of state is:
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0=, [l - A(T - T,)] (1

where g, B and T denote respectively the density, volumetric expansion
coefficient and temperature of the fluid, and the subscript denotes some
reference state. Further, making the reasonable assumption that viscous
dissipation is negligible, the fundamental equations are:

Da _ 2 :
bt Ra Pr v + Pr V01 12y
g—inv"’&‘ul (3
= i%% - %;1 = - VY 141
_ay P oo O
V=g s Y=~ =
where
__at - X I
D ) X b ‘!-h
wh? ub vb
W ra—— = — V= =
* o v a a
£
v=L 8 = L ot = 25 161
Ra = (gBh® AT)/va Pr = v/n
and
k . thermal conductivity of fliid
Nu : Nusselt number
Pr +  Prandtl number, v/o
Ra : Rayleigh number, gb’g AT/ux
a : thermal diffusivity

kinetic viscosity

dimensionless time (Fourier number). ar/b’
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2r,% ,% : dimensionless average heat flux at the ton wall, siuc

wall and bottom wall respectively
g ¢ dizensionless stream function

: dimensionless vorticity

The initial and boundary conditions are:

1=0 ¥=U=V=0=8=0

X =0 ¥=U=V=0=0

X=E Y=U=V=0=0 -
Y =0 Y =0=V=3U/3Y = 36/3Y = 0

Y=1 Y=U=V=08=0

In view of the complex nature of the problem a numerical solution
appears to be the only practical and feasible approach.

3. Numerical solution of the governing equations

The coupled transport and energy equations (2) and (3) are quasi-
linear, second-order partial differential equations of the parabolic
type and such numerical methods as standard explicit method, alterning
direction implicit method, Dufort-Frankel method and others may be
applicable. In this study a two-dimensional alternating direction (A.
D.I.) procedure is employed and the computational method involved dif-
fers slightly from that discussed in references [5], a detailed account
will thus be omitted here.

Several different mesh sizes have been used, the choice depending
largely on the aspect ratio E of the cavity. The mesh size in the Y
direction ranged from 1/10 to 1/15. 1In the X direction a mesh size of
E/20 or E/30 was chosen. The elliptic equation for the stream function,
equation (4), was solved by a successive over-relaxation procedure using
a relaxation factor of 1.8.
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4. Results and discussion

The calculated isotherm and streamline fields for Pr = 7.3, Ra =
5 x 10" and Ra = 3 x 10° at four different times steps between the ini-
tial conditions and the quasi-steady state situation are shown in Figs.
2 and 3. They illustrate respectively the establishment of the first
and second mode of convection.

The development of the first mode of convection (Ra = 5 x lﬂh) is
depicted in Fig. 2. The resulting flow and isotherm patterns are quite
similar to those obtained experimentally by Deaver and Eckert [2] and
numerically by Takeuchi and Cheng [3]. This initial stage of cooling
is characterized by a pure conduction heat transfer as indicated by the
isotherms of Fig. 2a. Due to the symmetry with respect to the vertical
plane Y = 0, a pair of counterrotating vortices is formed. Fig. 2a
only shows the right clockwise vortex. As the cooling progresses, the
vortex gradually increases its strength (Fig. 2b). The convective
motion progressively stratifies the core region and the isotherm con-
figuration becomes closely spaced near the top wall but sparely spaced
near the bottom one, indicating respectively large and poor heat trans-
fer on those boundaries (Fig. 2c). Fig. 2d shows the stabilized pattern
of streamlines and isotherms corresponding to the quasi-steady state
situation. The vortex center has moved close to the lateral boundary

and its strength has decreased to some extent.

The development of the second mode of convection (Ra = 3 x 10%)
is illustrated in Fig. 3. At the initial stage of the cooling, the
temperature and flow fields are quite similar to those observed for
the first mode of convection. This is shown in Fig. 3a, where a pair
of counterrotating vortices develops. However, due to the higher Ray-
leign number involved in the present case, there is a strong tendency
for the vortex center to move very close to the side boundary (Fig. 3b).
The velocity profile tends to be of the boundary layer type, while the
fluid in the upper central region of the cavity becomes almost stagnant.
Furthermore, the fluid in this region is unstable because of the top
heavy situation resulting from the particular temperature field prevai-
ling near the top wall. The induced density field combined to the
existing flow motion gives rise to an additional pair of secondary vor-

tices symmetrically located on the axis of symmetry, near the upper
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Fig. 2 - Transient streamline and isotherm fields for Fr & 7i%.
Ra =5 x 10* and £ = 2 at various time T. The centerline and
walls have value ¥ = 0. The values of Youx and AY are:

(@) Youx = .33, A¥ = 033 ; (b) Yoan = 6.9 , AY = 9
(€] Yrex = 9.8, 4¥ = 08 ; (d) ¥, =9.0 » &Y = .90

boundary (Fig. 3b). The occurrence of this secondary motion presents
some similarity with the start of the inversion process studied in [6]
for the case of water cooled through 4°C. With time progression the
additional vortex pair increases its strength as it may be seen by com-
paring Figs. 3b and 3¢c. The quasi-steady state situation is depicted
in Fig. 3d in which the secondary vortex has reached its equilibrium
intensity. Tt results from this parcitular flow pattern that the
relatively cold fluid penetrates the core region not only from the
bottom but also from the top of the cavity.
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Fig. 3 - Transient streamline and isotherm fields for Pr = 7.3,
Ra = 3 x 10° and E = 2 at various times T., The centerline
and walls have value ¥ = 0, The values of ¥, . ¥, and
AY are:
(a) V¥ =19.0 , AY = 1.90 ; (b) Ypuu= 17.0, ¥uo= -0.2,
AY =-1.72 ; (c) Youu = 17.0 , ¥oun = -2.2 , AY = 1.87 ;
(d) VYeex = 16.0 , ¥, = -9.7 , &¥ = 2,57,

The relationship between 8/8* and Ra for three different aspect
ratios E is presented on Fig. 4. The ratio 8/8* is a measure of the
relative importance of heat transfer by convection as compared to that
by conduction. Thus, for 8/8* = 1, heat transfer results from pure con-
duction only. For a given 8/8*, the importance of the unstable zone
located near the top wall is amplified when the aspect ratio is decrea-
sed. The critical values of §/8* at which the second mode of convection

occurs are identified on the graph for each curve plotted. It is seen
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that the critical value 8/8* = .63 corresponding to the smallest aspect
ratio is the largest. This result indicates that the occurrence of the

second mode of convection is strongly related to the unstability zone.

'+ G VR 200 0 T AN N, A T A NS NN 1 A A TN W 17 ol WAD: WO I 88
o 53 ot R 0* 0* 0’
a

Fiz. 4 - Relationship between §/8* and Ra for E = 1, 2 and 4.

5 Conclusion

The natural convection of a fluid contained in a rectanguler ca-
vity, the wall of which is maintained at a temperature decreasing at a
constant rate, has being study numerically for Prandtl numbers Pr = .73,
7.3 and 73., aspect ratio of the cavity E =1, 2 and 4 a range of Ray-
leigh numbers Ra = 10° -~ 10°. The results obtained in the present study

may be summarized as follows:

i) A quasi-steady state regime is reached from initial conditions
where the fluid is at rest and at a uniform temperature. The
transient solution is characterized at the initial stage by pure
conduction. Subseouently a developping regime occurs where motion
is set up inside the cavity. At a sufficiently large time, velo-
cities, flow pattern and temperature differences between the fluid

and the wall tend to become constant with time.
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ii) Depending mainly on Rayleigh number, two distinct modes of convec-
tion may de#élop inside the cavity. In the first mode, occurring
at relatively low Rayleigh nﬁmbers, the flow field is characteri-
zed by a single pair of counterrotating vortices. For Rayvleigh
numbers beyond a critical value, a secpnd mode appears in which an
additional pair of counterrotating vortices, located near the top
boundary is superposed to the basic flow of the first mude.

ACKNOWLEDGEMENTS
This work was suvpported by the National Research Council of Canada
through prants NRC A-4157 and Me(l A-9201, The authors wish to grate-
fully thark Ecole Polytechnique for providing necessary time on an IEM
360/79 computer.

REFERENCES

[1] Quack, H., "Natural Convection inside a Horizontal Tube for Small
Grashof Numbers", Warme-und-stoffurbertragung, vol. 3, 1970,

[2] Deaver, F.X. and Eckert, E.R.G., "An Interferometric Investigation
of Convective Heat Transfer in a Horizontal Fluid Cylinder with
Wall Temperature Increasing at a Uniform Rate", Heat Transfer,
Paper NC 1.1, El%evier Publishing, Amsterdam, 1970.

[3] Takeuchi, M. and Cheng, K.C., "Transient Natural Convection in

Horizontal Cylinders with Constant Cooling Rate', Wirme-und-

Stoffubertragung., vol. 9, 1976.

[4] Gray, D.D. and Giorgini, A., "The Validity of the Boussinesq
Approximation for Liquids and Gases', Int. J. Heat Mass Transfer,
vol. 19, 1976.

[5] Roache, P.J., Computational Fluid Dynamics Hermosa Publishers,
1976.

[6] Robillard, L. and Vasseur, P., "Transient Natural Convection Heat
Transfer of Water with Maximum Density Effect and Supercooling",
ASME/AICHE National Heat Transfer Conference, Orlando Florida, 1250,




213

ANAIS PROCEEDINGS
COBEM 81
VI CONGRESSO BRASILEIRO DE *N
ENGENHARIA MECANICA mi
RIO DE JANEIRO, 15 — 18 de dezembro de 1981
TRABALHO 5
PAPER N’ aA-21 P.P. 213 - 224 PUC/RJ

INCREMENTO EN LA CAPACIDAD CONVECTIVA MEDIANTE
VIBRACIONES INDUCIDAS POR EL FLUJO

José Luis Fernindez-Zayas
Investigador
Coordinacidén de Mecinica, Fluidos y Térmica
Instituto de Ingenieria, UNAM
Ciudad Universitaria
México 20, D.F., México

SUMARIO

En este trabajo se presenta un inserto tipo bandera pa
ra activar la conveccidén en tubos. Se discute el incremento
que el inserto produce en la capacidad de transferencia de -
calor y en las caidas de presién en régimen turbulento, obte
nidas experimentalmente en un tubo tipico de intércambio tér
mico. Se incluyen algunas caracteristicas de las vibraciones
producidas por el inserto y se proponen ideas para en el fu-
turo desarrollar ecuaciones de disefio.

SUMMARY

A turbulence - promoting insert, shaped and operated -
as a flag in the wind, is proposed herein to enhance convect
ion in heat transfer tubes. The increase in heat transfer -
and pressure drop rates is discussed when the flow is turbul
ent. Experiments were performed in a typical heat exchanger
tube. Some characteristics of the vibration associated with
the insert are presented and preliminary ideas for the devel
opment of design equations are proposed.
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ture equal to that of the cooled surface,
2. Mathematical Formnulation of the Problem

It is assumed, a priori, that the channel aspect ratio is large and
its width is several times the magnitude of its height so that the lat-
eral side effects are negligible when a longitudinal section, far re-
moved from the wertical bounding sides, is taken. Por moderate temper-
ature gradiercs tne probiem reduces to a two-dimensional one.

The flow is assumed steady, laminar, incompressible and no internal
heat generation exists, For the low yelocity flows considered, viscous

dissipation is negligible, Fluid properties are assumed constant exce-
pt density variations with temperature considered significant only in the
buoyancy term. The governing equations referred to the rectangular
Cartesian coordinates, (X,Y), are: Continuity Equation:

,gg + =0 )

Momentum equations in X- and Y- directions respectively are:-
%+%=_%+0V2U+EB(T—TC) Sin « (2)

Uav , vav 3P
—%g + _g? . + W - gR(T-T,) Cos o (3)
Energy equationg
0% + XL = avr )
Boussinesq approximation:

p=p, {1 -B(T-T)} (5)

where U, V are the respective local fluid velocity components in the X-
and Y- directions, P the local pressure, T the local temperature, T, the
cold wall temperature, v the kinematic viscosity, ) the thermal diffus-
ivity, g the gravitational acceleration, £ the thermal coefficient of
expansion, o the angle of inclination to the horizontal and p and Pm
the local and mean densities respectively of the fluid. The boundary
conditions are:-
a) At X=0,0<Y<h,

U=QQ, T= Tc; V=0
b) MX=XL,CI«Y4b,
=0

o3
o
=

c) AtY=0,0<X<XL

T =T, U=V =0 (No-slip condition at wall)
d) AtY=Db, 0<X<X
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T= Th’ U = V=0 (No-slip condition at wall) where b is the channel
height, XL the length of channel, Th the hot wall temperature and Um the
mean fluid velocity.

The pressure gradient terms are eliminated between the momentum equa-
tions (2) and (38) by cross-partial differentiation. Non-dimensionalizing
the resulting vorticity and energy transport equations following Mori and
Uchida [6] gives the following non-dimensional forms of the vorticity and

energy transport equations respectively.

wow , vow _ 1 30

A V- Eg(—smu+a—(bsa) (6)
ude , vae _

=TTy Pe.“r v (D

where the lower case letters, u,v,Xx,y, represent the non-dimensional val-
ues of [y XY respectively, O the non-dimensional temperature difference and
w the vorcity function. Re = Ugb is the Reynolds humber, Gr = Bg’(Th-T c)b3
v —_—
W2
the Grashof number, Pr = § the Prandt] number. The vorticity function, w
is linked with the stream function, ¥ through the Poisson equation,
2
w=-Tv (8)

while the non-dimensional velocity commonents, u,v, are given by,
_ oY, - _ oY
u= .ﬁ' v E .
The normalized boundary conditions are:-
a) Atx=0,0<y<1

b) Atx=)LL,o<y<1
98 _ Bu _ 3v _ ¥ _ dw

—E — — e B e =)

3% 8x  8x  ax  8x

c) Aty=o,0<x<xL, (d) Aty=1, 0<x <X
‘¥=u=v=6c=o ‘F=eh=1’0
v du W v
w=(s--7) F#0 = (2v _3u
ax a3y wv(ﬁ—ay)fo

The vorticity and energy transport equations (6) and (7) respectively
are discretized following Dennis [7] and the resulting finite-difference
equations solved using Gauss-Seidel iterative procedure. Since the com-
putational procedure for numerical determination of the boundary vorticity
and numerical solution of a set of finite-difference equations are well
discussed elsewhere [_’1,2] , details of numerical solution including
finite-difference approximations are omitted here for the sake of brevity.
In the numerical camputation, the prescribed error for all dependent
variables is
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e= L (k+1) (k)
Ll $55 ~
where ‘pi,j is a dummy variable at any guide point (i,j) and k is the
iteration counter.
3. Flow and Heat Transfer Results
The local and mean flow and heat transfer coefficients are computed

< 10_3

from the flowing expressions respectively.

£, = 2 Ju B O |
x™ & -.c,-y-\wall, LI o Io?*xdx
Ny, = - ?'wan; Nu=1_fx_b
y o X, ‘oM dx

where fx, Nux are the local friction factor and Nusselt number respect-
ively and f - Num their corresponding mean values obtained by Trapezoid-
al Rule. The mean Stanton number is Stm = N'um .
RePr

Since three independent non-dimensional parameters are involved
in the present problem, a complete parametric study is not practical,
hence only representative cases for air (Pr = 0,73) are given to illus-
trate the inclination angle or body-force orientation effects,
4, Discussion of Numerical Results

Using Ar as parameter, the variations of the mean Nusselt and Stan-

ton numbers and friction factor with channel orientation are presented in
figures 2, 3, and 4 respectively. Of particular interest, is the varia-
tion of the mean Nusselt number with the angle of inclination. A number
of important observations can be made in fig. 2. At a = 157, the mean
Nusselt mmber is the same for all non-vanishing Archimedes numbers. Be-
tween o = 30° and o = 600, there is a critical angle at which the mean
Nusselt number is a maximum for a given Ar. This maximum varies proport-
ionately with Ar while the corresponding eritical angle increases with
decreasing Ar, TFor a given Ar, this variation of the mean Nusselt number
with o is similar to that obtained by Ozoe et al. [5] for the variation of
the mean Nusselt nurber with the angle of inclination for natural convec-
tion in a square channel heated isothermally from below and similarly
cooled from above,

It is recognised that Archimedes number can very in two ways, Re can
be kept constant while Gr is varied and vice-versa, Therefore the mean
Nusselt number and friction factor are each bound to vary in two ways. Figh.
5 and 6 show the plots of Hum vs and fm vs Ar respectively for the two
modes of variation of Ar for a number of channel orientations, A criti-
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cal Archimedes number exists for a given inclination at which the mean
Nusselt number assumes a single value, The same is true for the mean
friction factor. In both cases, this critical Archimedes number = 0.5
and remains so for all inclinations, but the unique values of Num and fm
depend on theinclinations, This is a very significant finding since it
assures that at this critical Archimedes nurber, there are single mean
values of Nu and f associated with a given o,
5. Applications
One application that readily comes to mind is in the design of flat-
plate Solar collectors where the hot plate is heated by Solar Energy and
the heat generated is convected away by forced flow for various uses,
For instance if air is the medium of convection, the heat convected can
be used for drying grains., In view of the changing position of the sun,
the orientation of such a heat transfer eguipment with respect to the
gravitational field, becomes an important factor in predicting the
position at which heat transfer is a maximum,if any.
6, Conclusions
Practically all conceivable channels are finite in extent so that
fully developed regimes are hard to come by, The problem is therefore
basically that of an entrance region and mean values of the heat transfer
and flow parameters are more representative of actual results than those
obtained for idealised fully developed regimes, In the light of the
assumptions made to simplify the mathematical model the following
conclusions can be made,
1. The mean Nusselt number is independent of the non-zero Archimedes
numbers when the angle of inclination to the horizontal is 15°,
2, For a given non-zero Archimedes number, the critical angle at
which the mean Nusselt number and friction factors are maximum lies
between 30° and 60°,
3. A unique solution to the thermal problem exists for a given inclina-
tion only when the Archimedes number, Ar = 0,50
4, The results of Ozoe et al [5], which have been confirmed experiment-—
ally by the authors, lend support to the validity of the present
solution and the conclusions arrived at.
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RESUME

On étudie la convection mixte dans des conduits rectan
gulaires inclinés et d'allongement moven 4 faibles nombresde
Reynolds. Un courant laminaire pénétre dans le conduit avant
le plafond adiabatique et le plancher alimenté par un fluxde
chaleur constant. D'abord la solution analytiaue du probléme
linarisé est établie;successivement, et ayant recours i un
procédé d'iteration numerique, la solution des équation est
étendue au domain des valeurs plus élevées des nombres de Rey
nolds et de Grashof.

SUMMARY

Mixed convection at low Revnolds numbers in tiltedrec-
tangular channels of intermediate aspect ratios is dealtwith.
A laminar flow enters into an inclined enclosure whose upper
plate is adiabatic whereas a constant heat flux is supplied
to the bottom plate. The analytic solution of the linearised
problem is first obtained. Subsequently the numerical solu-
tion of the pertinent equations is carried on by a computer’
time saving iterative procedure.
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1. Introduction

Goal of this paper is to establish an effective numeri-
cal solution procedure for the equations of mixed convection,
while investigating the characteristics of the slow free and
forced laminar convection in inclined channels, where heat is
uniformly given to the fluid at the bottom wall, whereas the
opposite wall is adiabatic. The flow enters at constant tem-
perature with a fully developed velocity profile.

l'v
Fig.1l. Geometry of the problem

In Fig.1l, n is the vertical direction, pointing up-
ward, ¢ 1is the tilt angle, p is the accelerationofgravity.
The aspect ratio A is given by D/L . Problems of this kind
frequently appear in engineering, as, for instance, in solar
collectors, flows of molten materials, heat exchangers|[l,2,3].
A large number of papers deals with one or more aspects of si-
milar problems, without a sufficient degree of generality as
far as the range of basic physical and geometrical parameters
is concerned (see, among the others,([4,5,6,7,8,9]). In fact ,
except in cases where simplified solutions can beobtained (low
aspect ratio channels [6], boundary layer flows at highRayleigh
numbers, Ra ,in cavities [4], expensive numerical  experiments
are usually necessary [10] to explore the influence of eachsin
gle parameter.

Here, mixed convection at low Reynold$ numbers Re ,bet
ween plane parallel walls at intermediate A 1is considered.
The velocity and temperature fields are investigated in two
steps. First the analytic solution to the linearized problem
for small Re and Ra is obtained. Subsequently the numeri-

cal solution at higher Ra 1is carried out by takingadvantage
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of the linearized solution as an initial guess and,in sodoing,

noticeable savings on the computer's time are realized.

Let v, o and B be the kinematic viscosity,the thermal
diffusivity and the thermal expansion coefficient of thefluid,
respectively. Let also be A the thermal conductivity,T, the
temperature at the entrance, 0 the mass flow rate and q the
rate of heat for unit length transferred to the fluid. Then
Re = Q/v, the Prandtl number is Pa = v/a, and the Crashof num
ber is Gr = gB AT L*/v?, with AT = gL/X, Ra = PaRe. The di-
mensionless pertinent equations in the Oberbeck-Boussinesq ap
proximation are:

Uy (VW) - Uy (VP9), = V%% -6n(By sing - By cose) (1)

w).- ex "'p')( ey - vZB/P"[ (2}
where § is the stream function, non dimensional withrespect

to v, B is (T-Ty)/AT and x and v are dimensionless
with respect to L . The following boundary conditions hold:

8(0,y) = 8x(1,y) = 8y(x,A)=0; 08,(x,0) =-1
WX, 0) =0, 06,00 =y (%,A) =Wy (0,¥) =txxx (1,¥) =0y (1,¥)=0;u(x,A)=Re ) (3)
P(0,y) = 6Rell(y/A)?=(y/A)*/ 3}

The standard position of vanishing velocity, temperature and

vorticity derivatives along x at the exit was made.

2. Analysis

Before proceedingto the exact numerical integration of
(1-3) a procedure already successfully applied in [11] can be
extended to obtain analytical solutions at small Re and Ra.
If 8(x,y) and W¥(x,y) are expanded in double power seriesof
Re and Ra

[e(x,y;nz,na'}] i i ki’ek{x,y;o,m‘
¥(x,y;Re,Ra) = & i Re(a/8Re)+Ra(3/aRa) _@k(X.y;0,01} (4)

and (4) is substituted in (1,2,3) an infinite set of linear e
quations is obtained. In particular, it is immediate to see
that (x,y;0,0) = 0, whereas the zeroth order approximation
for the temperature difference corresponds to the solution in
the case of pure conduction regime:
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Bo(x,y) =68(x,y;0,0) = z: Ay sin(2k+1) fnx cosh(2k+1) in(y-A)
k=0

and the Ay are determined from the boundary conditions:

80 (X,¥) =80,x(1,¥) =8o,y(x,A) =0; g5 y(x,0) =-1. Of thefirst
approximations of the stream function, Yy = 3¥(x,y;0,0) /3Re
simply corresponds to the profile at the inlet, whereas Ve

= 3¢(x,y;0,0)/3Ra is the stream function perturbation induced
by the buoyancy and is the solution to the differential sys-
tem:

Vg = (-sin #8g,x *COS B8, ) /P15 Ug(x,0) =dg(x,A) =g, v(x,0) =ug y(x,A)=

= 4G(0,¥) =¥g,xx(0,¥) = ¥g x(1,5) = ¥g xxx(1,y) = O

and is expressed by the Papkovich-Fadle series in the Appen-
dix (A.1).

The first order approximations of the temperature,fp =
= 36(x,y;0,0)/3Re and 6 = 36(x,y:;0,0)/3Ra ,satisfythebound
ary value problems:

ViBE = Pn ¢F’y Bo,x3 8 (0,y) = ep’x(1-Y] fﬁr’y(x,0]=aF'Y(X.A]
VoG = PRlVG,y Po,x ~VG,x Bo,y) 186(0:Y) =85 x (1,¥) =8,y (x,0)=8G,, (x,A) =0

and can, in principle, be obtained by separation of variables.
However, due to the cumbersome algebra, 8 and 85 were ob-
tained, in the present circumstance, by a very simple finite
difference procedure. The distributions of 8, , vg , 8 , fg
are shown in Fig.2 for an inclination of 45° and A = 0.5.yf
is simply given by straight lines parallel to the walls. At
this point the solution to the linearized problem can be ob-
tained for each set of the basic parameters {A,Pr,Re,Ra, o¢}.
Such a solution shows an excellent agreement with the exact
solution of the governing equations, provided that Re<1, and
Ra < 10". However, even at higher values of Re and Ra ,
it can used to obtain numerical solutions in a drasticallyre
duced computer's time. In fact, when a finite difference sche
me is adopted for (1,2,3) a numerical iterative solutionpro-
cedure requires an initial guess, the closer to the exact so
lution, the better, in order to save computing time and to
prevent numerical instabilities which frequently depend on
the sensitivity of the programme to the initial choice of




Fig.2. Solutions of the linearized equations.

of the vorticity distribution. In the full range of parame-
ters considered here, Re < 100, Ra £5x10°%, with avariable grid
of 21 21 nodal points, no instability was faced, no needfor
relaxation parameters was met and a maximum of 900 iterations
was necessary for a convergence criterion of E <107%, where
E is the norm evaluated on all the variables.

5. Results and conclusions

The influence of the various parameters on the kinetic
and thermal fields can be deduced from the figures, wherethe
most significant results are shown. Fig.3 and 4 refer to a
horizontal channel. The streamlines distribution (Fip.3) is
strongly affected by the Reynolds number, larger values of Re
decreasing the intensity of the buoyancy induced vortexwhich,
on the contrary, increases with Gr , at given Re and Px
Higher values of Pr correspond to less sensible effects of
the buoyancy. The isotherms, reported in Fig.4 show that, at
given Pr and Re ,the heat transfer process is less effec-
tive at larger Gn , due to the more intense recirculation.
1f Re increases, the influence of Gr tends to be negli-
gible, and the forced convection prevails,

A comparison with the pure heat conduction regime shows
that both Re and Gr , to different extent, decrease the
heat transfer process, from the hot wall to the fluid. Fig.5



188

7
as
2

A as
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Bottom right: Re=1, ‘6r= 10°

shows the influence of Pr , for the same combinations of Re
and  Gr of Fig.4, with a decrease of heat transfer, in part
icular at larger Re . Figs.4,5,6 show the influence of the
aspect ratio for the horizontal channel, smaller A  corre-
sponding to a decreased effect of the buoyancy at all Re and
Gr . Increasing values of Re squeeze the region at higher
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temperature close to the bottom wall.

Finally, Figs.7 and 8 show the streamlines and the i-
sotherms distributions for channels at 45°. A comparisonwith
the results in Figs.3 and 4 shows that the recirculating re-
gion close to the top wall decreases in size and intensityat
given Re and Gr . Results obtained at ¢ = 0 confirm this
trend, as even for Re = 1,6n = 10° no vortex appears in the
field. All the results obtained in this parametric regearch
were summarized in the Table, where the maximum value of i
in the field and the bulk temperature at the outlet are re-
ported. ;
Two main conclusions can be reached at the end of this
paper. First, an effective procedure has been established for
conveniently solving the full Navier-Stokes equations in the
Oberbeck-Boussinesq approximation, at low Reynolds numbers ,
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Fig.7. Streamlines: A =0.5, ¢ = 45°, Pr=1. Top left:
Re = 1,6r = 10*, right:Re = 10,61
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10" Bottom

left:Re = 1, Gr = 10%, right:Re = 10, Gx = 10°

Table
Gr Re Pr é A
1 10
fbulk Umax  fbulk  Wmax 3
Iy
10 0.566 1.576 0.092 10.0 1 90° 055
10° 0.406 4.859 0.093 10.0
Iy
10 0.599 1.407 0.093 10.0 1 a5° 6k
10° 0.503 3.001 0.094 10.078
In
10 - - 0.093 10.0 ) 0° 0.5
10° - - 0.094 10.094
N
10 0.183 1.021 0.019 10.0 5 90° 0.5
10° 0.154 2.057 0.019 10.0
N
10 0.736 1.000 0.098 10.0 ) 45° 0.2
10° 0.796 1.038 0.098 10.0
In
10 0.757 1.000 0.098 10.0 1 90° 0.2
10° 0.790 1.075 0.098 10.0
h =
10 0.0096 100.0 at Re = 100 1 45° o
105 0.0098 100.0 at Re = 100
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Fig.8. Isotherms: A =0.5, ¢ = 45°, Pa= 1.

Top left:Re = 1, Gr= 10"; right:Re = 10,6 =10"
Bottom left:Re = 1,61 = 10%; right:Re=10,Gx=10°

taking advantage of a linearization in terms of Ra -Further
more the influence of a set of parameters on the flow con-
figuration and on the heat transfer process has been discus-
sed revealing the dominant effect of the Reynolds number at
the inlet on the buoyancy induced vortical flow.
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APPENDIX
Let £ = 2(x-}) and n = 2(y-1A)/A. Then:

v (E,n) = i By cos B (E+1) fi(n) + Z Ry sin By (E+1)gk(n) + Z {c, x
k=0 k=0 n=-w

% exp(sy E/A) +dp exp(-sp £/A)} ép(n) /sy + Z (€, exp (8, B/A)+dp  x

N=-m

x exp(-8, E/A)} o (n)/3, (A.1)
where: By = (2k+1)m/4; By =-A"cos¢ AgBy/B;Rx =A"sing Ay By /8 ,
and fy(n) and gg(n) are the solutions of the equations:

d*fi(n)/dn" - 2By A*d*fi(n)/dn* + B A “Fk(n) = A“cosh ABy(n- 1)
fx(+ 1) = dfy(21)/dn = 0

d'gy(n)/dn* -2 By A%d?gk(n)/dn® +BEA"ge(n) = A*sinh A B (n- 1)
gx(2l) = dgy(21}/dn =0
whereas ¢, and $n are the even and odd eigenfunctions as-
sociated to the eigenvalues of the trascendental equations|[12]:

sin 2s = ¥ 2s
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SUMMARY

The effect of density inversion on two-dimensional laminar nat
ural convection heat transfer of cold water enclosed between two hor
izontal concentric cylinders is approached by a numerical method.
This investigation is carried out in order to study the inversion of
flow patterns caused by the maximum density of water at 4°C. Numer-
ical solutions are obtained for cylindrical enclosure with size para-
meter A ranging from 2.2 x 106 to 4.3 x lﬂg, gap ratio B from 0.11 to
0.8. The temperature of the inner cylinder is maintained at T = 0%

while temperatures of the outer cylinder Tp are varied from 2 to 12°C.

RESIUME

L'effet de 1'inversion de densité sur le transfert de chaleur par
convection naturelle laminaire bidimensionnelle dans 1'eau contenue
entre deux cylindres concentriques horizontaux est abord@ par une
méthode numérique. La présente investigation est entreprise dans le
but d'étudier 1'inversion de 1'&coulement causée par la densité max-
imum de 1'eau i 4°C. Les solutions numfriques sont obtenues pour des
cavités cylindriques dont le paramétre d'échelle A varie de
2.2 x 109 4.3 x 109, et dont le rapport de forme varie de

Y.113 0.8 La température du cylindre irtérienr est maintenue & 0°C,
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3% Introduction

The steady laminar natural convection in a horizontal concentric
cylindrical annulus has been studied in the past both analytically and
experimentally., In all those investigations, a linear relation between
fluid density and its temperature has been assumed, such an assumption
being acceptable for most fluids. However, in the case of water near
its freezing point a linear relationship is not justified. 1In fact,
the density of water reaches a maximum value at 3,989C, thereafter de-
creasing with decreasing temperature. It results from this nonlinearity
that convective motion in water behaves in a rather peculiar manner when
the temperature domain encompasses the 3.98°C point, for the density of
water is maximum at this temperature (1). Since the pioneering works
of Ede (2) the problem of buoyancy induced flows in cold water has been
studied by many investigators, not only because of their intriguing
features but also due to the fact that they are a very common occurrence

in our environment and in many processes in technology.

The transient behaviour of water, contained in a rigid rectangular
insulator and cooled from above to near freezing has been considered by
Forbes § Cooper (3). It was found that under certain conditions the
flow was bicellular and as a result the heat transfer occurred primari-
ly by conduction. Vasseur and Robillard (4) have studied the transient
cooling of water, enclosed in a rectangular cavity with wall temperature
maintained at 0°C. Supercooling of water contained in an enclosure sub-
jecfed to convective boundary condition has been investigated by Cheng
& Takeuchi (5) and Robillard § Vasseur (6) for the case of a circular
pipe and a rectangular cavity, respectively. All these studies indicate
that the resulting flow motion is greatly influenced by the presence of
a maximum density effect, which drives the initial circulation inside
the cavity and subsequently reverses it. The resulting heat transfer is
thus reduced in comparison to a standard situation without maximum den-

sity effect.

The purpose of this investigation is to study analytically the
effect of density inversion on the free convective heat transfer of a
mass of water contained in a horizontal cylindrical annulus whose

surface temperatures are kept isothermal. The present study is an
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extension of the experimental work of Seki et al (7). Numerical studies
of natural convection inside two horizontal concentric cylinders, in
the absence of maximum density effect, have been carried out in the past
by many investigators; that of Kuehn § Goldstein (8) contains a compre-
hensive bibliography.

2 problem Formulation

Fig. 1: Flow geometry and coordinate system

The problem under consideration is that of two-dimensional laminar
convection of a mass of cold water enclosed between two horizontal con-
centric cylinders (see Fig. 1). It is assumed that the temperature of
each cylinder is uniform, the inner cylinder being colder. Utilizing
cylindrical coordinates, let the angular coordinate ¢ be measured from
the upward vertical line, & = 0. The flow is symmetrical about a ver-
tical plane through the axis of the cylinder. Accordingly, attention

is= confined to the range 0 < &< w. All fluid properties, except the
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water density, are taken to be constant and evaluated at the arithmetic

mean temperature of the two cylinders.

The governing equations for the present problem, using the Oberbeck-
Boussinesq approximation and neglecting viscous dissipation and compres-

sibility effects, are then given in nondimensional form as:

92 ., 1 8(URR) a(av) _ 2
TR Ty i i

(1)

. . dhp , cosd Ahp
+ 4 £O5%
A sinbgn * R oede
a0 1 dURE , aVO 2
+1 + =
at VR R T V°© (2)
| o =-v% (3)
_1 ay __ 9
"“rw YT m "
Where:
_at _ul L
=g g a ¥ o
L
) o=T"T s FES n=13
AT =
y L2 -
y=21r q =L Ap = £-p(9)
a ) a o
¢ _3 13 .1 @
Ve oS T g
ar R 3R R 8¢ (5)
Pr = w/a A= gL3/a2
L=r°-r B=[.I2ri
and:
Nu local Nusselt number
RL dimensionless radius (r - ri)/[ro - ri] .
RAL Rayleigh number based on gap width gB[ﬁT}(L}slvu
T water temperature
AT T -T,
o i




197

Tb ¢ temperature of outer cylinder
Ti 3 temperature of inner cylinder
t H time

Bl"'ﬁd : constants (see equation (7))
6] dimensionless temperature

v kinematic viscosity

p water density

fp (b - p(0)) /0

T dimensionless time

¥ dimensionless stream function
i dimensionless vorticity

The initial and boundary conditions are:

U =v=¥=0=0; 06 =0 at T =0

U =v=¥=90 i 8 =0 on the inner cylinder

U =v=¥=p p G el on the outer cylinder (©
au _ _ a0

=y=¥=Q=0p: =0 at ¢ =0, w
%o @ (symmetry lines)

When considering the temperature range 0 *'ZGOC, the
density-temperature relationship of water can be approximated by the
following equation with an error of less than one unit at the last
digit of the tabulated data of Landolt-Burnstein (4):

p

] 2 3 4

e T

=2 =14 gt + gt b py 7
where

Py = 0.9998396 (g em ),

B, = -0.678964520 x 1074 (1/%)

B, = 0.907294338 x 107> (1/%?);

By = -0.964568125 x 107/ (1/°%C%);

B, = 0.873702083 x 107> (1/%%);
3. Numerical Solution of the Governing Equations

The coupled transport and energy equations (1) and (2) are quasi-
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linear, second-order partial differential equations of the parabolic
type and such numerical methods as standard explicit method, alterning
direction implicit method, Dufort-Frankel method and others may be
applicable. In this study a two-dimensional alternating direction

(A.D.I.) procedure is employed.

Several different mesh sizes have been used, the choice depending
largely on the size of the cavity. The mesh size in the r-direction
ranged from Ar = 1/18 to 1/30. In the &-direction a mesh size of
A =7/18 to m/30 was chosen. Typical values of the time step were
0.0001 and 0.0005.

4. Results and Discussion

Figs. 2 to 5 show typical results obtained for annuli with size
parameter A = 2.2 x 109, gap ratio B = 0.8, inside cylinder temperature
Ti = 0% and for different outside cylinder temperatures T0 varying be-
tween 4°C and 12°C. As mentioned earlier the problem under consider-
ation is symmetrical with respect to a vertical axis and it was found
advantageous to reproduce computer results on a single graph with the
flow pattern on the right half of the cavity and the isotherms on the
left half.

Fig. 2: Isotherms and stream- Fig. 3: Isotherms and stream-
lines for A = 2.2 x 109, B=0.8, lines for A = 2.2 x 109, B =0.8,

= al — 40 T - o
Ti 0°C and To 4°C. Ti 0°C and TD 6.5 C.
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Fig. 4: Isotherms and stream- Fig. 5: Isotherms and stream-
lines for A = 2.2 x Ing, B =0.8; lines for A= 2.2 x 109. B=0.8,
T. =0°% and T_ = 8°C, T. =0% and T_ = 12%.

1 (s} 1 (8]

Fig. 2 shows the flow and isotherm patterns obtained for To = 4%.
The fluid near the outer cylinder being at 4°C is heavier and is moving
downward while the relatively lighter fluid near the inner cylinder is
moving upward. As a consequence of the symmetry and the continuity,
the resulting fluid motion inside the whole cavity consists of two
counterrotating vortices. Fig.2 only shows the right clockwise vortex.
The resulting velocity profiles maybe reduced from those figures. The
distortion of isotherms in Fig. 2 indicates a strong convective motion
inside the cavity. It is also noticed that the maximum heat transfer,
indicated by closely spaced isotherms, is located at the top of the
cavity for the outer cylinder and at its bottom for the inner one.
Since in the present case the outer wall temperature corresponds exactly
to the maximum water density, no inversion effects are present. In fact,
the flow pattern depicted in Fig. 2 is similar in form to the two usual
thermoconvective cells, symmetrical with respect to the vertical axis,
that have been described extensively in available literature (3) for the

case of an ordinary fluid.

Fig. 3 shows the flow pattern obtained for Tn =6.5°C and it is
seen that the flow field is now characterized by the presence of two

counterrotating circulations of approximately equal size as indicated
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by the dividing streamline. This particular streamline cﬁrrespunds to
the value ¥ = 0 of the boundary and is left unconnected with it by the
auxiliary computer program used to plot the graphs. The present flow
pattern is a direct consequence of the maximum density of water at 4%,

‘The heavy dashed line represents the 4°C isotherm and thus defines the
region of maximum density. The fluid in the neighborhood of this line
is heavier and, as a result moves downwards. On the boundaries, the
fluid is lighter and moved upwards. The distortion of the isotherm
patterns in the upper part of the cavity is a result of the intense
convective motion generated by the clockwise vortex located in this
reg&ﬁn.

Fig. 4 shows that for To = 8%C two eddies are still present in-
side the cavity as in the case of Fig. 3. However, it can be noticed
that the eddy near the outer cylinder is now larger, while the one near
the inner cylinder is smaller. Further, it is seen from the isotherm
fielé that the convective motion inside the cavity is still consider-
ably reduced as compared with the case with T0 =4%. For outside
cylinder temperature of 12%, Fig. 5 shows that the inner cell has com-
pletely disappeared and the circulation is now counterclockwise. Fur-
thermore, the local heat transfer in the present case is now maximum at
the bottom of the outer cylinder and at the top of the inner one. This

situation is completely opposite to the case described in Fig‘;2.

AT (=C)

Rig. 6: Global Nusselt number ko asa

function of ﬁ% for various values of A.
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Fig. 6 shows the relation between the average Nusselt number Ke
and AT (*T,) the temperature difference between the outer and inner
cylinder. This figure reveals that Ke does not increase monotonously
from pure conduction value (1.Uj at To = 0°C with increasing AT as on
common fluids having a linear density-temperature relationship. In fact,
K, increases monotonously as T, becomes higher only when a single large
eddy occupies the major portion of the gap as in the case To = 49C or
Ty = 109C. After reaching the peak value at 4°C a minimum value of Kq
is observed at about T, = 7°C. This temperature corresponds to a sit-
uation in which two vortices of approximately equal strength exist in

the gap.

i

A Conclusion

1) The density inversion has an important effect on natural con-
vection heat transfer in the cavity. This is particularly true in case

where two counter eddies of approximately equal size coexist in the gap.

2) The presence of a secondary vortex pair, at the top of the
inner cylinder, has been found numerically to appear for a very limited
range between 6.59 and 7.250C, for which the Nusselt number was found

to be a minimum,
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SUMMARY

A numerical method has been developed to study the thermoconvec:!.

heat transfer occuring in a rectangular cavity whose boundaries are sub-

jected to a constant rate of decrease in temperature.

dered is basically transient.

The problem consi-

However, if the cooling process is main-

tained long enough, a guasi-steady state is reached for which heat fluxes

across boundaries and temperature differences between interior points and

houndaries becomes independent of time.

RESUME

Une méthode numérique a &té développée dans le but d'étudier le trans-
fert de chaleur thermoconvectif survenant dans une cavité carrée dont

les frontigres sont assujetties d un décroissement constant de tempérz-
ture. Le probléme considéré est essentiellement transitoire.
si le processus de refroidissement est maintenu durant une période de

temps suffisante, un &tat quasi-permanent peut &tre atteint pour lequel

Cependant,

les flux de chaleur a travers les frontidres et les différences de tempé-

rature entre les points intérieurs et la fronti&re deviennent indépen-

dants du temps.



1. Introduction

Natural convection with heat and mass transfer in a cavity whose
walls are maintained at a uniform temperature which change at a steady
rate, has received little attention in litterature. Quack [1], using a
perfurbation method, has studied the transient natural convection in
long horizontal cylinders with a uniform initial fluid temperature and
a linear variation of wall temperature. However the resulting perturba-
tion solution is valid only for very low Rayleigh number regime (Ra <
1.5 x 10?) which is not important practically. An interferometric
investigation of convective heat transfer in a horizontal fluid cylin-
der with wall temperature increasing at a uniform rate has been per-
formed by Deaver and Eckert [2]. Although the phenomenon is a transient
one, a quasi-steady state develops if the heating rate is held constant
long enough. Thus a correlation equation for Nusselt number in terms
of Rayleigh number, valid for Ra > 5 x 10%, was obtained by these au-
thors. More recently the transient natural convection in horizontal
cylinder with constant cooling rate was approached by a numerical method
by Takeuchi and Cheng [3]. For quasi-steady state, a generalized corre-
lation equation for Nusselt number valid for Pr 2 0.7 and Ra < 107 was
developed.

The purpose of the present investigation is to study numerically
the transient two-dimensional laminar convection and the heat transfer
occurring in an enclosed rectangular cavity with wall temperature de-
creasing at a constant rate. The cooling process is supposed to be
maintained long enough so that a quasi-steady state may be approached
for which lucal.temperature gradients, velocities, and other parameters

are very nearly independent of time. If thermophysical properties are

assumed constant, the equations describing this problem are identical
with those for a fluid with uniform heat sources in a rectanguler cavity
whose walls are held at a constant uniform temperature. Thus the re-
sults of this study should apply as well to the uniform heat source
problem.

2 Mathematical formulation

Consider a cavity of width 2b and height h, shown schematically

in Fig. 1, which contains a newtonian fluid. The aspect ratio of the




Fig. 1 - Coordinate system and boundary conditicns

half cavity is denoted by E = h/b. The fluid is initially motionless
and at a uniform temperature T, . At time t = 0 it is assumed that the
cavity is subjected to a linear wall temperature decreasing with time as
T, =T, - Ct. The problem is to find the subsequent velocities and tem-
peratures as function of time and position inside the cavity and the
rate of heat transfer across the enclosure as a function of time. A
final steady state solution, if such exists, would be of particular
interest. The motion in the fluid will be laminar provided the Rayleigh
number based on cavity height is less than about 10°,

For natural convection flows with small density changes it is
common to make the Boussinesq approximation [4], i.e., to assume that
the effect of temperature on density is confined to the body force term
of the momentum equation and that otherwise the thermodynamic and trans-
port propert@fs of the fluid are independent of temperature and pressure.
This implies that the fluid is essentially incompressible, and that i*s

ecuztion of state is:
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0= gafl - B(T - T,)]

L1

where ¢, 8 and T denote respectively the density, volumetric expansion

coefficient and temperature of the fluid, and the subscript denotes some

reference state.

Further, making the reasonable assumption that viscous

dissipation is negligible, the fundamental equations are:

where

and

DO _ e 2
e Ra Pr vt Pr V*Q

DE o2
7" Vg + |

ay ;. a¥
Us=sgy + V=-35%
= at - X i =¥
T =B X =g Y=g
_ uwb? ub ., _ vb
2= a U-T J_F
=2 ,T-Tw _b‘i_(_-‘_
¥ = o 8 AT AT = -
Ra = (gBh? AT)/va Pr = v/n

thermal conductivitv of fluid
Nusselt number

Prandtl number, v/a

Rayleigh number, gb’'€ AT/va
thermal diffusivity

kinetic viscosity

u: " . o . :
dimensionless time (Fourier number). at/b

13

1b1
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Yr,% ,%; . dimensionless average heat flux at the top wall, sice
wall and bottom wall respectively
; i dizensionless stream function

dimensionless vorticity

The initial and boundary conditions are:

T=0 ¥=U=V=Q=8=0

X=0 Y=U=V=0=0

X =E ¥Y=U=Vv=0=0 (7)
Y=0 ¥=0=V=2030u/3Y = 36/3Y = 0

Y =1 Y=U=V=0=0

In view of the complex nature of the problem a numerical solution
appears to be the only practical and feasible approach.

3. Numerical solution of the governing equations

The coupled transport and energy equations (2) and (3) are quasi-
linear, second-order partial differential equations of the parabolic
type and such numerical methods as standard explicit method, alterning
direction implicit method, Dufort-Frankel method and others may be
applicable. 1In this study a two-dimensional alternating direction (A.
D.I.) procedure is employed and the computational method involved dif-
fers slightly from that discussed in references [5], a detailed account
will thus be omitted here.

Several different mesh sizes have been used, the choice depending
largely on the aspect ratio E of the cavity. The mesh size in the Y
direction ranged from 1/10 to 1/15. In the X direction a mesh size of
E/20 or E/30 was chosen. The elliptic equation for the stream function,
equation (4), was solved by a successive over-relaxation procedure using
1 relaxation factor of 1.8,
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4. Results and discussion

The calculated isotherm and streamline fields for Pr = 7.3, Ra =
5 x 10* and Ra = 3 x 10° at four different times steps between the ini-
tial conditions and the quasi-steady state situation are shown in Figs.
2 and 3. They illustrate respectively the establishment of the first

and second mode of convection.

The development of the first mode of convection (Ra = 5 x 10") is
depicted in Fig. 2. The resulting flow and isotherm patterns are quite
similar to those obtained experimentally by Deaver and Eckert [2] and
numerically by Takeuchi and Cheng [3]. This initial stage of cooling
is characterized by a pure conduction heat transfer as indicated by the
isotherms of Fig. 2a. Due to the symmetry with respect to the vertical
plane Y = 0, a pair of counterrotating vortices is formed. Fig. 2a
only shows the right clockwise vortex. As the cooling progresses, the
vortex gradually increases its strength (Fig. 2b). The convective
motion progressively stratifies the core region and the isotherm con-
figuration becomes closely spaced near the top wall but sparely spaced
near the bottom one, indicating respectively large and poor heat trans-
fer on those boundaries (Fig. 2¢). Fig. 2d shows the stabilized pattern
of streamlines and isotherms corresponding to the quasi-steady state
situation. The vortex center has moved close to the lateral boundary

and its strength has decreased to some extent.

The development of the second mode of convection (Ra = 3 x 10%)
is illustrated in Fig. 3. At the initial stage of the cooling, the
temperature and flow fields are quite similar to those observed for
the first mode of convection. This is shown in Fig. 3a, where a pair
of counterrotating vortices develops. However, due to the higher Ray-
leign number involved in the present case, there is a strong tendency
for the vortex center to move very close to the side boundary (Fig. 3b).
The velocity profile tends to be of the boundary layer type, while the
fluid in the upper central region of the cavity becomes almost stagnant.
Furthermore, the fluid in this region is unstable because of the top
heavy situation resulting from the particular temperature field prevai-
ling near the top wall. The induced density field combined to the
existing flow motion gives rise to an additional pair of secondary vor-

tices symmetrically located on the axis of symmetry, near the upper
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Fig. 2 - Transient streamline and isotherm fields for Pr ='7.3;
Ra =5 x 10" and E = 2 at various time T. The centerline and

walls have value ¥ = 0. The values of ¥ oy and AY are:

(a) ¥ .. = .33, AY = ,033 (b)Y, =6.9
(€) Ymax = 9.8, AY .98 i (d) ¥, = 9.0

, &Y = p9

» &Y = 90 |

boundary (Fig. 3b). The occurrence of this secondary motion presents
some similarity with the start of the inversion process studied in [6]
for the case of water cooled through 4°C. With time progression the
‘additional vortex pair increases its strength as it may be seen by com-
paring Figs, 3b and 3c. The quasi-steady state situation is depicted
in Fig. 3d in which the secondary vortex has reached its equilibrium
intensity. It results from this parcitular flow pattern that the
relatively cold fluid penetrates the core region not only from the

I bottom but also from the top of the cavity.
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Fig. 3 - Transient streamline and isotherm fields for Pr = 7.3,
Ra = 3 x 10° and E = 2 at various times T. The centerline
and walls have value ¥ = 0., The values of ¥,,,, ¥, and
AY are:
(a) Youu = 19.0 , A¥ = 1.90 ; (b} ¥puu= 17.0, Yo = -0.2,
AY = 1.72 ; (c) Yyax = 17.0 , Yoin = -2.2 , A¥ = 1.87 ;
(d) Yoex = 16.0 , ¥, = -9.7 , A¥Y = 2,57,

The relationship between §/86* and Ra for three different aspect
ratios E is presented on Fig. 4. The ratio §/8* is a measure of the
relative importance of heat transfer by convection as compared to that
by conduction. Thus, for B/8* = 1, heat transfer results from pure con-
duction only. For a given 8/8*, the importance of the unstable zone
located near the top wall is amplified when the aspect ratio is decrea-
sed. The critical values of 8/8* at which the second mode of convection

occurs are identified on the graph for each curve plotted. It is seen
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that the critical value 8/6* = ,63 corresponding to the smallest aspect
ratio is the largest. This result indicates that the occurrence of the

second mode of convection is strongly related to the unstability zone.

10c o T

-

4

Y

os— _
Pr=073 o]
Pr=73 o o
Pr= 73 o
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4 - Relationship between f/8* and Ra for £ = 1, 2 and 4.

5. Conclusion

The natural convection of a fluid contained in a rectanguler ca-
vity, the wall of which is maintained at a temperature decreasing at a
constant rate, has being study numerically for Prandtl numbers Pr = .73,
7.3 and 73., aspect ratio of the cavity E = 1, 2 and 4 a range of Ray-
leigh numbers Ra = 102 . 10%. The results obtained in the present study

may be summarized as follows:

i) A quasi-steady state regime is reached from <initial conditions
where the fluid is at rest and at a uniform temperature. The
transient solution is characterized at the initial stace by pure
conduction. Subseauently a developning regime occurs where motion
is set up inside the cavitv., At a sufficiently laree time, velo-
cities, flow pattern and temperature differences between the fluid

and the wall tend to become constant with time.
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Depending mainly on Rayleigh number, two distinct modes of convec-

tion may develop inside the cavity. In the first mode, occurring
at relatively low Rayleigh nﬁmbers, the flow field is characteri-
zed by a single pair of counterrotating vortices. For Rayleigh
numbers beyond a critical value, a secpnd mode appears in which an
additional pair of counterrotating vortices, located near the top

boundary is superposed to the basic flow of the first mude.
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SUMARIO

En este trabajo se presenta un inserto tipo bandera pa
ra activar la conveccidn en tubos. Se discute el incremento
que el inserto produce en la capacidad de transferencia de -
calor y en las caidas de presidn en régimen turbulento, obte
nidas experimentalmente en un tubo tipico de intercambio tér
mico. Se incluyen algunas caracteristicas de las vibraciones
producidas por el inserto y se proponen ideas para en el fu-
turo desarrollar ecuaciones de disefio.

SUMMARY

A turbulence - promoting insert, shaped and operated -
as a flag in the wind, is proposed herein to enhance convect
ion in heat transfer tubes. The increase in heat transfer -
and pressure drop rates is discussed when the flow is turbul
ent. Experiments were performed in a typical heat exchanger
tube. Some characteristics of the vibration associated with
the insert are presented and preliminary ideas for the devel
opment of design equations are proposed.
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1. Introduccidn

El incremento en la capacidad convectiva de calor y de
masa, en sistemas sometidos a pulsaciones mecanicas, ha sido
vastamente estudiado en las filtimas dos décadas. Los traba-
jos cldsicos de Calus y Ricef!) en ebullicién sobre superfi-
cies vibratorias, de Dent’?) en condensacién sobre tubos vi-
bratorios y de Lemlich y Levyr3‘ en sublimacién al aire des-
de cilindros vibratorios indican que los fendmenos convecti-
vos de transporte pueden intensificar su capacidad hasta en
un orden de magnitud cuando la capa limite se perturba me-
diante pulsaciones. Consistentemente, los fendmenos menos -
estables frente a perturbaciones externas, como la convec-
cidén natural desde cilindros, acusan incrementos de capaci-
dad de hasta 10 veces cuando se les somete a pulsaciones
(ver, por ejemplo, *5-6)) mientras que la conveccidn natural desde
placas verticales exhibe incrementos, debidos a pulsaciones,

de magnitudes muy reducidas /™ . Las vibraciones, en todos los
casos, afectan el proceso de transferencia como un resultado
del efecto combinado de la amplitud y de la frecuencia. Aun-
que la mayoria de los trabajos estudiados se refieren a vi-
braciones ajenas al proceso de conveccidn, introducidas al -
sistema vibrando mecinicamente la superficie de transmisidn
de calor o de masa, y suelen ser de baja frecuencia y de alta
amplitud, hay evidencia experimental de que vibraciones de pe
quefia amplitud y alta frecuencia, como los campos acflisticos,
aumentan marcadamente la capacidad convectiva(®-9),

Puede explicarse la intensificacidn de la conveccibn -
como una perturbacidn de la capa limite. De este modo, puede
entenderse que en flujos altamente turbulentos el efecto de -
la vibracién es frecuentemente imperceptible’'?) y ocasional-
mente resulta en la reduccidén de la capacidad convectivallll,
De cualquier modo, el proceso de intensificiacidn de convec-

cién por medio de oscilaciones es sumamente complejo y no se

pretende aqui hacer un andlisis de los pardmetros fisicos o -
de la naturaleza del proceso. Como apuntaba Bergles en la dis
cusidén del articulo de Penney y Jefferson(®), la regidn de ma-
yor interés en este fendmeno es donde la conveccidn forzada -
debida a las vibraciones es la dominante.
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En el trabajo presente se discuten algunas caracterip
ticas del fendmeno de intensificacién convectiva en tubos en
los que el flujo interior hace vibrar a un oscilador tipo ban
dera, produciendo una vibracién mecédnica de mids alta frecuen-
cia que las normales pero de muy baja amplitud. E1 método per
mite alcanzar importantes aumentos en la capacidad convectiva
hasta en nimeros de Reynolds de 50,000 con pequefios aumentos
en el costo del equipo y en la potencia de bombeo.

2. Objetivos

El objetivo primordial del trabajo que aqui se repor-
ta es desarrollar un intensificador de conveccién forzada en
tubos, en régimen turbulento, que resulte en minimas caidas -
de presién. Se espera que este intensificador ayude a reducir
costos de equipo y de bombeo en sistemas de conversidn de e-
nergia solar en eléctrica por medios térmicos. Un objetivo su
peditado al anterior es ofrecer a la industria, cambiadores
de calor econémicos. Un aspecto importante de esta investiga-
cion es que debe compararse la operacidn del intensificador
desarrollado, en idénticas condiciones de trabajo, con inten-
sificadores ya conocidos, como los insertos de listdn torci-

dos en forma helicoidal y las aletas internas.

3. Bases TeoOricas

Se establece la capacidad térmica de un cambiador de

calor, Q, como el producto

Q=m; Cp (Ti - Te) = s, hfg = U A Am (1)

donde hi se refiere al flujo midsico que circula por el inte-
rior del tubo, entrando a una temperatura Ti y saliendo a Te,
con un calor especifico Cp; en el lado de los tubos circula
agua en este caso y se usa vapor saturado como medio de calen
tamiento, de modo que la cahacidad térmica es también el pro-

ducto del flujo midsico de vapor, m por la entalpia de cam-

v!
bio de fase, hfg‘ El valor de Q es también el producto del -
coeficiente global de transmisidn de calor U por el drea ex-
terna de los tubos, A, y por la diferencia de temperaturas -

media logaritmica, AIM. En este caso, la seccidén de pruebas
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gstd formada por un solo tubo de cobre electrolitico, de 1.44
x 107 %m de didmetro interior, 1.59 x 107 2m de didmetro exte--
rior y 1.53 m de longitud efectiva de intercambio térmico. E1l
tubo dispone de una seccidn de 1.6 m de longitud para desarro
llar la capa limite antes de entrar a la zona de calentamien-
to.

En pruebas preliminares se encontrd que el uso de in-
tensificadores hacia vibrar el tubo. Asi, se deben alterar -
tanto el coeficiente de pelicula interno, hj, como el exter-
no, hg, aunque el intensificador solo opere sobre el flujo in
terno. La medida adimensional de un intensificador sera, por
tanto, U* = U/U, donde U se refiere al coeficiente global en
presencia de un intensificador y Uy se refiere al coeficiente
global base, para el mismo flujo midsico y para la misma tem-
peratura media del flujo en el tubo, sin intensificader. Al
caso base sin intensificador se le llama en este texto 'tubo
liso".

Se ha enfocado el trabajo a maximar Q para valores de
hi’ Ti y A constantes. Los resultados fundamentales pueden ex
presarse, como se apunta adelante, como la relacién de U vs.
Re, el nimero de Reynolds, y Ap, la caida de presidn en el tu
bo, vs. Re. En todos los casos se utiliza el sistema interna
cional de unidades.

4. Aparato Experimental

E1l cambiador de calor usado en los experimentos se --
muestra en la fig 1, donde se aprecia el tubo exterior, que -
contiene vapor saturado durante las pruebas, desmontado del a
parato. E1 mandémetro de la parte superior se utiliza para ob-
servar la presidén del vapor, que se mantiene constante por me
dio de dos servorreguladores de presién en serie. E1 aparato
armado se ilustra en la fig 2, donde también se aprecian los
piezdmetros usados para medir la presidn en la seccidn de prue
bas y a través de una placa de orificio que permite determinar
el flujo midsico. En la fig 2, el fluido de trabajo, que es a-
gua, circula de derecha a izquierda. Un tanque mezclador a la
salida de la seccidn de pruebas homogeneiza la temperatura pa
ra ser medida mediante tres tdrmopares. La temperatura del a-
gua de entrada, la del vapor y la de distintos puntos sobre




Fig 1. Seccidn de pruebas con la chaqueta de vapor

desmontada

la superficie de pruebas también se miden mediante termopares,
todos de cobre constantin. Un selector de canales permite ob-

tener las mediciones de temperatura mediante un multimetro di
gital de un solo canal de entrada. Se utiliza una grabadora

de siete canales para registrar la informacién obtenida.

Fig 2. Vista general de la instalacidn de pruebas
en el laboratorio de térmica (Idel, UNAM)
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En la grabadora se almacena también la sefial de un a-

celerémetro (BrUlel & Kjaer 4328) a través de un preamplifica-
dor del mismo fabricante, provisto de una mesa vibradora pre-
calibrada a 1 g (9.81 m/s2). La fig 3 permite apreciar la po-
sicidén de la grabadora, debajo del osciloscopio (HP 1222ZA); -
la mesa vibradora de referencia se tiene en el primer plano.
A su derecha se tiene un filtro paso - banda (Kohn - Hite 330
M) con cuya ayuda se determina la frecuencia fundamental.

La alimentacién de vapor proviene de una caldera de
225 kW de capacidad de vapor saturado a unos 430°K. E1 flujo
de agua se mantiene constante haciendo la alimentacidn desde
un tanque elevado de presidn constante. La temperatura de a-
gua de entrada se mantiene entre 15 v 20°C.

Fig 3. Equipos para la adquisicién de datos de prueba

5. Resultados

Los resultados experimentales que se presentan a con-
tinuacidn permiten apreciar la intensificacidon de la convec-
cidn producida por los cuatro insertos mostrados en la fig 4
E1l primer inserto (bandera) se coloca articulado sobre el pi
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Fig 4. Cuatro insertos intensificadores de conveccién

vote, que a su vez se coloca en la seccidon de pruebas a lo lar
go de un didmetro. Todos los insertos se fijaron a la entrada
de la seccidn de pruebas, aunque el inserto tipo bandera tam-
bién se probd a media seccifén. La longitud de este inserto fue
de un décimo de los otros. Los tres insertos convencionales a-

cupan una séptima parte de la $eccidn de pruebas.
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Fig 5. Dispersi6n de U vs Re Fig 6. Relacidén U vs Re con
en tubo liso, para va- intensificador de ban-
rias temperaturas Te dera en el centro y a
la entrada de la seccifn
de pruebas
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Se muestra en la fig 5 un resultado tipico de la capa-
cidad del aparato de pruebas sin intensificador. La disper-
sién de los resultados es de un 10%, que se debe fundamental
mente a la dificultad observada en mantener constante la tem
peratura de entrada del agua a la seccifn de pruebas. Todas
las pruebas se hicieron con vapor saturado a 125°C del lado
de la coraza. Este resultado concuerda satisfactoriamente -
con la solucién de U, utilizando la ecuacibén cldsica de Deis
sler con un exponente de 0.36 para el coeficiente de viscosi
dad adimensional al evaluar hi,
para evaluar h, durante la condensacidn. No se discute en el
resto de este articulo la correlacidén de resultados por des-
conocerse afin la forma en que el intensificador de bandera
afecta al coeficiente externo, ademis del interno.

Se presenta en la fig 6 la variacién de U cuando se -
usa un intensificador de bandera. N6tese que los resultados
cuando la bandera estd en el centro (cuadros blancos) y cuan

y la ecuaci6n de Rohsenow(12

do estd a la entrada de la seccidn de pruebas (cuadros neg---
ros) son muy parecidos. Las diferencias observadas en los ex
tremos de la grdfica parecen deberse en buena parte a la in-
estabilidad de la temperatura de entrada.

La influencia de la temperatura de entrada se aprecia

claramente en la fig 7. Este resultado parece indicar que la
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Fig 7. Variacién de U vs Re para tres temperaturas de
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intensificaci6én debida a la bandera es fuertemente amortigua
da cuando la viscosidad del fluido de trabajo crece. Las fig
8 y 9 permiten apreciar los efectos de los intensificadores
estudiados, en cuanto a la transmisién de calor y las caidas
de presibn. Es interesante observar que la bandera produce 1la
intensificacién mds marcada en cuanto al coeficiente global U
exhibiendo, ademds, la pendiente mis alta de las curvas en la
fig 3. Corrvespondientemente, la cafda de presidn debida a la
bandera es minima.

ndoc

Fig 8. Cinco casos de U vs Re Fig 9. Relacién de ap vs Re pa
ra las pruebas de la -
fig 8
Obsérvese que, por ejemplo, para Re = 45,000, U*= 1.34
con bandera y U*=1.20 con el alambre helicoidal a manera de -
inserto, mientras que las correspondientes caidas de presidn
adimensionalizadas son 1.16 y 3.45 respectivamente. Dado que
se busca maximar U* minimando ap, el inserto tipo bandera es
claramente la mejor opcién de las estudiadas.
Otra aparente ventaja del inserto tipo bandera es que
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su costo de materiales es minimo. Suponiendo que esta técnica

de intensificacién se adoptara en forma masiva, el costo del
inserto seria aproximadamente igual al costo del material con
el que se fabrica. En este caso, el peso del material del in-
serto tipo bandera fue aproximadamente de una vigésima de los
otros tres. Desde luego, falta por determinar la posible fati
ga de ese inserto y su mejor forma de instalaci6n.

6. Algunas caracteristicas de la vibraci6n

Una serie de pruebas preliminares permiti6 encontrar -
que, en el aparato de pruebas de interés aqui, la frecuencia
de las vibraciones era constante y se conservaba en unos 900
cps independientemente del flujo misico y de la temperatura.
La fig 10 indica que la '"naturaleza'" de las vibraciones es
constante con y sin inserto tipo bandera, aunque la presen-
cia del inserto aumenta la amplitud. La aceleracifn mixima -
obtenida, a nimeros de Reynolds mayores a 50,000, como se
presenta en la tabla 1, es del orden de 1.7m/s2, que resulta
en velocidades de oscilacidén y en amplitudes muy reducidas.

a
m/s%) TUBO LISO

tiempo

1 20x10 35

CON INSERTO TIPO BANIERA

1 |

0 A Ao oa s A2
YENONER.N

tiempo

-1 1 - B
Fig 10. Aceleraci6n en la direccién radial del tubo de
prueba, con y sin inserto tipo bandera

Con la definicién dada por, entre otros, Penney y Jef-
ferson /8, para el "nimero de Reynolds vibracional" (Re ), tal que
Re, = v d;/v, donde v es la velocidad media de desplazamiento
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en la direcci6n radial, d; es el didmetro interior del tubo y

v es la viscosidad cinemitica se construye la tabla 1, para -
una prueba tipica. Se puede observar que Rev crece exponen-
cialmente con Re: sin embarro. los valores de U* permanecen

|re

proximadamente constantes, alrededor de 1.35.

Tabla 1. Algunas caracteristicas de la vibracién

a v d

Re (m/s2) (m/s) (m) U#* Rey
51 768 ~ 1.67  2.32x10°°  6.44x10°°  1.38  4.21
49 158 128 1.%g 4.94 v 1.37 3.23
46 235 0.78 1.08 " 3:00. 0 1.37  1.96
41 995 0.392 0.544 " 1.51 1.31  0.987
36 030 0.196 0.272 " 0.756 " 1.29  0.493
27 414 0.098 0.136 " 0 ZTH; 1.34  0.247

En la tabla anterior se incluye el desplazamiento radial
del tubo (d) sujeto a la aceleracidn radial (a).

7. Conclusiones

En el trabajo experimental reportado, realizado en un -
tubo de caracteristicas similares a las de un cambiador de ca
lor convencional, se encuentra que un pequefio inserto, articu
lado en el extremo aguas arriba, produce incrementos conside-
rables en la capacidad de transmisién de calor en régimen tur
bulento (25 000 < Re < 50 000) con un aumento despreciable en
la caida de presién. La conveniencia de este tipo de insertos
es, desde estos puntos de vista, mayor que la de otros inser-
tos mids comunes como las aletas internas y los listones y a-
lambres torcidos helicoidalmente. La intensificacién de la -
transmisién de calor, dada por U*, es aproximadamente constan
te en Re para un inserto de geometria fija, lo que indica que
la prediccién de su funcionamiento para fines de disefio serd
sencilla. Por otro lado, la peﬁueﬁez de las amplitudes en las
oscilaciones permite suponer que el uso del inserto no pondrd
al tubo en peligro de falla por fatiga mecdnica. A las vibra-
ciones corresponde un muy reducido nfimero de Reynolds vibra-
cional, lo que puede indicar que las vibraciones en si no son
un factor importante de los valores de U* alcanzados. La pe-
quefia cantidad de materiales necesaria para hacer el inserto,
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que en este caso fue de 5 milésimas del material del tubo, in
dica la economia del método propuesto.
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SIMILARITY FLOWS BETWEEN A ROTATING AND A STATIONARY DISK

J.H. Buchmann § R.Y. Qassim
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A distribuigao radial de pressao em um fluido contido
entre um disco estacionario coaxial com um disco girando @&
determinado experimentalmente para diferentes distancias ‘eE
tre os discos. Os resultados obtidos demonstram que escoamen
to de escoamento s6 ocorre para pequenos e grandes valores
desta distancia. No primeiro caso, o escoamento longe do dis
co estacionario apresenta-se de acordo com aquele sugerido
por Batchelor, enquanto no segundo caso o fluxo passa a ser
concordante com a hipotese de Stewartson.

The radial distribution of fluid pressure on a station
ary disk coaxial with a rotating disk is determined experi
mentally for various inter-disc spacings. The results show
that similarity flows are only possible for both small and
large values of this distance. In the former case, the flow
faraway from the stationary disk appears to be that sug
gested by Batchelor, while in the latter case,the flow turns
out to be in accordance with the assumption of Stewartson.
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1. Introduction

The flow of an incompressible Newtonian fluid be
tween two coaxial disks, one of which is rotating and the
other stationary, is of interest not only from an applica
tions point of view, but also due to the fact that exact so
lutions of the Navier-Stokes equations can be obtained for
any Reynolds number through the application of the Von Karman
similarity transformation. It is therefore not surprising
that this problem has attracted a lot of attention in the
way of theoretical analysis. An important feature of the the
ory is the multiplicity of solutions at high Reynolds num
bers. In particular, for very large values of the Reynolds
number, two flows have been found possible. In the first,
orginally postulated by Batchelor [1], there is a bourdary lay
er on each disk and the fluid in between rotates at an angu
lar velocity less than that of the rotating disk. In the oth
er flow, first suggested by Stewartson [2]. the fluid be
tween the bourdary layers is in purely axial motion.

2. Theoretical Considerations

Consider the laminar flow of an incompressible New
tonian fluid between two coaxial circular disks of infinite
radius, the disks lying in the planes z = 0 and z = d. Let
the former disk be stationary and let the the latter rotate
with a constant angular speed Q. Assuming azimuthal symmetry,
the Navier-Stokes equations in cylindrical coordinates may
be written in dimensionless form as

& rwy+ L @w=0 (1)
ar 3z
au du ) ap , 9 [au r jL) W azu ) (23
or 9z T ar ar or T azz
u 3_\:[ + W a_y_ + Hy: l v + 1] + 3 7"' (3
3T 9z T ar or T [ A
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The beundarv ceonditions to be satisfied are

=0, U=v=w=20 ’ (5)
Z=1.a=w=0, v =R , (b)
where R = ud” is the Reynolds number of this problem.
Applving the von Karman similarity transformation
u = - . r £V {z), v =7 g (2), w= £ (2} . ()

2

the continuity equations (1) is identically satisfied, and
eliminating the pressure between equations (Z) and (4), we
obtain

e

F AV g -4gg =0 (8)

fg: sHg=EE vl ' ()
with the boundary conditions

£(0) =€ (0) =g (0) =¢ 110)

fly=f () =o0,.g (1) =R {11

It is easy to show that the pressure must be of the from

p =2 rag (2) (12)

-
¥

which for . = 0 reduces to
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From equation (12), we see that C # 0 imples that the
flow between the two disks rotates like a rigid body * as
Batchelor predicted [1]. On the other hand, if C = 0 then we
conclude that the fluid between the disks is in purely axial
flow as suggested by Stewartson [2]. Thus, the radial distri
buition of pressure at the stationary disk serves to Pidi
cate whether the fluid between the two disks is in Batchelor
like or in Stewartson-type flow or is indeed neither.

3. Experimental

Experiments were performed in a..configuration of two
horizontal disks, 11.5 c¢m in diameter, dﬁd bounded 1atera11y
by a stationary cylinder. The distance between the disks was
varied between 0.5 and 40 cm. The lower disk was rotated at
speeds in the range 50 - 190 rps.

Static pressure measurements were made in the sta
tionary disk. The pressure taps were at radial positions be
tween 2.0 and 4.8 cm. Further details of the experimental ar
rangement und program can be found in Ref. [3}.

4, Resuits

For each inter-disk spacing and speed of rotation
of the lower disk, the measured values of pressure were fit
ted as a quadratic function of the radial distance as sug
gested by equation (13). As the fit was not satisfact;ry, a
linear term was added to give the form

p=ag*ta;rtoa, r? (14)

the resulting fit being a great improvement on that without
the linear term. Needless to say, the coefficients ao,al,a?d
a, are functions of d and ©. As seen in Section 3, for the
von Karman similarity transformation to hold, a1=0- A close
examination of our data shows that a; —= 0 for' two cases:
d —» 0, and d — «, Furthermore, in the latter Casehaz—J-&
Typical variation of a; and a, with d are show in Figures 1
and 2 respectively.



3. Cenclusicns

Our results show that for very small inter-disk spac
.25, the fluid between the disks may well be in Batcheler-
~ike flow. This is to be expected, since the influenceof the
cocating disk is large in this case and can cause the fluid
t3 rotate as a rigid body. On the other hard, for very large
inter-disk spacings, the flow between the disks appears to
be Stewartson-type and this also is not surprising as the in
fluence of the rotating disk is then minimal. For intermedin
te inter-disk spacings, similarity flow does not appear pos
»ibhle as ay £ 0.

This trend is not shown by the experimental results
of Nguyen et al [4], notwithstanding the fact that their ro

tational speeds and inter-disk spacings are such that the
Reynolds number lies in the range 0 - 5000, while we have
much higher Reynolds numbers duc to the large inter-disk

spacings we used. Their data are in agreement with Batchelors
prediction in the range 0 < R < 2000. They do not detecct any
Stewartson-type flow. Furthermore, they do not find any 1lin

¢ar term in the radial dJdistance; i - e, a; = 0.

Nguyen et al [4] do not accept the reasoning that
= large inter-disk spacings the flow should be Stewartson-
““¢, because the argument invokes disks of finite radius.,
find this questionuble. In so far as the [low betwecen any
“wo given disks is concerned, the edge effect due to the (i
niteness of the disks is localized near the periphcry[S] aid
hence the fluid away from the discs'periphery 'sees' an infi
uwite disc. Thus, we believe it reasonable to expect Stewartson-

tvpe flow for large values of inter-disk spacing. Similarly.

“atchelor-like flow is te pe expected for small disk separa

inns. As stated azbove, this is borne cut by our data.
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SUMARIO

Analisa-se aqui o problema de condugao de calor em uma
placa plana submetida a uma geracdo interna de calor nido-uni
forme, com uma de suas bordas resfriadas por conveccao, en
quanto parte da borda oposta a esta ¢ submetida a um fluxo
de calor. O restante desta, assim comp as outras duas bor
das, estao perfeitamente isoladas. O problema € resolvido
pelo método de diferengas finitas e os resultados sdao anali
sados em funcao do mdédulo de Biot, parametros geométricos da
placa, a relacao entre geracgao interna e fluxo de calor e o

perfil da distribuicao da geracao interna.

The conductive heat transfer in a rectangular plate
with nonuniform internal heat generation, with one end
convectively cooled and a part of the opposite end subjected
to external heat flux is considered. The remaining part of
this end as well as the other two sides are thermally
insulated. The governing differential equation is solved by
a finite difference scheme. The variation of the thermal
resistance with Biot modulus, the plate geometry, the
internal heat generation parameter and the type of profile

of internal heat generation is discussed.
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1. Introduction

During the thermal design and analysis of satellites,.
when the object is to keep the temperature of the various
electronic components below the maximum operating tempera-
ture, a knowledge of the equivalent thermal resistance of
the mounting plates of electronic banks is essential. Some-
times. the mounting plates may be convectively Cooled by a
‘luid. Here we analyze the problem of a thin rectangular
plate, with a portion of one side in contact with an external
wall, receiving a specific flux, the opposite side being
convectively cooled by a fluid at a constant temperature.
The remaining sides are insulated. It is also assumed that
heat dissipation of the electronic components can he repre-

sented as a nonuniform internal heat generation. The
1

geometry is shown in figure 1.
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Fig. 1. The geometric configuration

Oliveira and Forsiund [1], considered a problem of
similar geometry with constant external heat flux and with
no internal heat generation. Schneider, Yovanovich and Cane
[2], extended the same problem to the case of nonuniform
heat flux, but with no internal heat generation. They
considered three different profiles for the external heat
flux and concluded that the nature of this profile has no
influence on the thermal resistance. Venkataraman, Oliveira
Filho and Cardoso [3] extended this problem to include
constant internal heat generation and ohtained the solution
analytically. 1In this case also, the thermal resistance
was found to be insensitive to the nature of the external
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heat flux profile. The object of this work is to extend the
work of reference [3] to include nonuniform internal heat
generation. The governing differential equation is solved
by a finite difference scheme. The accuracy check is made
by comparing with the exact solution for the case of constant
heat generation [3]. Following this, three different types
of profiles are assumed for the internal heat generation and
their effects on thermal resistance are studied. The last
profile assumed, simulates closely the situation arising in
a satellite. Finally, the results for thermal resistance
are presented graphically as functions of Biot Modulus,
plate geometry, relation of internal heat generation to
external heat flux and the nature of the profile for the

internal heat generation.

2. Formulation

As shown in figure 1, the rectangular plate of widthb,
height ¢ and thermal conductivity k is subjected to external
heat flux per unit time q(x) over the contact width a. The
remaining portion of this side as well as the lateral sides
x = 0 and x = b are insulated. The topside y = ¢ is cooled
convectively by a fluid at constant temperature Ty and with
a constant film coefficient of heat transfer h. The
nonuniform internal heat generation per unit volume, per
unit time in denoted by'qv[x, y). The steady state tempera-
ture T(x, y) inside the plate is governed by the two-
-dimensional Poisson equation:

32T, 82T _ -av(x, y)
ax? ay? k

(n

The boundary conditions are

gou By g gy 2 & diX] (2)
ay k
G g 2 wg (3)
ay
T _ _ _h

3y k



x=0, 0zsy=c, = 0 (5)
D

[ x=5b, 0=y sc, L. « g (6)
ax

Following [2]. we nondimensionalize equation (2) using the
following nondimensional variables:

8 = _5_' n=-L_ &= JLEEI_:_EEE_ (7)
b b Q + Qy
Where £ is the thickness of the plate normal to the cross-

” -section, Q is the total heat flow rate and Q, is the total
internal heat generation rate. Thus

a c (b

Q== q(x)dx, Qy = ¢ qy (x, y) dx dy (8)

¢ 00

Using these nondimensional variables equations (1) to (6)

hecome
2
a8 , a%e _ -av(B,n)b”¢ )
ap? an? Q+ Qy
with the boundary conditions:
' RE 0, BEEEE, s LB hE (10)
an Q + Qy
estsl, 2.=0 (11)
an
. n=a, DeBel, 22 = -Bia(s,a) (12)
¢ ) an
8=0, 0c<nga, =2=0 (13)
3B
g8=1, 0 <nea, 22 =09 (14)
a8
I a c . _ hb . :
! Where ¢ = + T T and Bi = . is the Biot modulus. When

the internal generation qy(&, n) is not a constant, the
solution of equation (9) has to be obtained numerically. At
this stage it is necessary to specify q(8) and qy(f, n). As
mentioned before, the nature of the profile of q(g) has no

influence on the thermal resistance [2, 3] and hence we
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take it as equal to a constant g. For qu(8, n) we consider

the fecllowing three proiiles:

Profile A: qy(8. n) = Gy, 8ull-8) (a~-n) (15}
Profile B: qu(&, n) = qvyu (1 = B) em (16)
Profile C: qy(g, n) = Ay for the region 8y < & ¢ §y

and n; £ n s ng,
= 0 outside this region {17}

The last profile here c¢losely simulates the conditions
arising in satellite thermal analysis, and the zone of heat
generation is taken approximately near the center. We

define an internal heat generation parameter G as

q
G = Qv b (18)
q
; _ Qv . .
Where g, = T ol is the average internal heat generation
.74

rate per unit volume.

The differential ecquation (9) can be written in terms
of the paramecter G for cach of the profiles A, B and C. Thus

for profile A, cquation (9) becomes

92p : 3% . - u}; ) gni(l - B]_£§ - B} (19)
ag? an? R . gale)
1 n
where gA[oc} = J j An(l = B) (a = B) dedn (20)
00
and equation (10) becomes
g By Biw B e gy —om o : (21)
an e +ral

All other houndary conditions remain the same. Similar
expressions can he written for the profiles B and C. The

nondimensional thermal resistance R of the plate is defined as
.kZ(TE_ Tf}
Q+ Qy

where T. is the average contact temperature of the lower

R = (22)

plate given by

= T(a, 0)dp (23)
£ 0
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From equations (7)., (22) and (23). the nondimensional

resistance turns out to be

T
e

R=—" | o(s, 0)de (
P 0

Thus the nondimensional thermal resistance is equal to the

nondimensional average contact temperature,

3. Numerical solution

For the finite difference solution, hy discretizing
the plate as shown in [ligure 2, we obtain the lollowing

difference cquations for profile A.

1] )
*EABF—
o ot
Loy
il —e 1 ————a
¢ e 2 i [ ¢
A
|| I S 1.1
x H ' |
! 1] 1]
] [ [l >
=1 0 il 1.c B

Fig. 2. Discretization of plate

7 e O 8 L W L Ll SR

"
(28)7 (nm}? SV arla)
B _ 25
i, 5 3
4
(ng)?  (am)?
n =0, 0B s e, B gy ™= _An (261
e e +all
i : ey
E B s 1, o 0 ”J.l (271
= N ¢ 3 = 0. i i) 2
n o, 0z g s 1, e].l‘ln P "l,l'I”[I Bi An) (28)
= = f 0
B 0, D sns o, 8, ] L] s
B =1, 0snga. 8 : = g o
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Where ng and n, are the number of divisions corresponding to

i and j respectively. This system of linear algebraic
equations are solved by the method of residues by starting
with the initial guess of

G Vi i L S~ S

Ll e + al 2 1 +aG e+ aG  Bi 2

e e e AR

(a + ——) (31)
1 +_(:G Bi

 —

which represents the temperature distribution for the one

dimensional case in the n direction, such that

- . h -

lim  gat _, o lim  4qubecl
a0 Q b + 0 Q

q + =« Qy + =

4. Results and discussions

For the calculation of the thermal resistance and the
temperature, a maximum residual of 10°2 was used, after
testing that witﬁ this residue, the maximum error turns out
to be 5% when compared with the analytical solution of [3].
for the case of constant heat generation. The maximum error
occurs for a = 0.2 and G = 1.0, (figure 3), for most of the

other cases the error is around 0.1%

R
4 ——— ANALYTICAL SOLUTION
2.0} —— NUMERICAL SOLUTION

o ,o 1 1 L A >
0.l0 0.20 040 060 080 10g

Fig. 3. Comparison between numerical and analytical solution i
for a = 0.2, G = 1.0.
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The isotherms are plotted for the case of the profile
C in figures 4 and 5, where the area of the heat generation
and its location is shown to scale. The thermal resistance
for the profiles A, B and C are plotted against ¢ for
G =0.01, 1.0 and 50.0 for various a and Bi in figures 6, 7
and 8.

7

VK ' 10 0.9 \ 08
A

A b

Z / ;

b/

i

NN XN N Y X NN N MY il 7777

AR

Fig. 4. Isotherms for profile C for a«a=0.2, Bi = 1.0,G=50.

"

R R R NN RN NN NN

Fig. 5. Isotherms for profile C for a=0.2, Bi=1.0,0=50.0
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R

106.0 *<¢=0.05 Bi=00I

6=0.01 Profile A

103.0

1000
106.0k

Profile B

103.0

100.0
106.0
G6=0.01 Profile C

pl =0.4 1“ =0.0

=05 7,:005
1030 P2 T2

6=50.0

100.0 s ;
0.40 060 08B0 l0€

0.0 0?20

Fig. 6. Thermal resistance for a« = 0.05, Bi = 0.01

For the profile A, the thermual resistance as well as
the temperature distribution does not show any significant
change in its behaviour (figures 6, 7 and 8) when compared
with the case of constant heat generation [37]. This is
because of the small variation of the q, profile at the
contact region. For the profile B, the thermal resistance
values are higher than those for constant generation [3].
This is because of the concentration of the internal heat

generation near the contact edge, thereby causing a higher
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temperature and hence the increased resistance. For the
profile C, the thermal resistance increase becomes
significant for large values G, and values of ¢ and a for
which the zone of heat generation is near the contact
surface. This can be visualized by the isotherms for o« =0.2
and 2.0 (figures 4 and 5). For o« = 2.0, the region of heat
generation is relatively far from the contact region and

R
1r e<=0,20 Bi= 1.0

Profile A

3;0[

3.0
I Profile B

3.0

Protile C
B;=0.40 M =0.10

B,=0.60 M,=0.30

20

Fig. 7. Thermal resistance for o = 0.2, Bi = 1.0
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hence for moderate values of (G, the contact surface tempera-

ture remains approximately constant. Thus the thermal
resistance remains constant with €. For a = 0.2, the region
of heat generation (0.4 < & ¢ 0.5) is close to the contact
surface. Thus for G = 50 there is a considerable increasc

in resistance for ¢ in the range of 0.4 to 0.6,

R4
et= 20 Bi=30.0

30 Profile A

6=1.0

1.0

30k Profile B
2.0 G=0.01
G=1.0
e 6=50.0
l‘O 1 1 1 L I -
3ok Profile C

B,=0.30 m,=0.40
B2=0.50 12=0.50

2.0f
6=10
_—.—-—-'._._—-—_——
1.0 6=50.9
010 0.20 040 060 0.80 1.0,

Fig. 8. Thermal resistance for . -

A
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Thus the behaviour of the thermal resistance is

directly dependant on the type of profile used, thus
necessitating specific analysis for cach case. However for
the three cases analyzed here, the influence of some of the
parameters is similar to the case of constant heat
generation:

- The resistance decreases with increase of G.

- The maximum value of resistance occurs for minimum

value of a, £, G and Bi.

- Tor small values of a (of the order of 107?) and
whatever value of G, the thermal resistance tends to
the value a + L when e tends to 1.

Bi
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SUMARID
Construiu-se agui um sensor de temperatura para arames
em movimento, atraues da técnica dos pares termo-elétricos.0
Sensor, Furmado ﬁnr polias termo-elétricas, detecta através
de contacto direto a temperatura do arame.
Uma aferigdo estdtica e dinamica mostra que o sistema & vid
vel, considerando um pequeno erro devido ao atrito do sistg

ma em movimento.

SUMMARY

In this lecation was builded a dynamic sensor for tem
perature for moving wires through the termoelectric pair
technic. This sensor, composed by termoelectric wheels,
sense through the direct contact the wire temperature. A
static and dynamic comparation show that our system is
practicable in consider a small error due the system motion

attrition
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1. Introdugdo

A medic3o de temperatura de pegas em movimento pode
as vezes ser bastante dificil, principalmente guando a pe-
¢a é pequena e a velocidade é relativamente grande.

F o caso, por exemplo, de um arame ao ser trafilado
ou de uma tira de metal durante a laminagio.

Quando a pega dinamica é de metal, e ao longa dela
se tem um gradiente térmico, a medigac de temperatura nem
sempre pode ser feita pelo processo de irradiagao infra-
vermelha.

Deve-se entdo recorrer ao contacto direto que, para
pegas estdticas, pode ser feito atravéds de um par termo-
elétrico.

Com o movimento da pega o problema se complica, dan
do assim a presente construgao do sensor dinamico de tem-
peratura.

2. Limitacoes construtivas

Considerando as dimensoes minimas da pega em movi =
mento gque, para um arame é um milimetro de didmetro e a
velocidade méxima da ordem de 15 metros por segundo, tem-
se as seguintes diretrizes de projeto:
a) A massa do sensor deve ser suficientemente pequena pa-
ra ndo retirar calor aprecidvel da pega;
b) A formagao geométrica do sensor deve ser rotativa, pa-
ra permitir o contacto direto, em movimento;
c) As dimensBes geométricas do sensor devem ser suficien=-
temente pequenas para conservar a inércia de rotagdo a mi
nima possivel, para evitar o escorregamento entre o sen -
sor e a pega.

A temperatura limite foi fixada em 300° C, sendo a3
sim possivel a utilizagao dos materiais especificos de
pares termo-elétricos de NiCr e Ni.

3. Construcao do Sensor

Adotou-~se como principio construtive o funcionamen=-
to de um alicate, onde cada mordente é formado por um ei-
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xo tendo na sua extremidade uma polia conforme figura (1).

~ transdutor rotativo

1 - polias termo-elétricas
2
B
4

- acoplamento

- bucha elédstica - contacto elétrico

mancal de rolamento molas

- carcagas

[T T v TS B = VR &1
1

-~ articulagio

fig. 1 = Sensor dinamico de temperatura.

Para obedecer as limitagbDes construtivas fixou-se o
diametro das polias termo-elétricas em 20 mm. As polias fo
ram obtidas através da estampagemn de material termo-elétri
co, Ni ou NiCr. dando o aspecto geométrico de dois pratos
opostos, de espessura da ordem de 0,2 mm, rebitados entre
5i com dois discos de teflon servindo de apoio lateral.

Estas polias sao entaoc montadas sobre os eixos atra-
vés de buchas de borracha silicone, para isolar eletricamen
te a polia do eixo e amortecer oscilagoes durante a medigao.

Optou~-se pelo teflon e a borracha silicone, por causa
da estabilidade térmica destes até 300°C.

Um fio isolado condutor, rebitado =m :zada polia, do



248

mesmo material termoc-elétrico, atravessa o eixo oco até o
transdutor rotativo. (2)

0 transdutor rotativo, da firma "Vibrometer", com-
poem-se de um recipiente fechado contendo mercdrio, por on
de passa um eixo montado sobre rolamentos e retentores.

Assim o sinal elétrico, captado nas polias termo-elg
tricas, passa pelo eixo ao mercdrio e dai ao recipiente
isolada elétricamente da carcaga para os contactos estacig
nérios.

As duas polias com os respectivos eixos e carcagas
s3o articulados entre si, formando um alicate de pressao.

Tado este conjunto nao passa da dimens3o de um alica
te normal e & suspenso por uma dupla articulagao no seu
centro de gravidade, para permitir um apoio sobre a pega a
ser medida, sem interferir na movimentagao do arame.

Deve-se observar que este protdtipo é o resultado de
indmeras construgoes mal sucedidas.

4, Circuito de medig3o

Para medir somente a tensZ@o termo-elétrica por efei-
to "Seebeck", optou-se por um sistema de detengao de ten-
sao livre de corrente elétrica.

Consegue-se isto através de um amplificador operacig
nal com uma impedancia de entrada praticamente infinita.

Por conveniéncia de disponibilidade, optou-se pelo
amplificador operacional da firma "Burr Brown", modelo
1506. (3)

0 reqgistro do sinal pode entao ser registrado em gual
quer instrumento de medida, no entanto preferiu-se agui o
registrador por feixe luminoso da firma "Hewelt Pakard".

5. Afericao do sensaor

Como a solda guente do par termo-elétrico é somante
por contacto através de um tereceiro elemento intermedid-
rio, cuja temperatura se deseja determinar, demonstrou- se
aqui que, a medig3o estédtica do sistema & exata.

Para tanto montou-se um par termo-elétrico de Nic =
NiCr,cuja solda quente era formado por um terceiro elemento
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¢e ligagao resistiveo de Mega-0hm.

Merqulhando-se esta solda gquente num banho de dleo
isolante aquecido e aferindo-se a tensao termo-elétrica
com auxilio de um termometro de mercdrio de aferigao,
obtem-se uma curva de temperatura em fungao da tensao
igual a de um par termo-slétrico cléssico.

Portanto demonstra-se assim gue a solda guente do
par termo-elétrico pade perfeitamente ser substituido pe-
lo contacto, inclusive por um terceiro elemento.

No entanto tem-se gue admitir que a temperatura nos
dais contactos, Ni com o elemento intermedidric e este com
o NiCr, seja igual.

Esta aferigao, no entanto, é estdtica e como nossc
problema é dinamico, deve-se ainda aferir o sensor termo-
elétrico em movimento.

Para tanto montou=-se o seguinte equipamento, vide

(), (&
T & T+

Sensor dinamico de temperatura

- Detector de tensdo eletrica

1
2
J - Condutor eletrico
4 - Anel de arame

F

ig. 2 Dispositivo de aferigas dinamico
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Um anel de arame gira com velocidade constante entor
no de duas polias gue servem, ao mesmo tempo, de contacto
elétrico para aquecer o anel de arame pela corrente elétri
ca continua, aplicada nos coletores montados sobre os reg
pectivos eixos.

Através da medigao da corrente circulante e da ten-
sao, existente num determinadao trecho de anel de arame,con
segue-se calcular a energia elétrica de aquecimento.

Com uma cutra aferigdo, num calorimetro da temperaty
ra do arame em fungao da resistencia ohmica obtem-se ele -
mentos suficientes para o cdlculo da temperatura da arame
em fungao da energia elétrica de aguecimentao.

Consegue-se assim aferir dinamicamente as polias ter
mo-eletricas em fungao da velocidade do arame em movimento.

No entanto, deve-se ainda considear o calor de condy
gao das polias termo-elétrica frias em relagao ao arame
aquecido. Apds vérias tentativas optou-se pelo processo de
aguecimento das polias com ar quente.

Uma temperatura muito alta das polias em relagao ao
arame provoca uma influencia contaria na medigao, isto §&,
as polias tendsm a aguecer o arame. Portanto, recorreu-se
a seguinte técnica de aferig@o:

Aguece-se com ar quente as polias termo-eletricas pa
radas, isto &, ao lado do arame em movimento e apds coloca
se as mesmas sobre o arame em movimento.

Aparece assim, no registro, uma temperatura estédtica
e apds uma temperatura dinamica. Se estas temperaturas fo-
ram iguais, tem-se assim a ausencia de condugdo de calor
entre polias e arame.

Esta técnica € por tentativa, mas, com um pouco de
prédtica consegue-se bons resultados, pois, uma pequana di=-
ferenga de temperatura, da ordem de 10% nao influi muito
na medigao desejada.

Com a colocacao das polias termo-slétricas sobre [a]
arame em movimento, aparece ainda um fenomeno transitério
de atrito que naturalmente deve ser rejeitado na afericg3o.

Alids, este atrito sempre existe e é de dificil de-
terminagao.
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Avaliando-se as diversas medigoes térmicas em fungao
da velocidade do arame tem-se o grafico da figura 3, onde
se pode observar a influencia de atrito médio, avaliado em

acréscimo de temperatura.

& .*‘)\rﬁ (°c})

+ Tempo Transitorio t=1s
o " " t=3s

[\
(4]}

|
w5 ¥

DIFERENGA DE TEMPERATURA DEVIDA AG ATRITO

e + 40 1o
0 25 5 75 10 25
VELOCIDADE DO ARAME v(m/s)

Figura 3 - Influéncia do atrito médio das polias ter-
mo-elétricas em fungac da velocidade tan-
gencial.
Tendo zomo base que a temperatura do arame a lOm/s §é
de 2002C a influéncia de atrito médio n3o passa de 5%.

Observe-se ainda que a solda fria nao influe neste
sistema de medigao pelo fato da medigac ser praticamente
instantanea.

6. Conclusao

0 sensor dinamico de temperatura por contato direto é
realmente de dificil aferigao, no entanto, com dedicagao
consegue-se demonstrar que as influéncias na medigaoc podem
serem contornadas.

0 sensor em si é formado por um conjunto de pegas de
mecanica fina, como por exemplo o mancal do rolamento do ei
xa do transdutor rotativo gque tem 2mm de furo.

Observe-se gue, guanto menor o diametro do eixo menor
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o atrito, devido a inercia das massas girantes.

Na construcao das polias termoelétricas tomou-se [s]
cuidado de utilizar o minimo de material de Ni-NiCr, cons =
truindo estas de chapa fina estampada e reforgadas lateral-
mente com um Atimo isolante fermico comoo teflon. Conside=
rando a suspensao eldsticas, a centragem do conjunto rebi=-
tado e a inércia do sistema com os resultadas de pequena in
fluéncia do atrito, chega-se & conclusfo gue o sensor dinéa-
mico de temperatura corresponde perfeitamente & uma pesqui-
sa de mecanica fina.
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SUMARIO
A eslrutura do campo de flutuacoes de temperatura € analisada, pa
ra o caso de escoamentr turbulento no interior de dutos de segac circu
lar, » descrite atraves ce wodelos axisimeétricos, usando escalas de com
priment. intearais . determinada: cxperimentalmente  ver fica-<e Jue o 55

guls de axisimetria gais anegg

s vz esla estrutura € mator  Jdo  que
aquele corrvespondente oo wempe o *lutuscoe. ae velocidade U modelo axi
simetricc obtide ¢ iplicade pera cxamnar @ validade da teoria de difusi
vidade turbuienta, com turbilhoe:. nau esfericos, de lyidesiey e Silver.

UMMARY
The fluctuating temperature +1eld c<tructure is studied for the
case of ~urbulent oircular crpe flow xpermentaliy aetermined integral
Tenatn =caies are useo 1n modelin: tnes clructure in terms of axisymme-

trec vorms 1L %5 founa that the appropriate angle of axisymmetry is lar
ger than the one for modeling the jarge <cale velocity structure. The
axisymmetric mode! is then used tc examine the validity and the predic-
tion capability ot the Tyldeslev ¢nd Silver's non-sphericai eddy dif-
fusivity theory.

o
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1. Introducao

Transferencia de calor em escoamentos no interior de dutos, em re
gime turbulento, & de primordial interesse em muitos problemas de enge
nharia.

Entretanto, devido @ natureza aleatdria das grandezas fisicas (ve
locidade, temperatura, pressao etc.) que descrevem o processo de trans
porte turbulento de calor, este so pode ser analisado em termos estatis
ticos. E praticamente impossivel obter-se uma solugdo analitica explici
ta para descrever os campos de flutuagoes de velocidade, temperatura ou
pressao. Todas as teorias de turbulencia conhecidas sao construidas ba
seadas nas propriedades estatisticas destas grandezas aleatorias.

Um tratamento usualmente dado ao fenomeno de turbuléncia baseia-se
no conceito ae difusividade turbulenta. Os modelos derivados deste con
ceito, embora aparentemente muito simplificadores, sao extremamente
Uteis em muitas aplicagoes praticas. MNa maioria destes modelos, |1], as
difusividades turbulentas sao determinadas a partir da consideracao de
turbilhoes esféricos, que reguerem, para a sua especificacac, o0 conheci
mento de apenas uma escala de comprimento, 0O modelo de difusividade tur
bulenta proposto, inicialmente, por Tyldesley e Silver, [2], e desenvol
vido posteriormente, com mais detalhes, por Tyldesley, [3], utiliza a
consideragao de turbilhoes com outras formas que ndo a esférica. Portan
to, este modelo requer, pelo menos, uma representacao com 2 parametros
desses turbilhoes.

Assim sendo os objetivos principais deste trabalho sao a obtengao
de uma descrigao da estrutura do campo de flutuagoes de temperatura,
atraves de formas axisimétricas, usando escalas de comprimento integrais
determinadas experimentalmente, [4], e a utilizacdo desta representacao
bi-parametrica, em uma analise da teoria de difusividade turbulenta, com
turbithoes nao esfericos, de Tyldesley e Silver.

2. Modelos axisimeétricos para representacao de correlacoes de flu-
tuagoes de temperatura
A representacao de correlagoes de flutuagoes de velocidade em dois

pontos, atraves de modelos axisimetricos, foi examinada por Goldstein e
Rosenbaum, [5], Weber, [6], e Cintra e Jones, [7]. Para o caso de
flutuacoes de uma grandeza escalar, como e a temperatura, nao existe uma
teoria especifica para calcular funcoes de correiacao. Foi decidido, en
tao, neste trabalho, aplicar as flutuacoes de temperatura, o mesmo forma
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Tismo axisimétrico empregado para o caso de flutuagoes de velocidade. Os
sistemas de coordenadas utilizados sao os indicados na Fig. 1.

77

Fig. 1.

Sistemas de coordenadas de separagao: {xl. xz) 2 (RL. .3

@ = angulo de axisimetria %y

Sistema de coordenadas de posicao: (x, y)

)

?

gixo de axisimetria

Duas possiveis representacoes axisimetricas sao, entao, analisadas,

a saber:
Modelo 1
Reg(Eys 6) = )L' -
exp
Modelo II
Rttﬁﬁl, £2) = 1-
exp

(1)

(2)
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onde
Rtt{gl, 52) = funcao de correlagao entre flutuacoes de temperatura em 2
pontos de escoamento (P e P'), separados por um vetor
£= (€, €,) .
EI, E = componentes de vetor separagac £, segundo 05 eixos gl e gz do
sistema de coordenadas de separacao axisimetrico.
parametros livres

=
3
i

Estes dois modelos permitem que a fungao de correlagao assuma valo
res negativos, dependendo da diregdo e da magnitude do vetor de separa
G3o. Se os turbilhdes (=regioes de alta correlacao) de temperatura sao
mais ou menos alinhados com a diregao do escoamento, isto significa gque
correlacoes negativas podem ocorrer segundo uma direcao paralela a do es
coamento no modelo I, e segundo uma direcao normal a do escoamento no mo.
delo II. Valores negativos, mas muito pequenos em modulo, para a funcao
de correlacao de flutuagoes de temperatura em 2 pontos, separados em uma
direcao normal aquela do escoamento, foram detetados experimentalmente e
citados por alguns pesquisadores, [8].

De modo a utilizar as escalas de comprimento, determinadas experi
mentalmente, [4], para calcular os parametros m e m , (1) e (2) sao in
tegradas ao longo dos eixos xl e xz. do sistema de coordenadas de separa
¢do. Resultam, entao, as relagoes:

Modelo I
(1)
(—-——%)—) cos?y - (—-a‘%—j sinZg
”‘1\{ \ b (3)
D M TRE
‘ A cos?y - tt 5in?g
B4 _[TETA
tt
Modelo II
L(1) ¥
(—J%)— cos2y - (TLj sinZg
" ¥ Ltt ()
mz} L(l)
B¢ i tt com
(_-Aﬁl—j COS“d > 5in<g
Ltt
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com
2
Ap = T-2% |y . g 2 (5)
2 cos?4
e w
By = 1- CRLL S 1 - exp |- & (6)
2 sing J
e onde L£%) = escala de comprimento, para flutuacoes de temperatu
ra, longitudinal, isto e, sequndo a direcac X5
2 Lii’ = escala de comprimento, para flutuagcoes de temperatu

ra, transversal, isto &, segundo a direcao x,.

Da observacao da forma de (3) e (4) conclue-se que naoc € qualquer
valer do angulo de axisimetria 3 gue pode ser usado com um determinado
par de valores para as escalas de comorimento L(l) e Lgi}. Para 1lus
trar este ponto a Fig. 2 mostra, para Li;JILii) igual a 1,61, a dependen
cia angular de (3) e (4).

Uma avaliacao da ordem de grandeza do angulo de axisinetria, a
partir de valores da funcao de correlacao, medidos experimentalmente, [4],
e, entao, obtida, supondo validas, para os perfis de isocorrelacao de
flutuacoes de temperatura (isto e: Rtt(xl, 12} = constante), as igualda
des decorrentes da hipotese de Taylor, apresentadas por Sabot e Comte-
-Bellot, [9], e uma representacao por elipses.

A Fig. 3 ilustra o resultado deste procedimento, para y/R igual
a 0,5, e mostra que 252 & um valor do angulo de axisimetria que pode ser
usado para representar a funcao de correlacao Rtt(xl‘ x2) neste ponto.

Com este valor verifica-se, pela Fig. 2, que o modelo I & inacei
tavel, neste caso. Ao contrario, o modelo [1, alem de ser concistente
com a constatacao experimental, [8}, de correlacoes negativas, admite,
tambem, o valor 25° como angulo de axisimetria. 0s perfis de isocorrela
cao para flutuacao de temperatura, calculados, entao, com (4), (5)e (6),
e tomando ¢ igual a 250, sao mostrados na Fig. 4, juntamente com aqueles
apresentados em [7], para o caso de flutuacoes de velocidade - componente
longitudinal, e que foram obtidos com um angulo de axisimetria de 10°.

3. Utilizagao de Representacao Axisimetrica na Avaliacao de Difusi
vidade Térmica Turbulenta.
Seguindo a notacao usada por Tyldesley, [3], tem-se, para a difusi
vidade térmica turbulenta, correspondente aos grandes turbilhoes de tem
peratura, a relagao:
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Fig. 2. Dependencia angular da relacao de parametros, nos modelos
(1) (2} _
I ell, com Ltt /Ltt = 1,61
05 T T T T T T
32,1°
i =
—
0 1 1 1
0 0, 02 03 04 05 06 07

X, /R

Fig. 3. Representacao por elipses de perfis de isocorrelagao para
flutuacoes de temperatura - Rtt(x , X ) = const.
@ = valores medidos experimentalmente, [4], y/R = 0,5



e e ———

{

X, /R

Fig. 4. Perfis de isocorrelacao, para flutuacoes de temperatura,

calculados com o modelo 11

..... idem, para flutuacoes de velocidade (componente lon

gitudinai) apresentados em [7].

o ai? -+ +2
2kl + 81 [ Pry NR

fpoT o T137 +
C + W

o

3Pr2 N2 + 27 (1 + 3 Pr)
com [ -

Pr (1 + 3 Pr)(2N; +81)

e onde

gy = difusividade termica turbulenta

a = difusividade térmica molecular

h; = numero de Reynuldse dos grandes turbilhoes

E; = numero de Reynolds inicial

Pr = numern de Prandt] molecular

y = fater 42 distergac inicial

Y = Tator de distorgas para interacoes de troca de calor
grandes turtithoes

(7)

(8)

entre
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¢; = fator de distorcao para interacoes de troca de quantidade de
movimento, na diregao y (normal a do escoamento), entre gran
des turbilhoes
Para verificar o efeito dos fatores de distorgao, no comportamento
da difusividade termica turbulenta, ao longo do raio do tubo, pode-se
normalizar (7) com relacao a y/R iqual a 0,5. Resulta, entao:

+, 4
H _ o '[C + (v /wy)] (y/R = 0,5)
eg(y/R = 0,5)  ¥'(y/R = 0,5) C+ (4/8)

(9)

Para Pr > 1 Tyldesley, [3], demonstrou que wN; afeta muito pouco
o valor da difusividade. Pode-se, portanto, para a maioria dos fluidos
(excegdo: metais liguidos) tomar C como sendo uma constante que nao va
ria com a posicao considerada.

A determinacao dos fatores de distorcio ¢ e ¢+ €, entao, efetua
da, aproximando os "grandes" turbilhoes por esferoides de revolugcao pro
latos, e utilizando relacoes a/b, [10], onde a & o diametro maior do tur
bilhao, e b, o diametro menor.

As difusividades calculadas, entao, com (8) e (9), sdo apresenta
das na Fig. 5. Nesta figura verifica-se, para y/R < 0,5, que o modelo de
Tyldesley e Silver apresenta melhor concordancia, com os resultados expe
rimentais de Sage, [11], do que o modelo de turbilhoes "esfericos", pro
posto por Kudva, [1]. J3 na regido central do escoamento, contrariamente
ao de Kudva, o modelo de Tyldesley e Silver preve uma difusividade térmi
ca aproximadamente constante, resultado este, entretanto, que coincide
plenamente com o comportamento previsto pelo modelo de Eckelman-Hanratty,
[12], e pela simulagao numérica de Grotzbach, [13].

4. Conclusoes

As principais conclusoes que sao tiradas dos modelos analisados pa
ra descrever, tanto o campo de correlagoes de flutuagoes de temperatura,
como a dependéncia radial da difusividade térmica turbulenta, sao:

a) correlacoes de flutuacoes de temperatura, entre 2 pontos separados se
gundo uma direcac transversal a do escoamento, podem ser usadas para
estimar forma e dimensoes das regioes de isocorrelagao em um escoamen
to turbulento no interior de um tubo.

b) o melhor valor para o angulo de axisimetria, que represente, atraves
de um modelo axisimétrico de 2 parametros, o campo de correlagoes de
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Fig. 5. Variacao radial da difusividade térmica turbulenta

flutuacoes de temperatura, @ maior do que aquele mais adequado para
representar correlacoes de flutuagoes de velocidade-componente longi-
tudinal (25° no primeiro caso, e 10° neste Gltimo).

¢} nc modelo de difusividade térmicas turbulentas, desenvelvido por
Tyldesley e Silver, [?], a partir de turbilhoes "nao-esféricos”, os
fatores de distorcao respondem, praticamente, por toda a variagic da
difusividade, ao longo da direcao radial.

Deve-se ressalvar, finalmente, que nos modelos analisados esta im
plicita a consideracao de igualdade entre a escala de comprimento segun
do 0 eixo x,, isto e, a diregao normal ao plano formado pelos eixos x, e
X,, € a escala de comprimento segundo o eixo x?. Esta consideragao
(LEZ} = Lii)), entretanto, nao tem, até o presente, uma confirmagao expe

rimental.
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SUMARLO

As equagoes de Nuvier-otokes e conservagao Jdia energia
cinftica turbuienta saw aplicadas ae  esc¢oamento  turbulento
incompressivel, completamente desenvolvido no intcrior de tu
ho ¢ vesolvidas numericamente por um método de diferencas fi
nitas. Deatre os resultades ohtidos, as distribuicoes de ve-
locidade e de tensdo turhulenta apresentam um comportamento
satisfatdorio, para os diversos nameros de Keynolds, A distri
buicdo de encrgia cinética turbulenta apresenta algumas dis-

crepancias quando comparada com os valores experimentais.

SUMMARY

The Navier-Stokes and the turbulent kinetic energy
equations for the incompressible, turbulent and fully
developed pipe flow, were solved by a finite difference
procedure. The distributions of the mean velocity,turbulent
shear stress and turbulent kinetic energy were obtained at
different Reynolds numbers. Those numerical results were
compared with experimental data and the agreement was good

in whole cross section of the flow.
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1. Introdugdo

0 escoamento turbulento € um escoamento de grande com-
plexidade pelo seu cardter randémico. Apresenta flutuagoes
aleatorias de velocidade e de pressdo, com sérias dificulda-
des de solugao.

Reynolds sugeriu que este movimento aleatdrio fosse de
composto em uma parcela média e uma parcela flutuante. Com
isto, novas incognitas surgem devido a ndo linearidade das e
quagoes. Na equacgao de Navier-Stokes surge o termo  ''tensao
turbulenta de Reynolds", cujas componentes sao médias de du-
plas correlagdes entre componentes das flutuagdes de veloci-
dade.

A indeterminagao surgida pode ser resolvida com o wuso
de hipdteses de fechamento ou modelos, que sdo relagbes mate
maticas entre certas incognitas, tornando o problema determi
nado.

Neste sentido, Boussinesq introduziu o conceitode 'vis
cosidade turbulenta"; Prandtl propds a hipdtese do 'compri-
mento de mistura'; Von Karman, por sua vez, introduziu a cha
mada "hipOtese de similaridade”.

Com o advento das modernas miquinas de computagdo, ini
meros trabalhos surgiram; novas equagoes foram criadas a par
tir da equacdo de Navier-Stokes e novos modelos foram testa-
dos.

0 presente trabalho consiste em mais uma contribuigao

a solugdo do escoamento turbulento. Refere-se ao escoamento
turbulento incompressivel, completamente desenvolvido, no in
terior de um tubo de paredes lisas. Duas equagdes o integram:
equagdo de Navier-Stokes, na diregao axial do escoamento e
da conservagao da energia cinética turbulenta.

Os modelos utilizados sao adaptados de Beckwith e
Bushnell [1] e ainda com uma escala de turbuléncia apresenta

; 1
da por Konstantinov [4].

2. Equacionamento do Problema:

As equagdes do problema sao obtidas a partir das equa-
¢oes da continuidade e de Navier-Stokes na forma vetorial.
Depois sao expressas em coordenadas cilindricas de componen-

tes (r,8,z), com as simplificagdes correspondentes. As hipo-
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teses de fechamento sao introduzidas, com o processo subse-

quente de adimensionalizagdo, resultando em:

onde

n

equagao da Navier-Stokes, diregdo z:

av
dn '

1 z [H(R,) &8 R 1]
= N R 8 +
¢.‘.Re q q.

(1)

equagao da conservagido da energia cinética turbulen-
ta:

. C, a*Q

siain AV 1 d dQs b

vivz B 2 8 g * =0 2
dn 1-1 dn [ieiny dn” g*2 (2)

¢ a coordenada radial na forma adimensional:

8L 5 (3)

n = =
R R

sendo R o raio interno do tubo. V € a componente da velocida

de media na direcdo z, na forma adimensional:

~VYVZ

sendo

netica

vr, v?

& TR "FZ
v v /\ITJ:lX (4)
¢ a componente da tensdo turbulenta de Reynolds:
-vyiyZ
vz =T - 2 MR B Ry & (5)
Wt 42Re 9 dn

u* a velocidade de fricgao. Q representa a cnergia ci
turbulenta:

y - *2
Q= (v e OVl s VB2 W (6)

e v® sido as flutuagoes de velocidade nas diregoes r,

5 e z e a barra denota valor médio. A fungio H(Rq), Ferreira
f2], & dada por:

R
H(Rq) = — para 0 <

Rq E R

Rq

=

< 0,75 (7.a)
q()

[=]
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R R R
H(Ry) = —R—‘l " (;;J - 0,75)% para {].?Sci_ﬂcl.zs (7.b)
a, a, a,
Rq
H(Ry = 1 para 1,25 < s A (7.¢)
qO

sendo Rq uma constante igual a 110 e R, o nimero de Rey-

q
o A
nolds da turbulencia local, definido por:

Ry = ¢ Re 2* Q272 (8)

L* € uma escala de turbulencia que segundo Konstantinov [4],
pode ser calculada por:

%% = /R = 0,37 - 0,24(1-n)% - 0,13(1-m* (9)
e a fungao a* dada por:

a* = 2 [1 + H(K Ry) B K R;]/Re (10)

a’ q)

Surgem ainda no processo de adimensionalizagdo os nime
ros:

e

Re = 2R V© /v (11)
max

¢ = u/VE_ (12)

e as constantes K = 0,4 e B = 0,2 , introduzidas com os mo-
delos.

As seguintes condigOes de contorno sao usadas:
a) para n=0 (na parede): V = VYVZ =Q =0 ;

s . dg _ dv _ 7: &
b) para n=1 (no centro): an T VYV 0

3. Tratamento Numérico

As equagOes (1) e (2) sao resolvidas por um  processo
numérico de diferengas finitas. Na resolugdo tambem sdo in-
cluidas as equagdes (5), (7), (8), (9) e (10). Para isto, es
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tas equagoes sao discretizadas. 0Os pontos da  discretizagao
correspondem a uma grade de espagamentos variaveis, que au-
mentam no sentido parede-centro do tubo. Deste modo, maiores
informagdes sao obtidas junto & parede, que e o local onde
ocorrem os maiores gradientes das varidveis velocidade média
tensdo turbulenta ¢ cnergia cinética turbulenta.

Como as equugdes estio na forms implicita, sdo resolvi
das simultaneamente através de um processo iterativo. Sdo in
troduzidos perfiz inicials aproximados, calculando-se novos
valores das varidveis, que realimentaric o processo iterati-

vo até que a convergencia seja atingida,

4, Resultados Ohtidos

Virios pasametros Jo wzcoamento sdo calculados e cons-
tituem os resultados finais.

A distribui¢ao universal de velocidade (v+) seria 0
primeiro resultado e é representada na figura 1, para Ré-=
5 x 10°. A distribuigino escolhida como padrao de comparagio
consta da distribuigao na forma implicita desenvolvida por
Spalding e apresentada por White [8].

] /J,( _—
|18 Y D Y I 1 O
Re = 5x10°
@ = 00354

~=-=- Distribuipdo Cokulado
—— Distribuicho de SPALDING

=
I 2345 10" 2 345 102 2345 10* 2 345 10ty

Fig. 1. Distribuicao universal

de velocidade.
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Proximo a parede verifica-se a melhor concordancia. A-
fastando-se desta, ocorrem pequenos desvios na subcamada de
transi¢do e depois na camada de turbuléncia completa, Vale
lembrar que a equag¢do de Spalding nio & uma equagdo exata e
que a distribuigao de velocidade foi calculada da parede pa-
ra o centro, partindo da condigdo de velocidade nula na pare
de.

A distribuigdo da tensao turbulenta de Reynolds esta
representada na figura 2, para Re = § x 105, Esta & compara-
da com a distribuigdo ajustada aos valores experimentais ob-
tidos por Laufer [5]. Antes de tudo, sabe-se que a soma da
tensao viscosa com a tensdo turbulenta decresce linearmente

desde 1, na parede até um valor nulo no centro do tubo.

0,8 Re = 5x10°

# =0,0345

-== Distribuigdo Calculada
“'3 06 / - —— Dados de LAUFER
e

ll
0,2 - " -
°’| -] il i i\
i
% 8 0z 03 04 05 06 o7 08 O3, mi0

Fig. 2. Distribuigdo de tensao turbulenta.

A tensdo turbulenta calculada possui bom comportamento
para a regiao afastada da parede, com alguns desvios para
pontos junto da parede. Nota-se que em grande parte do raio
do tubo a tensdo viscosa & desprezivel, em comparagao com a
tensao turbulenta. A situag3o inversa ocorre na subcamada
viscosa, onde os efeitos viscosos sdo predominantes. Nesta

subcamada a tensao turbulenta decresce até o valor nulo jun-
to a parede.
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0

(o]

8]

0,06

3, Distribuicao de energia cinética turbulenta
para virios numcros de Reynolds.

sua vez, a distribuigao de energia cinetica turbu-

lenta & apresentada na [igura 3 para vdrios nameros de Rey-
nolds e na figura 4 para Re = § x 105, quando € comparada

com os valores experimentais ohtidos por Laufer [5].

Na figura 3 observa-se que com o aumento do nimero de

Reynolds,

o ponto de mixima energia cinética turhulenta a-

proxima-se da parede. Neste caso a subcamada viscosa tem a

sua espessura reduzida, levando consigo a regido de transi-

¢io e a regifio de turbulencia completa se expande.

10 20 30 40 50 60 70 80 90  ¥*

80
a

7,0
6,0
5,0
40

30

QTS FH e Da—
Re = 5x10
@ =0,0354

-=- Distribuicde Calculodo
— Dodos de LAUFER

si 5 _,ﬂ__.F.1

40 e e

o ol 02 03 04 05 06 07 08 09 10yR

Fig. 4. Distribuigdo de¢ energia

cincética turbulenta.
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Na figura 4 observa-se o comportamento da distribuigio

calculada em face dos valores experimentais. Verifica-se que
para a regiao da parede nao existe uma concordancia perfeita
com os valores experimentais. Varios testes foram realizados
variando-se inclusive o valor das constantes a fim de melho-
rar este comportamento. Este procedimento alterava sensivel-
mente a distribuigio da velocidade média. O melhor valor da
constante (; ocorreu em torno de 4,4, usado posteriormente,
sendo as demais constantes mantidas com os seus valores ini-
ciais. .

5. Conclusdes

Os resultados encontrados quando comparados com os va-
lores experimentais de Laufer [5], sdo tidos como bons; Nico
lau [6].

Com boa precisao foram determinados os perfis de velo-
cidade e de tensdo turbulenta. Para a energia cinética turbu
lenta ocorrem desvios nas regiodes proximas a parede.Esta dis
tribuigao nao muito perfeita afeta os termos de dissipacao e
de difusdo da equagdo da energia cinética turbulenta.

Acredita-se que uma melhoria do comportamento do mode-
lo seja possivel, principalmente com um estudo mais detalha-
do sobre o valor das constantes. Tamhém novas fungoes podem
ser introduzidas, como foi o caso da escala de turbulencia

apresentada por Konstantinov [4].

REFERENCIAS

[1] Beckwith, I.E.; Bushnell, D.M., Calculation of Mean and
Fluctuating Properties of the Incompressible Turbulent
Boundary Layer. AFORS - [FP - Stanford Conference, 1968.

[2] Ferreira, W.C.S., Modelo Matemdtico para a Solugdo da Ca
mada Limite Turbulenta sobre Superficies Curvas. Disser-
tagao de Mestrado pela Universidade Federal de Santa Ca-

tarina, dez/78.

[3] Hinze, J.0., Turbulence. 2. ed. McGraw-Hill, 1975.



(6]

(7]

(8]

271

Konstantinov, S.V., Calculation of the Main
Characteristics of a Turbulent Stream of Incompressible
Fluid in a Pipe. Fluid Dynamics. New York and London,
12(5)., sep/oct 1977.

Laufer, J., The Structure of Turbulence in Fully
Developed Pipe Flow. N.A.C.A., report 1174, 1954,

Nicolau, V.P., Modelo Matemdtico para o Cdlculo de Escoa
mento Turbulento Interno. Dissertagio de Mestrado pela

Universidade Federal de Santa Catarina, jul/80.

Schlichting, ll., Boundary Layer Theory. 6. ed. McGraw-
Hill, 1968,

White, F.M,, Viscous Fluid Flow. McGraw-Hill, 1974,



273
ANAIS PROCEEDINGS

COBEM 81

VI CONGRESSO BRASILEIRO DE >3
ENGENHARIA MECANICA (l‘li
RIO DE JANEIRO, 15 — 18 de dezembro de 1981
TRABALHO
ek N° A-27 P.p. 273 - 285 PUC/R

ADVANCES IN TRIPLE HOT-WIRE THCHNIQUE
FOR MEASUREMENTS OF TURBULENCE STRUCTURE

Mauricio N. Frota
Departamento de Engenharia Mecdnica
Pontificia Universidade Catdlica, RJ.
Rio de Janeiro, R.J., 20000, Brasil

Robert J. Moffat
Mechanical Engineering Department
Stanford University
Stanford, California 94305, USA

.
Sumario

Un sistema para medicao dos componentes da velocidade instantdnea,
utilizando anemometria de miltiplos fios quentes, foi desenvolvido.
Estruturas de turbuléncia, mesmo nos casos de altas flutuacces (304 da
média), podem ser medidas no tempo rteal, evitando-se a ambigiiidade
resultante do “time-averaging approach”.__ Os compunentes da velocidade
média ¢ a tensao cizalhante turbulenta, u'v', podem ser obtidas com uma
precisao de ®1.4% e +3%, respectivamente, desde que o vetor velocidade
instantinea escteja contido num cone de interferéncia de +20°. Esta alta
precisao obtida deve-se ao desenvolvimento de uma nova técnica que
compensa as  pequenas, porem crfticas, diferengas de resposta dos
multiplos anembmetros.

Abstract

A triple hot-wire system has been developed which measures the
instantaneous values of the velocity components. The desired turbulence
rarameter can be calculated without introducing the time-averaging
mbiguities, even for high turbulence levels. It has recently been

smonstrated that either the mean velocity or the turbulent shear
stress, u'v', «can be measured within 1.4% and 3%, so long as the
velocity vector lies within 20° of the probe axis. This high overall
system accuracy was obtained by means of an adjustment technique
developed which uses the overheat controls of each channel to compensate
for small, but critical, channel-to-channel differences in response.
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1. Introduction

Documentation of the turbulence in three-dimensional flow fields
of high turbulence intensity 1is difficult and time-consuming using
single and double hot wires based on conventional time-averaging tech-

niques.

The usual technique requires alignment of the probe with the flow
direction. Mean velocities and components of the Reynolds stress tensor
are then deduced from the solution of a set of simultaneous equations
based upon measurements of the time-averaged outputs (mean and mean
square of the fluctuating signals), corresponding to each of several
consecutive positions of the wire (or from simultaneous reading of two
or more wires).

Ambiguities arise, however, in this approach when the flow direc=-
tion is unknown and/or the turbulence is large. These ambiguities
result from the fact that the hot wire responds to all three components
of the wvelocity relative to the wire. Jorgensen's [l] effective

velocity decomposition can be used to illustrate the nature of this

problem.
2 2 2.2 v
= + +
Ueff X le k2£2 (1)
In Eq. (1), p T and Z are the instantaneous flow wvelocity

components in the wire coordinate system x', y', 2' as defined in Fig.
1, where k; and k; are the directional semsitivity coefficients of the

wires. The slant angle ¢ and the roll angle a are defined in Fig. l.

( 1ab.coord.
system )

(wire-coord.
system)

Fig. l. Wire (x',y',z') and laboratory (x,y,z) coordinate systems.

Equation (1) can be written in terms of the. velocity components U,

V, and W, in the laboratory coordinate system (x,y,z), as follows:
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Uigr = n\(Uz) + B(Vz) + C(Nz) + D{UV) + E(VW) + F(Uw)  (2)
where
A = (.'miz b+ k? sinz &

B = (sln2 b+ k% cusz ¢)uns a+ k sin2 o

2
2
2
2

c = (sin2 ¢+ kz {0\ ¢Jsiu o+ k cusz .1 (3)

D = (1 - kf)ein 2¢ cos a

m
"

]
= (siu2 o+ k% nosz b - k;) sin 2a

F = = (1 - kT)sIn 2¢ sin a

The instantanecus welocity components in Eq. (2) are often written as
the sum of a mean and a fluctuating part (e.g., U = U+ u', ete.). With
these descriptions used, a very complicated equation results. If the
flow has a strongly preferred direction and also low fluctuations (i.e.,
:r,;;, u', v', and w' at least one order of magnitude smaller than TI),
Eq. (2) can be brought to a theoretically solvable form by a Taylor's

series expansion:

Uee ™ —2-';_-— [(‘AU +OC 4 YY)+ (UTV + KV + FUW)

+ (é‘\u'z + By'T + Cw"} + (Du'v' + Bv'w' + Fu'w')J+ 0(3) (4)

2 o s oo pacus
wi o= Lifaa? & 2 -—+1~"£l"-—+a;w£+ 4aF ¥+ 2or W wt
eff 44 — — — =2

U U U U

2 - e P S—

+(1}2+~fmz“r L‘%+¢.au§+ 206 ¥+ ape )v'z
U U U U U

-2 - e = et

. (FZ+ 2 +ac? v 2mr L4 dor ¥t ogop B ) w'
T U U U U

¥ ¢ il N u Vii
(M\D + aBD~2—+ 2EF5 +(8AB + 2D ):+(~‘4AE + 2DF)= +(2DE + 4BF)—; )
u i u v

—h o =,
+(M\F + 2% + 4CHL +(4aE + 20F)Y +(8AC + 267 W4 (2eF + acn)—)u v

[ ] U U
ks W 1..r
+(2DF + QBE-_—Z— + ﬁcs—z + (znl.-_+£.ﬂp)- + (&CUH.L.F)—+ (85C+2 7
i] u

+ 0(3)
(5)
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The resulting equations are quite still complicated. However, in
two-dimensional flows the probe can be aligned with the known
flow direction, v =-ﬁ = 0 and :T;T = viw =0, Under these assump-

tions, Eq. (5) reduces to the simplified rotatable slant-wire equations:

U= JAU+ 0(2) (6)
eff (
2 2 D2 2 F2 2
: =cAu'TF— v+ — g+ Dutv + 0(3) . 7
Yeft " 4A " wy & L
One measures U and u'2 in each of four different pesitions, thus
eff eff

obtaining eight equations to solve for these eight unknowns (A, D, F, U,
u'z s v'z, u‘z, and u'v').

The time-averaging approach can be avoided, however, if three
wires are simultaneously placed in the flow; three analog electrical
signals proportional to the instantaneous velocity components can then

be formed in real time [2].

2, The Triple-Wire Probe

Let us assume a single probe having three independent, mutually
orthogonal wires as shown in Figure 2 such that, in wire coordiante, the
velocity component X for one wire is the Y component and Z velocity

component for the other two wires:

2 X
uejffl = &2 k24 ¥R ekl g
2 2.2, 2.2,
Ueﬁz K5,% + K v+ 7 (8)
2 B O TR
Ue££3 = xta k2t el oz

Fig. 2. The orthogonal triple hot-wire probe. Wire (x",y',z') and
laboratory (x,y,z) coordinate systems.
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The elfective velocities, Ueff" in Eq. {(B) are known from the
calibration of the wires, the probe 11'-.:0rneLry, and known values of the
oo 0ho= 1,25 ) = 1,2,3) sensicivicy coefticients, based upon previous
experiments. Therefore, bv me;m-s of a special signai-prevessing circuitc
lite a fourth-order polynemial, curve-titting Linecarizer, one can write

he convenient relatiousnip:

. 5 : . rio= 1 % a0
Uere, Ay bk, G = LAY

fquation (8) van be solved tor the three anknowns as follows:

l.”;l 2 ”:.!‘l i .q

ll Ky I (A + B L3

‘ v = [k, x4, 1 (A, + u:zag)’:l 9
53 2 2 . s
s 1 Kyy Kyl Ay + 8,107

o -~ - =)

Hawving these iagtantancous velocity components (X,Y,2) in the wire
coordinate system (x',y',2"), tiw instantancous velocity components U,

¥y, W in the laboratory coordinate system (x,v,2) can lemcdiately be

sulved=—It is jusL a maller of o transtermation of coordinates.

- [— ”
ioleos w0 =sin wf ]! 1) 1) F3/3
i hE

vi=l o 1 0 B cos a sin -6 /b
i

i i T i -3/

L.JJ Lbln w4 cos wf f0 sin a  cos 1272

ln this equation w and e are the piceh and rotl angles, as detined io

Fige 2o The roll angle a, however, is taken to be zero when wire #3 is

in the x-y plaue, with its lunger prong at the smallest y vilue,

The Three-Dimensional Turbulent Flow Amalveer is a  high-speed
analog device designed Lo solve Eqgs. (9) and (18}, 1ts output is three
signals, each linearly related to one of the Lhree Instancaneous
velocity components in laboratory coordinates.  The desired turbulence
correlations are calculated by means of a Peost-Processor Unit. The use
of high-speed analog devices scems to be rhe most attractive way of
handling the problem, in spite of the trend toward digital data acquisi-
tion. As Meffat, Yavozkurt, and Crawrord |2] pointed out, the computa-
tions replaced by the analop system would require a sampling rate of 150
khz to follow 10 khz wvariations on each wire. Steady computation would
require 30 algebraic operations per data bit, or about 4.5 x 108

caleulations per second, still beyond the capability of reasonably sized



278

computers. (Even it burst mode and buffer type computations were used,

large storage would be required.)

3. Calibration of the Triple-Wire System

The triple-wire system was calibrated in a lew-turbulence, free
jet. The anemometer adjustments and linearizer settings were estab—
lished, and the system then installed in a two-dimensional flow channel
whose flow properties are well known. The shear stress in this channel
can pe determined trom pressure drop measurements in the test section,
and are known to be linearly distributed across the channel. There
#xists a large body ol data concerning the distribution of the other
turbulence quantities across the channel. These data serve as the
baseline set for those quantities for which no fundamental reference
exists. This channel provided the reference flow field, against which

the pertormance of the system was judged.

An impoertant rfeature of complex probes is the ahilitvy to operate
in high fluctuating 3= turbulent flows of unknown tlow direction. The
data in Figs. J and - provide the basis for the qualitication ot the
triple hot=wire prube [or measurements of mean gquantibtes and turbulence
components 1n flows ot unknown flow direction. Figure & compares rhe
measured U-component ot mear velocity with Pitot-probe data, corrected
for shear displacement and turbunience ellectls. The rriple-wire probe
was intentionally misaligned with the tlow .up v 20 degrees) to demon—
strate its accuracy uander those conditions. The *riple-wire results

agree with the pitot=prube results betrer than i,

e v ' I 12 3 [} L]
| i I' 1 i ! T 1
¥ ” oAy y : e W o - o
T : ¢ wWlT %
l | ' v ' -
i % - w fae - ¥ W W
R 'f ot P . I ,|n| L] - ‘w0
o ] w o Is * P | ~ P e |
Hey  em0n | i A wmrm
oe b M vy emmes  d t h f . g
4 GENE m - I ! .
A t 1 "
0a » . \ e i
" i
‘ i | Myw
T tram doydn
nez | »F=Pitot | ne Hed
- - ! LA S ]
pere I RO R . (OO L - I ! R [P SPRIPS S,
" n L] (L] i L) 15
MEAN VELOCITY COMPONENTS [ ¥ & % (m/) TURRULENCE KINKTIC ENERGY & SHFAR STRESS
Tt (mtat)
Fig. 3. Effect ot pitch on mean Tig. 4. Effect of pitch on
velocities at = 90 .| measurements of ~u'v'

and qz
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Also shown are the apparent wvalues of V and W (which are, in fact,
zero). The error, expressed as a fraction of U, is on the order of 1%
for V and 10% for W which corresponds to an apparent misalignment of 6°,

in the x-z plane.

Figure 4 shows the turbulent shear stress, ‘W, and the
turbulent kinetic ecnergy, qz, again for several pitch angles. The shear
stress is accurately measured, within 3%, everywhere within the data.
There are no absolute references for the turbulent kinetic energy, but
measurements of the -_\]Tv_"-,_/qz correlation agrees within better than IZ
with the expected 0.14 value corresponding to the log region of a 2D-
turbulent boundary layer. The effect of pitch is seen to be relatively

small, on the order of & 123,

Based on the ahove data, the triple-wire system is capable of
identifying the mean wvelocity, shear stress, and turbulence kinetic
energy within acceptable levels so long as the instantaneous wvelocity

vector remains within © 20 degrees of the axis of the probe.

The performance shown in Figures 3 and 4 represents an improvement
over the performance reported for this equipment in prior studies. The
spurfous V and W components have been teduced by about a factor of two

from the values reported by Moffat, Yavuzkurt, and Crawford [2].

Several possibilities were considered in the search for the cause
of the spurious velocity signals: interactions between the probe and
the flow, Ffaults in the probe geometry, Iinappropriate values of the
voefficients ky and k, in the directional matrix, defects in the elec-

tronic processing, and secondary flows in the reference chaunel.

The hypothesis of probe disturbance of the flow as a possible
source of spurious Voand W signals was eliminated based upon the results
of pitch displacements tests and flow viswalization tests conducted in
the 2-dimensional channel and in the free jet facility [3,4]. The
triple-wire probe was positioned in the jet so that only the prongs were
in the high velocity jet, not the probe stem. The probe output was
measured as a function of piteh angle, and compared to the outputs
observed in the 2-D channel, where the entire probe was in the [low.
there were no significant differences. This finding was substantiated
by smoke-wire flow visualization tests, which marked the streamlines

approaching the probe. No significant disturbance was found.
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The three wires of the triaxial probe cannot be identical, because
of manufacturing and probe alignment tolerances. Due to these small
differences, and differences in their respective bridge circuits, the
three calibrations will almost always be different. As shown in Fig. 7,
wire #2 reads (bridge output) 9% higher than wire #1 when the bridge
settings were kept the same for all three channels. By properly adjust—
ing the overheat ratio control on wire #2, its calibration can be
shifted until it matches the other twe. The recommended procedure is to
bring two wires to congruence with the wire nearest the “average cali-
bration”. Subsequent processing and calibration steps are much easier
if the three bridge outputs are matched instead of being allowed to
remain different by such small amounts. Of particular importance is the
fact that all three linearizers can be adjusted to the same settings.

A

r.|||-.-1|—vr|]|||;I-v--|-.v—‘|-.-v|v—“
» WikE @1 (OWR ¥
M) = Wik §2 (OHH JV
. + WIRE 3 ou >E'-
¥
W WIRE g2 (e ¥
¥
. 1 o
V.. e ]
i
e
- — 5 AG
e Triow = 21.4°C
[ " Wy ¥ .
'
P T N EPUPUE ES B S
A4 b t ] 1.5 i 4

HETRGE BT B VAL

Figure 7. Adjusting to match wires.

There is another type of compensation which can be achieved using
overheat control: compensation for temperature drift in the rtest
tunnel. During the course of testing, the temperature of the stream may
change, which will alter the calibration of the hot-wire system. The
error due to a 2.0°F temperature change is on the order of 2.1%Z at an
approach velocity of L11.0 m/s, for an overheat ratio of l.7. Adjustment
of the overheat ratio allows data to be taken in a pgas stream at a
temperature T) based on a calibration at T,, where (TL = Tz) is as large
as 10°C. ‘The procedure is simple. The output of each bridge is set to
its desired value based on a measurement of local velocity, using the

"hot resistance control” so that the bridge output is the same at T, as
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it was at T at that velocity. Once the hot resistance has been so
adjusted the hot wire behaves as though it had been calibrated at Ty
Calibrations performed at T, and T, would be indistinguishable from one
another when properly compensated. Experience has shown that, with
carefully constructed probes, matching the calibration of a set of three
wires at one point ("matching point™) assures a match over the entire
calibration curve. These two aspects of overheat—adjustment are shown
in Figures 7 and 8.

CALIBRATION BF A TRIPIF-WIRF PRORF
e e M R o et A ek e T A g
CALIRRATION AT T-287 *C f/‘
14 |- + wire §1 (OHR=1.714} ry

x wire 42 (OHR-1.700) o
i # wire #3 (0HR=1507) i/“(

5 CALIBRATION AT T-26 6 °C /
0 wire §1 (OHR=1714) /
1wl o owire g1 (OHR-1 70:2) Py =

=alid lines refer to wire §1

an/aT) - 0.213 {M/S) /70
ARAHT) 0008 { V) /e

|
t x
i L4
gl s e 0w L sancac | e 5
AR EAL ¢ A g e 2.3
REINGE UTPUT § (el 1

Figure 8. Adjusting to compensate for a temperature change.

Of particular importance are Cwo comments:

® the calibration for all three wires can be described by a single
line over the entire range when each wire is running at a different
overheat ratio and at the same temperature (see data at T = 28.7°C);

L] the calibration of a particular wire at a temperature Ty, is
congruent with the calibration of the same wire at temperature TZ' 1¥
the hot resistance is properly adjusted (see data at T = 26.6°C).
Matching of the bridge outputs can be accomplished by small changes in
the hot resistances of two bridges. (Typically, one would keep the
"middle calibration" and adjust the other two, to minimize the differ-
ences in overheat ratio from wire to wire.) Assume that the calibration
of wire #1 at a temperature T, is chosen to be the calibration to be
matched by the other two wires and that the bridges' output (volts) are
Ey, E;, and E3 for wires #1, #2, and #3, respectively, when the probe is
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w4 flow of approach velocity Ul and temperature Tl' The hot

ERN TR T
resistance decaoe controls on bridges 2 and o are cvhen adjusted uneid
the outputs of these bridges' also read k,, rather than E, and E,.
(hute that the contrels adjustments are done around a “matching point™
—= a peoint having coordinates Ey, Uy, T;. The choice of this matching
point is quite arbitrary, although a middie calibration point is recom=
mended). AU thiz stage, all three bridpes are properly compensated for
use at temperature T). Lf, however, the temperature drifts to a new
value Ty, the bridge output values will no longer be E, (volt), even
though the approach velocity measured with a pitot tube might still ke
Ly Hot wire anemometers are extremely sensitive to temperature
changes, while pitot=tube measurements are not significantly affected
by small temperature difterences. Again, by adjustment of the hot
resistance controls, all three bhridges can be forced to put ocut Ey
volts, despite the Fact that the temperature has drifted to Ty. At this
stage, the channels will be ready again for data to be taken at T, based
o oa T calibration. Uswvally one keeps the same electronic setup unless
an error of 1% in U (triple wire relarive to pitor—tube measurements) is
detected.  Figure 9 shows 15 calibrations for 3 different wires exposed

at different temperatures: all collapse in a single curve. This figure

o shows that the roll angle o does not aftect the calibration.

This procedure leads to a “Universal Calibration™ for all the

three wires, which can cunveniently be used for a wide range of tempera-

ture.
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Fig. 9. Calibration performed at different temperatures.



Conclusions

The high overall system accuracy obtained on measurements of mean
velocity and turbulence components with the triple-wire system is attri-
buted, in part, to the new adjustment technique reported here. The
ad justment technique, which has been qualified, also speeds up data
taking and compensates for changes in temperature level (= l0°C) over a
range of velocities of at least 35% of the mean. The data presented
here represent the best performance achieved to date using a commercial

triple hot-wire probe.

The present system can measure U within 2% so long as the
instantaneous velocity wvector lies within + 30° of the probe axis.
Spurious V and W signals of 2% and 10% of U remain for a 20° misalign-
ment, and are attributed to the Ffact that the measuring volume of the
DISA 55P91 probe is large compared with the wvelocity gradient in the

test tunnel.

The accuracy of the triple wire is a function of roll angle, and

pitch angle.

So far as the combined effect of roll and pitch is concerned, a =
90° is clearly the best overall roll choice for turbulence measure-

ments. For all the roll angles investigated, the wall-proximity effect

lowers the triaxial wu'v' measurements.

The remaining problems associated with the triple-wire processor,
as gquoted from previous experimenters [2] seem to be fully understood:
the spurious signal generated in the ? and E channels do not reflect
probe blockage in the yawed positions and/or inaccuracies in the wire-
directional sensitivity coefficients. In the absence of a velocity
gradient, the spurious signals have been removed almost completely due
to improvements in the technique devised, which reflects the simplified
operating procedures minimizing scatter in the linearizers' signals,
perhaps caused by small temperature drifting and/or mismatching of the
three channels. The remaining spurious signals present in the shear
region have been minimized and reflect the fact that each wire of the
probe placed at different locations “sees” a different velocity vector
which is not the true velocity at the assigned measuring point [5]. A

scheme to correct for this effect is presently being developed.
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SUMARLO

Neste trabalho sio apresentados diversos tipos de sis-
temas de coordenadas empregados na solu¢io, por mctodos numé
ricos,de problemas de fendmenos de trunsporte. Quatro destes,
por serem considerados os mails represcentativos, sio analisa-
dos em maior profundidade. Sio também fcitas consideragoes -
sobre as vantagens do emprego de um "sistema de coordenadas
natural™. Finalmente, as principais caracteristicas dos m5tg
dos analisados sdo comparadas e alguns criterios de selegio

de sistemas de coordenadas sao sugeridos.

SUMMARY

This review presents several types of systems of coor-
dinates used in the solution, by numerical methods, of trans
port phenomena problems. The four considered more representa
tive are presented in detail. The advantapes of the use of
a "natural coordinate svstem'" are also shown. Finally the
main characteristics of the methods considered are compared

and criteria for selection are suggested.



1. Introdugdo

A escolha de uma malha adequada & de fundamental impor
tdncia na solugdo de problemas de fendmenos de transporte. A
pesar deste fato isto nem sempre ocorre, muitas vezes por -
ignordncia e outras nor ser considerada de importancia secun
diria adota-se a malha "mais simples" existente. Isto se -
justifica, parcialmente, tendo em vista a influéncia dos mé-
todos analiticos, ou seja os sistemas de coordenadas usados
eram geralmente do tipo cartesiano ortogonal, cilindrico ou
polar, gerando malhas que nem sempre eram as mais adequadas
para o problema a ser resolvido. Com isto aumentam-se os er-
ros e o0 tempo de.processamento, tornando, eventualmente, in-
vidvel até a obtencdo da solugio.

Neste trabalho sao abordados os métodos de obtencdo de
malhas de Amsden et al|7|, Thompson et aliil6|, Godounov et
alii|2| e Pope|l]|. A selecdo destes quatro métodos foi basea
da principalmente em dois critérios, ou seja, todos adotam -
um "sistema de coordenadas natural™ e todos permitem resolver
uma vasta gama de problemas de fendmenos de transporte. Ao -
final do trabalho sdo apresentadas algumas conclusdes quanto
aos méritos relativos dos métodos.

2. Métode de Geracido das Malhas

0s métodos de geracdo de malhas foram originados das -
mais diferentes maneiras, sempre procurando satisfazer proble
mas especificos, com caracteristicas peculiares, de modo a -
proporcionar:
- melhor representagdo do escoamento no interior do fluido em
escoamento, minimizando a difusdc numérica.
- melhor representacio do escoamento junto a fronteiras soli
das irregulares onde se observa acentuados gradientes de pre
priedades dinamicas e térmicas.
2.1 - Método das deformagdes sucessivas da malha
Amsden et al|7| utilizando um equacionamente lagrange-
euleriano do escoamento estabeleceram um método relativamen-
te simples de geragdo de malha. Segundo este métode cada pon
to de uma malha original, escolhida de maneira adequada, vai
se deslocando de forma conveniente, até que as linhas ccorde
. nadas escolhidas atinjam a forma prefixada. A forma prefixa
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da podera ser especificada em conformidade com um conterno -
s6lido,uma linha de corrente principal e representativa do -
escoamento ou uma extremidade livre de um jato.

0 calcule da malha desejada & obtido através da movimen
tagdo dos vértices da malha original em uma sequéncia de pe-
quenos deslocamentos ou iteragdes até as posigbes finais pre
viamente estabelecidas. A operagdo sera considerada completa
da quando todos os pontos do dominio discreto, em analise,a-
presentarem deslocamentos menores que uma grandeza pré-fixa-
da ¢, sende o dominio, neste caso, dito relaxado. Os vérties
mais importantes sdo aqueles que devem atender as formas com
plexas do problema enquanto que os demais vértices devem a-
companhar suavemente o deslocamento da geometria principal -
do escoamento, Ha necessidade de uma anidlise prévia do pro -
blema para definir a escolha da melhor alternativa de defor-
magac da malha.

Muitas vezes durante a geragdo da malha ocorre o cruza
mento de linhas coordenadas, acarretando a degeneragao do -
sistema, ou seja um mesmo ponto do dominio bidimensional € i
dentificado pelo cruzamento de quatro linhas coordenadas. Es
sa ocorréncia pode ser evitada através dos recursos abaixo:
a) faz-se a deformacdo da malha sempre para fora.

b} faz-se diferentes ponderacées dos deslocamentos dos verti
ces em cada uma das direcoes.

Como exemplo ilustrativo do método toma-se a regido a-
presentada na figuré la.

0 problema de geragdo da malha estarda completado quan-
do os vértices da figura la se apresentarem dispostos de tal

modo que formem o semi circule da figura 1b.

tal (b)
Figura 1-({a) Malha de 20 x 10 para inicio da geracgao;
(b) Semi-circulo formado pelo processo iterativo;
Ref. |7].
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No exemplo apresentado nas figura la e 1b a deformagao
da malha retangular original se processo conforme:

x + B(x, - X) (1)

*nove™

Ynowo™ ¥ 't By, =:y) (2)
para os pontos da fronteira, onde:
B =8l (x-x)% (y-y)?-r?

X, € ¥, - coordenadas do centro do semi-circulo
- raio do semi-circulo
- coeficiente que tem por finalidade restringir a magnitu

de dos deslocamentos de x e y, com vistas a evitar o -

cruzamento das linhas coordenadas,
Os pontos situados na fronteira superior e na décima primei-
ra coluna nao se deformaram, na presente geracao. Os demais
pontos internos foram deslocados de acordo com:

: B
(X337 nove™ s (X015 *%501 o1 5 o1 i1 41 * Xi-1j1?
X5 g j-l* X, j~l+ Xi4 j-l) (3)
( )] = 1( + + + +
Yijlnove ¢t Yis13" Yierysr T Vije1t Yie1j T Yi-1j-a
*Yi-15-1% Yij-1* Yie1 j-1) (%

A malha da figura 1b foi obtida a partir da mostrada -

$ ap6s 291 iteragdes.Pa

na figura la para By = 0,01 e £ = 10"
ra este valor de B as variagoes em cada iteragdo nao ultra-
passam 6x/10, O nimero de iteracoes se reduz para 75 quando
B, situa-se na faixa 0,10 - 0,92, cresce rapidamente para -
By > 0,92 e 0 problema de geragao nunca relaxa para Bg = L =

Quando hd o risco de cruzamento de linhas coordenadas,

as ponderagdes dos deslocamentos adquirema forma:

= 0,4(y.

Y i

ij j*1+yij-l)+ G’I(Yi*1j+ Yi—lj} (5)
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A equagdo (5) pondera a dependencia do deslocamento do ponto
y em 80% com relagao a y em 20% com relagao a x.

2.2 Metodo da malha ajustada ao contorno irregular

Thompson et alii|6|apresentam um método de geragao de
malha baseado na resolucgio de um sistema de equagles elipti-
cas da forma

£ ¥

wxc ¥ B ™ L 844 ) (6)

nXX * n)")'

il
=
—
ol
5

e

(7)

onde n e £ sdo coordenadas curvilineas quaisquer. O método
foi utilizado em escoamentos externos, resclvendo-se o siste
ma eliptico por método iterativo, com sobre-relaxacio suces-
siva Uma coordenada curvilinea constante qualquer & estabe-
lecida sobre o contorno irregular interno e outra sobre o -
contorno externo do problema. As demais coordenadas variam -
monotonicamente sobre o mesmo dominio. A concentracdc das 1i
nhas coordenadas pode ser ajustada através de parimetros nas
equagbes diferenciais parciais,

0 método elimina do problema as coordenadas fisicas as
custas da adiglo das equagdes elipticas (6) e (7). Como se
deseja fazer todos os cdlculos no dominio retangular trans -
formado toma-se:

o L
o X TR * W J7Ux P(E, M)+ x Qg n) | (8)
s YEE-ZBy£n+ TY"]TI = -JI YCP[F”T!}" Yn Q(g, n]l (‘J]
onde a = (x  + y_} T = (x,; + yz]
n £ £
RS by Ey ey iR X B Xy B

0 sistema de equagoes (8) e (9), eliptico quase linear
para funcgdes x(£,n) e y(£,n) no plano transformado € conside
ravelmente mais complexo que o sistema de equagoes (6) e (7),
mas, as condigoes de contorno saoc especificadas em retas e -
as coordenadas no plano transformado sao uniformes.
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Como exemplo ilustrativo do método, considera-se o es-
coamento ao longo de uma placa plana semi-infinita. A trans-
formagdo do campo fisico para o transformado esta indicada -
esquematicamente na figura 2. O sistema coordenado foi gera-
do a partir da solugao do sistema de equagdes (8) e (9).

rd r S e e s r g o > A i

Campo fisico Campo transformado
Figura 2 - Placa semi-infinita - Relagao entre os campos fi-

sico e transformado, Ref.|!6].

0 sistema de coordenadas converge para a borda de ata-
que e apresenta a condigdo de contorno superior em forma cur
va e a uma distancia equivalente ao dobro da espessura da ca
mada limite de Blasius. Essa forma proveca a concentragac -
das coordenadas a medida que o numero de Reynolds aumenta. A

figura 3 apresenta a malha gerada com as condigoes do exemplo.

IR EEEANY
ITTTTTITVTTY

IS HENEHEERE

Figura 3 - semi-infinita - Malha gerada.

2.3 - Método das transformagoes conforme ou quase-con-
forme.
Godunov et alii|2| apresentam trés métodos de geragdo
de malhas, sendo o primeiro similar ao apresentado no item 2.2
deste trabalho. O segundo metodo e baseado em aplicagdo de
trans formagdo conforme e quase conforme e o terceiro método
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€de geragdo de malhas aproximadamente ortogonais.

0 método que aplica transformacdes conforme se origina
do interesse de represenatar o dominio de calculo sochre um
quadrado unitdrio I: {0 < £ < 1, 0 < n < 1 } descrito pelas
fungoes x(£,n) ¢ y{&£,n).A busca das fungoes x(£,n) ¢ y(E£,nle
de parimetro £ se converte num problema variacional de mini-
mizagao do funcional.

2 2 i 2 2
J’Inlﬂ'{xi ¥ }'E}' -;—{X” % YT] J!d F» d n [IDJ

o =

As coordenadas © ¢ n identificam os pontos do campo -
transformado e as coordenadas x ¢ y identificam os pontes do

campo IIsico. As funcoes x({

£,n) e y(f,n) estubelecem, na -
trunsformagio conforme, uma correspondéncia entre os pentos
da fronteira do dominio fisico ¢ os pontos situados nos la-
dos do quadrado D.

Tomando umua translormagio quase conforme, o funcional

da equagdo (10) toma a forma:
FLR ) 3 B
Baa et Ve)m2nyp (XX vy gy (xy 4y 0)

r m
PPNt A ] S |Ed|'l
JI]J /———-—--—‘{\ E
11 822 7 Bp2 (1)

B |-

onde 8112 815 © £55 sdo o0s parametros métricos funcoes de I,
ne L. Na transformagao quase-conforme tem-se:
2 2 ? ) 2 2
dx™ + dy® = €11 d g7 + 215 dfdn + 829 dn (12)
A figura 4 apresenta uma malha gerada através de uma -
classe de transformagio quuase-conforme.

0 método de obtenciio de malhas aproximadamente ortogo-

nais esta baseado, conforme|2|, na escolha do valor de % pa-

ra cada ponto, durante a minimizagido do funcional da equacgao
(10).

2.4 - Método de ohtengio de malhas ortogonais.

Pope |1| apresenta um método de determinacdo das coor-

denadas cartesianas dos nds de uma malha ortogonal. Determi-




Figura 4 - Malha gerada através da minimizacgd3o do funcional
da equagao (11) e a métrica das equacoes (12),
Ref.|2].

na-se as intersecgoes das linhas coordenadas para uma dada
condigdo de contorno especificada apos a escolha das mesmas

em cada dire¢do. S3o reselvidas equagdes de Laplace do tipo:

32x 32X 32% a2x.
i»faz ;=n §+32 §=r} (13)
3 xl el x5 £l Xl 3 X5
onde h2
a—_ -
hl

h, e h,- fatores de preporcionalidade

Xy € X,- coordenadas curvilineas ortogonais

x| e Ez- coordenadas cartesianas ortogonais

As equagoes (13) sdo resolvidas, para um valor fixo de
az, através de esquema de cinco pontos. A equacao de diferen
gas finitas @ resolvida iterativamente linha por linha e apds
cada iteragaoc sdo ajustadas as condigbes de contorno e o va-
lor de a. A figura 5 apresenta a malha obtida com a solugdo -
das equagoes (13).

5. Conclusoes.

0 quadro 1 abaixo apresenta um resumo das principais ca
racteristicas dos quatro metodos analisados. Ndo se pode des-
tacar nenhum deles como melhor, podendo, pelo menos potencial
mente,adotar qualquer um deles para um particular problema.




Figura 5 - Malha ortogonal,

Entretanto algumas conclusdes adicionais podem ser tirada,

sejam:

Ref.

1.

ou

a) 0s métodos aqui analisados procuram gerar a malha atraves

de um sistema de coordenadas natural.

Este se caracteriza

por ter as coordenadas de uma das diregdes paralelas as 1i

nhas de corrente. Dentre as vantagens de um sistema de

QUADRO 1. Principais caracteristicas dos

de

malha analisados.

métodos de geragdo

F_ Mitodos
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coordenadas natural deve-se citar eliminagao da difusido

numérica ou artificial, além de se ter uma melhor repre-
sentagdo dos gradientes de propriedades que ocorrem jun
to 4s fronteiras sdlidas irregulares;

0 método analisado no item 4.1 (Ref.

7|) permite abordar
0s problemas tanto do ponte de vista euleriane quanto do
lagrangeano.

0Os métodos apresentados nos itens 4.1 (Ref.|7]), 4.2 -
(Ref.[6]) e 4.3 (Ref.|2]) podem ser utilizados em proble
mas de geometria varidvel, p.ex.: escoamento junto a ex-
tremidade de um jato, num choque ou numa superficie li-
vre de modo a manter uma linha coordenada sempre coinci-
dente com a {ronteira durante todo o tempo. Nestes casos
nos intervalos da computagioc a malha & ajustada a nova
geometria;

0 método apresentado no item 4.2 (Ref.|[6]) foi utilizado
pelos autores em escoamentos externos, mas, conforme »
Wirs et al |8|, apresenta potencial para ser adaptado a
escoamentos internos.kEntretanto, em escoamentos internos
onde as linhas de corrente nio sdo aproximadamente para-
lelas aos contornos, como por exemple no caso da recircu
lagao em uma cavidade de secgac longitudinal quadrada,su
gere-se que seja introduzide um perfil de espessura des
prezivel para forgar o aparecimento de linhas coordena -
das paralelas as de corrente;

0Os métodos apresentados nas Ref.|6]e |7| ndo preservam a
ortogonalidade das linhas coordenadas, e dependendo do
funcional selecionado o mesmo vcorre com o método da Ref.
|2]. 0 wuso de um sistema de coordenadas ndo ortogonal -
introduz uma série de termos novos que tem que ser leva-
dos em conta nos calculos, podendo, entretanto, serem -
desprezados naqueles casos em que sua influéncia seja -
comprovadamente pequena.

0 método apresentado no item 4.1 (Ref.|7!) € o que apre-
senta maior facilidade e simplicidade para satisfazer -

contornos irregulares.

Como conclusio final pode-se dizer que para a selegdo

uma malha,na falta de cutras informagoes, deve-se procu-
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rar um sistema de coordenadas natural que ja tenha sido usa-

do previamente num problema semelhante geometricamente ao -

que se deseja resolver,

[1]

121

[6]

[7]

8]

REFERENCIAS
Pope,S5.B., - "The Calculation of Turbulent Recirculating

Flows in General Orthegonal Coordinates" - Journal of
Computational Physics 26, pg. 197-217, 1978.

Godounov S.A., Zabrodine,M,Ivanov,A.Kraiko e G.Prokopov-
"Résolution Numérique de Problémes Multidimensionnels de
la Dynamique des Gaz" - Editions Mir, Moscou, 1979,

Hirt,C.W., A.A.Amsden ¢ J.L.Cook - "An Arbitrary Lagran-
gean - Eulerian Computing Method for All Flow Speeds" -
Journal of Computational Physics 14, pg.227-253, 1974,

Batchelor G.K. - "An Introduction to Fluid Dynamics" -

Cambridge University Press, 1067.

Laventiev,M. e B,Chabat - "Effets Hydrodynamiques et Mo-
déles Mathématiques'" - Editions Mir, Moscou, 1980.

Thames F.C., J.F.Thompson, C.W.Martin e R.L.Walker -
“"Numerical Solutions of Viscous and Potential Flow about
Arbitrary Two Dimensional Bodies Using - Body Fitted Co-
ordinate Systems'"-J. of Comp. Physics 24, pg.245-273,
1977,

Amsden A.A. e C.W.Hirt - "A Simple Scheme for Generating
CGeneral Curvilinear CGrids" - Journal of Computational -
Physics", pg. 348-359, 1973.

Wirs H.J. e J.J.Smolderen - "Numerical Methods in Fluid
Dynamics" - Mc Graw Hill, 1978.




232
ANAIS PROCEEDINGS
COBEM 81
VI CONGRESSO BRASILEIRO DE “‘{a
ENGENHARIA MECANICA ‘ '
RIO DE JANEIRO, 15 — 18 de dezembro de 1981 L 1§

TRABALHO 5

i N° A-29 P.P. 299 - 308 PUC/RY

HYDRODYNAMIC ASPECTS OF A FLOATING

Miguel Hiroo Hirata
Prof.of Dept of Mechanical Engencering
COPPLE/UFRS - Rio de Janeiro - RJ - Brazili

Oswaldo Antunes Pedrosa Jr.
CENPES/PETROBRAS

Rio de Janciro - RJ - Brazil

SUMAR10

Num trabalho anterior, os autores aprescntaram o$ re-
sultados preliminares da andlise de um quebra-mar f{lutuan-
te. Neste trabalho sao apresentados alguns resultados adi-
cionais referentes &1 formulacao hidrodinamica geral hem co
mo @ anilise do desempenho do quebra-mar, contrastando com
o trabalho do Pedrosa Jr., no qual a e¢nfase ecra sobre a S0
lugdo numérica do problema. As relagoes obtidas assumem o
conhecimento de coeficicentes obtidos por Pedrosa Jr. e, por

tanto, este trabalho e aquele mencionado se completam.

SUMMARY

In a previous paper the authors presented the first
results on the analysis ol a {loating wavebreaker. In this
paper some additional results concerning the general formu
lation of the hydrodynamic problem and the general perform
ance analysis are presented, in contrast with the work of
Pedrosa Jr. in which the emphasis was on the numerical solu
tion. Some relations obtained assume the knowkedge of coef
ficients which were calculated by Pedrosa Jr., therefore

this work is an addition to the one referred to.
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I - Introduction

In a previous paper [7] the authors presented
the first results on the analysis of a floating wavebreaker
Pedrosa Jr. [6] extended this work and, also, presented nu-
merical results for.non conventional forms of wavebreaker in
cluding catamaran type sections; to solve the resulting hy-
dredynamic boundary value problem he distributed sources on
the wetted wavebreaker surface, a method developed by
Frank [1]. Whenever possible, Pedrosa Jr. compared his re-
sults with those presented by Lopes and Hirata [3], which
used a conformal mapping technique: they compared quite well

In this paper some additional results concerning
the general formulation and general performance analysis
are presented, in contrast with the work of Pedrosa Jr. [6]
in which the emphasis was on the numerical solution. Thus
Green's theorem was used to get the Haskind-Newman relations
which were used to get some simple relations concerning the
general performance of a wavebreaker ascillating with a sin
gle degree of freedom. The relations obtained assume the
knowledge of some coefficients which were calculated in the
work of Pedrosa Jr.: therefore this work is an additien to

the one referred to.

IT - The Hydrodynamic Prohlem

I11.1. The Boundary Value Problem

As in the previous work we assume all the neces-
sary conditions such that the velocity vector u (x,y.t}) is
given by.

u = Re [¢ (x,y,t)] = Re [¢ (x,y) e?“‘tj (1)

where the velocity potencial is defined by the linearized

boundary value problem (see figure for main definitions)
v ¢ =10 in fluid region (2)

. - vpg =0 diny =0 (3)
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lag| -~ as .y +» - =

Appropriate Radiation Condition

where: Vn = normal component of body velocity

Sb = mean position of body wetted surface

2
Al
v o= -{%— wave number

—
o

Transmited waye r" Incudent wave
-— 4 T
:
L .. R LY
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A
A
L
A
Ldid i CLL L L LL

Again, as in the previous paper, the velocity po
tencial is written as the sum of an incident wave potencial
wl (x,y,t), a diffraction wave potencial - ¢2 (x,y,t) - and
radiation wave potencials - ¢3k (X, % 1)

The free-surface elevation is given by

1 3e(x,0,t) _ R [_1_@' d(x,0) e imt] (7)
e g

g at

where

" = Ap_
¢ (x,y) = = f¢1* ¢2) + ¢3k (8)
from which the transmission coefficient can the calculated.

I1.2. The Equation of Motion of the Wavebreaker

The equation of motion of the wavebreaker with
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three degrees of freedom is written as

|mkj|{ﬁk} + |Bkj[{nk} + ]ij|{nk} = |Fk|

ke § = 12,3 (9)

where IFk| is the hydrodynamic force which can conveniently
be separated into two parts. Thus we, write

(1i0)

where Fk% is the force in the kth direction, on the wave-
breaker, when it is assumed to be fixed in the presence of

the incident wave and F is the force in the kth direction

Kj
due to the motion of the wavebreaker in the jth direction.
0f course the Fki force is related to the radiation problem

and can be expressed in the form:
ij = - akj A - bkj iy (1L)

the first term on the RHS is the increase of the inertia
of the wavebreaker due to the fluid, therefore aij is the
addedmass. The second term on the RHS represents the wotk
done in generating surface waves which radiates away fromthe
wavebreaker, thus bij represents the damping. The st force
is related to the diffraction potencial and represents the
exciting hydrodynamic force. Equation (S) can be written as

|°kj[fﬁk} ¥ !Bkj|{ﬁk] * |ij[{“k}

3 TR} R % 3248 (12)

where Ops and Bkj includes also the a s and bk terms be-

] J
sides non-hydrodynamic massand damper.

The akj and hkj terms, and therefore the radia-
tion potencials have to be obtained before solving equation
(12). As can be seen from the boundary value problem - see

also previous paper - the radiation potencials depend, through
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the hody boundary condition, on the motions of the wave-

breaker.
To circunvent this difficulty we write the mo-
tion velecities

imﬁk P Ny ny = Re [ﬁk elmt]

which allows us to define new velocity potentials

g (x.y,t) = iwm By (x,y,) k =1,2,3  (13)

These potentials - ESk - are related to the motion of the
wavebreaker with unit velocity. Delails can be found in
[6]. However it is worth to notice that due to the presence
of the free surface $3k are complex and the body condition

in terms of these potentials is written as

%4

3
§n3k = n, (components of the generalized (14)

unit normal vector)

[1.3. The Haskind-Newman Relations

In his work Pedrosa Jr. [6] was interested in
finding the radiation and the diffraction potentials is or
der to find the motions of the wavebreaker and the wave
pattern; in this way he was, also, able to calculate the
preassure distribution. He used the Frank [1] method to

solve the boundary value problem.

However, if we are not interested in so much in
formation, we can use some results obtained first by
Haskind [2] and extended by Newman [4]. From the scattering
prcblem, which is represented by the velocity potential

= r iwt
s =% * % =Re(lo) + 0y ]

. A
st= - [[ P N ds = impelth[ (¢1 +¢2) Eﬁéﬁ ds (15)
S

S

., We can write

b b
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where use of relation (14) was made as well as the linea-
rized Bernoulli equation. Using Green's theorem and taking
into account the radiation, bottom and free surface condi-

tion we may write:

3¢2 a¢~
(¢3k _Fl_ = ¢£ =0 (k - 1‘2‘3)

S

b

Therefore

3¢3k g 3¢1
%2 57 9s 3% 3m 95 43k 3n 9
J
b Sy Sb (16)
since in the scattering problem we have
- (¢, + ¢,) =0 on S
an 1 2 b
From (16) and (15) we can write
. 3 3
N 3k il
Fi o= iwpe [{(¢1 T ¢3¢ 57 ) ds (17)
S
” [ B0,
= - iwpe’ J{“’I sat = by gn ) 48 (18)
where S_ is the surface far away from the body and the

last relation was obtained by using Green's theorem. Thus
Fio depends only on the asymptotic behavior of the radia-
tion potential, far away from the body; this means that we

do not need to solve the scattering problem in order to



get Fy !

For a 2D problem, after some algebra, we can
show that [4],

1 + -
bkk = 3T pw [“‘klz ¥ I‘n-k|2] (19)
F

= Re ant it "
ks = Re [pgAAk e ] (20)

where we assumed that

+ Uy - ivx
o5 ™ A as X+ +w (21)
fig gt T LUK as X o+ -
[TI'- The Performance of a Wavebreaker
We restrict to the study of a 2D wavebreaker

with one degree of frecdom, In this case the equation of

montion (9) is simplified to
mi, + bn, ¢ e =y (22)

Now, if we let n, = Re [7, ¢'™') and define the
k k 9
factor
s i
1Ay
Lo -2 5
iAk[ * IA]\-.

the force Fk can be written as

S - 3 = [ i B -
B = Frs * Frx = Frg * [Fagy iy - by 0y

with qu given by (20) and hkk by (19) or alternativelly by

| & ]®
RIS s I
bkk B T - ) (24)
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From (22) the response of the wavebreaker to the
incident wave is given by

ey

[(m + ag e =i (b +b) w - c) n, = - pgAAL (25)

We can also calculate the proportion of the pow-
‘er absorbed by the wavebreaker. Per unit length this power
is given by:
2n/w

since the only contribution comes from the hﬁk term in (22)
As the mean energy flux per unit length across a vertical
plane normal to the wave direction is pg?|A]?/4w the propor
tion of the power absorbed is

2 (27)

which, using (24) and (25) can be reexpressed as

4w?hb - a) (28)

kk (1
3 Wby + D)2 [C- (m+ akk]m2]7

+y2
20pb A1 ]
W (kpy * b)2 + [C - (m o+ akk]m2]2

From these equations we can see that Ca is maxi-
mum when ¢ = (m + akk)w2 and b = bkk in which case

Camax =1 -n (29)
Thus we see that a ligt absorption occurs when o is as
small as possible, that is, the amplitude of the wave at
X + - = in the radiation problem is as small as possible com
pared with the amplitude of the wave at x + + = (see defin-
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ition of «, expression (23)).

Another importance of equations (28) is that Ca
can be estimated for different frequencies of the incident
wave since we can compute the Ay hkk and a which are
frequency dependent. Reference [6]gives numerical  values
for 4y and bkk for different configurations of wave-
breakers, including catamaran type.

These results can presumably be generalized for
motiens with more than one degree of freedom, but very
strong simplifications (simmetry and the like) are requi-
red in order tc get simple cxpressions that permite one to
draw general conclusions.

Finally it is important to mention that one
should seck a relation a little bit different from Ca. more
appropriated for wavebreaker analysis. The maximum of Ca
gives us the condition of maximum absorption, allowing the
minimum power transmitted, as required. However, Mma X i mum
absorption implies very strong mooring, wich is a very

expensive item in the whole wavebreaker system.




[2]

[3]

[4]

(5]

[6]

(7]
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SUMARIO

Este trabalho apresenta a formulacao de um modelo mate
matico para o estudo do fluxo nao estaciondrio em redes de
rios ou canais e ¢ aplicado ao "Delta do Jacui'" (Rio Grande
do Sul - Brasil). Para a discretizagao do espago, usa-se ¢
o método dos elementos finitos e para discretizar o tempo, @
regra trapecial. Os resultados sao comparados com dados de

campo obtidos através de medigobes de nivel e vazoes

SUMMARY
This work presents the formulation of a mathematical
model to study unsteady flow in rivers or channels nctworks,
which is applied to the "Delta do Jacui" (Rio Grande do
Sul - Brazil). The finite element method is used for space
discretization and the trapezoidal rule for time discretization.
The results are compared with field data obtained through

level and discharge measurements.
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1. Introdugdo
0 presente trabalho consiste na apresentagao de um mo-

delo matematico uni-dimensional para o estudo do fluxo nao
estaciondrio em redes de rios ou canais. As equagdes que go
vernam o problema sao discretizadas no espago e no tempo,
usando o método dos elementos finitos e das diferencas fini-
tas, respectivamente.

0 modelo € aplicado ao Delta do Jacui, no estado do Rio
Grande do Sul (Brasil), o qual recebe o afluxo de quatro rios
que sao o Rio Jacul, o Rio dos Sinos, o Rio Gravatai e o Rio
Cai, e desemboca no Rio Guaiba (figura 1). Suas dguas sao
utilizadas como fonte de abastecimento das populagoes da zo-
na, para recreagao e pesca, e como fonte de diluigdo de aguas
servidas domésticas e industriais.

0 conhecimento das caracteristicas do fluxo € de funda
mental importancia para se fazer estudos e previsdes em rela
gido a qualidade da agua.

2. Aplicagao do Método dos Elementos Finitos as Equa-

coes gque Governam o Problema

0 sistema de equacoes diferenciais em derivadas par-
ciais que governam o problema, constituido pelas equagoes de
movimento e de continuidade, pode escrever-se da seguinte for

ma:
‘2
du o, du I an , Ig + J% [u] u -y Yos _, (1)
at AL AL 18 R (h + n)
] 3 _ )
= [b(n+h)] + = [by u (n+h)] + q=0 (2)
at aL =

onde u=u(f,t) e n=n(%,t) sdo a velocidade média e a ele
vagdo do fluido sobre o plano de referencia respectivamente,
e constituem as incbgnitas do problema; g € a aceleracao da
gravidade, h(%) a distancia do plano de referencia ao fundo,
R(2,t) o raio hidraulico, C(%,t) o coeficiente de Chezy, 1
a inclinag@o do fundo, Y um coeficiente de tensao provocado
pelo vento, V(L,t) a velocidade do vento, o um angulo que
indica a direg¢do do vento, b(%) a larpgura total, bs[i,t} a
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largura do fluxo principal e q(%,t) o fluxo suplementar que
inclui infiltracdo, percolagao, etc.; "&" e '"t'" sao as va-
riaveis de espago e tempo respectivamente.

A formulagdo do método dos elementos finitos, partin-
do do método dos residuos ponderados, conduz a seguinte ex-
pressao matricial, onde os termos lineares e nao lineares es
tao separados:

BRSSP H B H S

onde
G, =Dy + E; + F N(u,n) =A(u) + C(u,n
Gy(n) =D, (n)+E, (N)+F, (n): L=S+W
sendo
M, = ) o4 dr; £¢b)¢¢ dt B=g | ¢ —dt
-1 [} " = [ BT
T n
a¢ l¢" u
Aw = JeMe—a:  cwm = J & S ' @
LT T T m G (¢ 1)
» Tn
W=-YV cosuj §=glfgdi',; Q——f(;t-qjgdﬂ
9 )

3 3¢
=It9’fr.1“)cﬁ-a’;)@—¢dﬂ: te [ @O ¢ o" a
L an 2 gL

3¢T
- T .n i .n T

As matrizes D,(n), §2{n] e F,(n) sdo obtidas da mes
ma forma que D, E; e F;, respectivamente, substituindo Q“
por Qn. Nas expressdes anteriores, '"n" indica o nimero de
nés do elemento usado, T a operagdo de transposigdo e o pon
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to acima da variavel significa derivagao em relagdo ao tempo;
¢ € a fungdo de forma, H=h+n & a profundidade total e C;, um
coeficiente que depende do -coeficiente de Manning, da largura
e da profundidade.

Em forma compacta, a expressao (3) pode escrever-se da
seguinte forma:

MX+K X+K, (X)X+P =0 (4)

1
Para deduzir a formula de recorréncia da integracao no
tempo usa-se a regra trapecial, assumindo que

At X

X - X, = (x

t+At t ? ()

teat " X

onde X .. € a incognita no tempo t+At e X a-incognita no
tempo t.

Com (4) e (5), levando ao segundo membro os termos nao
lineares e usando um cSquema iterativo, obtém-se a formula de
recorrencia final, que € a seguinte:

k k

2 W R+l _ 2 _
[; Mol L™ {|}\_t M=Ky =Ko (O] Xem B Prapd) - K0 Xeene
(6)

onde k indica o numero de iteragao.

0 membro esquerdo da expressao (6) € uma matriz banda,
nao simétrica e estaciondria, ja que € possivel descompor
b5=bs{l,t} numa parte constante e outra variavel no tempo, le
vando esta ultima ao segundo membro; isto significa que a ma
triz do primeiro membro deve ser triangularizado uma vez em
todo o intervalo de simulagdo, o que implica numa redugao sig
nificativa do tempo de processamento. O termo entre chaves de
ve ser avaliado uma vez em cada intervalo de tempo, sendo que-
§§E§F+%tixt+at :Zve ser calculaéa—e? cada iterag?o ?te’ que
Xt = anee ota-se como critério de convergencia a nor-
ma euclidiana do vetor X, podendo-se usar um coeficiente
de relaxagao para reduzir o nimero de iteracgdes.
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3. As Jungodes
Para as jungoes, definidas como o encontro de dois ou

mais ramais, segue-se o critério de Dronkers |1].

Figura 2

Analizando a figura 2, que representa uma jungao, Sao
validas neste caso também as equacdes (1) e (2). Levando em
conta que os trechos sao pequenos, podem ser desconsiderados
os efeitos de fricgao no fundo, do vento, da inclinagiao do
fundo e supor ainda que o fluxo € estacionario. Sob estas hi

poteses, o sistema de equagdes fica expresso da seguinte for

ma:
hl “1 uy +h2 H2 u, +h3 H3 ug =0 (7.a)
1 2 2
L o(uf - ufy +H, -H, =0 (7.b)
2g 3 1 . i 1
v 2 2 i ;
*2';' (US - U.z} + “3 - HZ =0 (7..:6)

onde a (7.a) indica a condigdo de conservagao da matéria, e
(7.b) e (7.c) sao as equagoes de Bernoulli para os trechos
AC e BC respectivamente. O coeficiente ¥ é um fator que le-
va em conta as perdas e o fato que as velocidades nao se dis

tribuem uniformemente na segao transversal.

0 sistema (7) juntamente com as equagoes (1) e (2) de
cada trecho que concorre a jungdo, fornecera os resultados na
referida jungao.
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4. 0 Termo de Viscosidade
As expressoes (1) e (2) foram obtidas integrando na
profundidade e na largura _as equagoes originais de movimen-

to e continuidade, considerando que a velocidade instantanea
estda composta por um valor médioc e um desvio em relacdo a es
se valor, levando em conta as condigobes cineméticas para a
superficie livre e assumindo uma distribuicao hidrostatica
de pressoes (o que significa anular os termos da aceleragao
e as correspondentes tensoes na direcgdo vertical).

No processo descrito acima, aparecem, além das forgas
de pressao e as tensoes tangenciais na superficie (provocada
pelo vento) e no fundo (provocada pela friccdo entre o flui-

do e o leito), tensoes internas dadas por

LI
I T ij - (u')?] gz (8)
b H 3L b_ H 3L~ -hp
s s
onde Tt € a tensao tangencial, p a densidade do fluido e u'
o desvio da velocidade em relacao ao valor médio. Fi pode

ser considerada como uma forga provocada pela viscosidade do
fluido, e entdo o primeiro membro de (8) & aproximado pela

seguinte expressao:

N T A 3 [\;i (b, nu)] 9)
bc’ H 3L bS H 3R a%

onde v €& um coeficiente de viscosidade cujo valor é desco-
nhecido.
A (9) pode ser introduzida na expressido matricial (3),

adicionando as seguintes matrizes:

3 g 3 L 2 T »
w-1—= _—dp,+J f(2, )¢ — d!l—l f(2,t)— ¢ d&*lf[i.t) ¢ deju’ (10
% 3L 2 TS 3 T % e *

onde T 5 T
(2,0) T Y e Y, (11)
f(e,t) = — — ——
T U T

0 uso do termo viscoso € muito Gtil na eliminagdo de os
cilagdes numéricas, e por esta razao as vezes € convenien-
te que seja introduzido, usando valores convenientes de v,
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como & indicado na referéncia |2].

5. Aplicacdo do Modelo ao Delta do Jacui

0 modelo foi aplicado ao Delta do Jacui, utilizando-se
uma rede de 27 elementos isoparamétricos quadraticos unidimen
sionais com 76 nés. Os dados usados foram obtidos através de
medigdes de campo efetuadas pelo IPH da UFRGS e de levanta-
mentos feitos pelo DEPRC de Porto Alegre.

Na figura 3 sao apresentadas as condigoes de contorno
usadas e nas figuras 4 e 5 alpuns resultados, os quais sao
comparades com observacao de campo.

0 coeficiente de Manning adotado para a friccac no fun
do foi n=0.02, sendo que o coeficiente de Chezy oscila en-
tre 50 e ?ﬁl/z/seg. Considerou-se também o efeito do ven-
to, com uma velocidade constante de 10 m/seg na direcao NE-
-S0. Foram tomados intervalos de tempo de 300 segundos.

t‘r‘.(m)
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ozo
{a}
o
oRa + + + +
12 L3 24 06 1z
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1 fm)
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2 L] 24 o8
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ie)
oo
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T I{HORAS |
7& (m}
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€. Conclusoes

cmbora estudos mais amplos devam ser feitos, para di-
versas condigoes, os resultados obtidos com o modelo permi -
tem sermos otimistas em relagao a futuras aplicacgodes.

Ficam também alguns pontos para serem pesquisados, tais
como a influencia do coeficiente de Manning ¢ os efeitos do
termo viscoso. O intervalo de tempo adotado, que em muitos
pontos & maior que o intervalo exigido pela condig@o de esta
bilidade de Courant-Friederich-Levy, permite obter poucas
iteragoes em cada passo (2 ou 3); logicamente um intervalo
de tempo maior acrescentaria o numero de iteragdes e afeta-
ria a precisao dos resultados. A tolerancia imposta no pro-
cesso iterativo € de 1%.

0Os valores iniciais e o valor e direcao do vento, que
foi adotado em funcdo de medidas isoladas, podem afetar em
parte os resultados obtidos. Um outro aspecto que deve ser
mencionado é que o fluxo uni-dimensional € uma hipotese sim-
plificativa para este caso, que apresenta grandes dificulda
des na determinagao das larguras nos diferentes trechos ¢ de
uma representagao adequada da topografia do fundo.

A colecdo de novos dados de campo, juntamente com 4
aplicagao intensiva deste modelo, permitirdo ter alguns ele-
mentos necessarios para auxiliar futuras tarefas de plancja-

mento, reproduzindo e prevendo diversas condigoes.

REFERENCIQﬁ

! Dronkers, J.J., Tidal Computations in Rivers and Coostal
Waters, North - Holland, Amsterdam, (1964).

2 Connor, J.J. & Wang, J., "Finite Element Modelling of
Hydrodynamic Circulation”, International Conference on

Numerical Methods in Fluid Dynamics, Southampton (1973).

Proceedings. London, Pentech Press, 1974, pp.355-387.



319

AMNAIS PROCEEDINGS
COBEM 81
VI CONGRESSO BRASILEIRO DE ™
A3dn ENGENHARIA MECANICA ("i
RIO DE JANEIRO, 15 — 18 de dezembro de 1981
TR N p.p. 319 - 330 PUC/RJ

ANALISE DO ESCOAMENTO JUNTO A RESSALTOS EM CANALIZACOES

Irlan Von Linsingen - Eng? Mec. - M.Sc.
Rogério Tadeu da Silva Ferreira - Eng® Mec. - Ph.D.

Departamento de Engenharia Mecanica
lniversidade Federal de Santa Catarina
88,000 - Floriandpolis - S.C.

SUMARIO

No presente trabalho sio estudadas as caracteristicas
do escoamento interior em rcgime laminar, plenamente desen-
volvido junto a um ohstdculo anular de secgao longitudinal
quadrada. Por meio de uma hancada de testes sao medidos os
comprimentos de sepuraciao a jusante do obstaculo e as pres-
sbes diferenciais locais para varios numeros de Reynolds, em
diferentes secgoes, com a finalidade de determinar os perfis
de velocidade e de tensio de cizalhamento. Sao analisados os
comportamentos dos comprimentos de separagao e das velocida-

des e tensdes mdximas ao longo do escoamento.

SUMMARY

The main objective of this work is to study the laminar
fully developed flow close to a circunferencial square hump
placed at the wall of a smooth circular pipe. An experimental
set up was used to determine the reattachment length and the
velocity and shear stress profiles of the flow for different
Reyneolds numbers. Simple relations were obtained from the
analysis of the data for the reattachment length, maximum
velocity and maximum shear stress in different positions

along the flow and different Reynolds numbers.
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1. Introdugao

Durante a década passada, considerdvel atengdo foi dis
pensada ao desenvolvimento de dispositivos cardiovasculares
protéticos e coragdo artificial, Atualmente, devido as difi-
culdades encontradas na determinagdo analitica dos padrdes e
parametros do escoamento sangllineo, o projeto de proteses
cardiovasculares e ainda, em grande parte, uma arte, pois os
conhecimentos estdao assentados em algumas medigoes experimen
tais esporadicas e conhecimentos empiricos. As superficies
artificiais dos dispositivos protéticos criam eventualmente
problemas tais como a formagao de trombos com consequentes
danos aos elementos formadores do sangue, que estao intima-
mente relacionados com as caracteristicas do escoamento.

Experimentagoes realizadas por Fry et al (1965), segun
do citagdo de Cheng et al [1] em condutos com derivagdo, su-
gerem que a ocorrencia critica para a formagao de trombos e
possivel desestruturagao sangliinea esta associada a regiao
de separagao do escoamento. Foi também mostrado por Fry
(1968) , citado em Cheng et al [1], que a deterioragido e ero-
sdo de células endoteliais estd intimamente relacionada s
tensoes cizalhantes que agem sobre as células.

Neste trabalho e efetuado o estudo experimental do es-
coamento interior junto a um obstaculo de secg3o transversal
anular e longitudinal quadrada, fixado @ parede de um duto
circular liso, através da medigdo do comprimento de separa-
cao e perfis de velocidade nas regioces de recirculagao para
numeros de Reynolds variando entre 20 e 500. Segundo Guyton
[2] esta faixa de variagdo do nlmero de Reynolds & a que o-
corre normalmente nas porgodes regulares das grandes artérias,
tanto na circulag@o sistemica quanto pulmonar.

E considerado que o escoamento seja laminar plenamente
desenvolvido na regifio proximal do obstdculo e que o fluido
utilizado tenha comportamento Newtoniano.

0 fluido utilizado & uma solugdo a 2% de Metilcelulose
(Methocel A-15 - Dow Chemical Inc.), que apresenta uma vVisco
sidade de 10 cP a 20°C, movimentado por uma bomba peristalti
ca que fecha o circuito entre dois reservatdrios mantidos em
desnivel controlavel.

0 desenvolvimento das pesquisas neste campo do conheci




321

mento esta originalmente relacionado ao desenvolvimento de
solugBes numéricas para escoamento de Poiseulle uniforme, os
cilatério e pulsiatil junto a obstiaculos de secgao quadrada
[3]. 0 escoamento é analisado bidimensionalmente através das
equagdes de Navier-Stokes apresentadas na forma de transpor-
te de vorticidade para solugdo pelo método de diferengas fi-
nitas.

Mais recentemente, segundo Cheng et al [4] as pesqui-
sas igualmente numéricas, levando em conta os parametros do
escoamento, tem sido direcionadas mais estreitamente as con-
digoes de fluxo sangllineo reais, admitindo-se ja, alem dos
obstdculos de sec¢do quadrada (estenoses) fixas, distensoes
de parede (aneurismas) com variacgao temporal (paredes mo-
veis).

Estdo também sendo pesquisadas as influéncias das for-
magbes de estenoses e aneurismas em bifurcacdes simétricas e
assimétricas sobre os parametros caracteristicos do escoamen
to, segundo Liou [5].

2. Bancada de Testes

A bancada de testes € constituida basicamente de uma
sec¢ido de testes ligada a dois reservatorios mantidos em des
nivel controlavel.

0 circuito ¢ fechado por uma bomba peristaltica  com
fluxo positivo na direcdo do reservatério movel (emissor). O
reservatdorio de captagdao do [luido em escoamento através da
secgdo de testes € chamado de reservatdorio receptor. Todo o
sistema e ligado a um terceiro reservatorio (de controle}, cu
ja fungdo principal é suprir eventuais perdas de fluido do
circuito, considerando-se como fungdo secunddria, o armazena
mento de fluido fora de operagdo. O sistema ¢ ilustrado es-
guematicamente na Fig. 1.

A secgao de testes fica completamente isolada do res-
tante da instalacdo e, principalmente, do reservatdrio emis-
sor a fim de ser evitada a transmissdo de vibragoes prove-
nientes da bomba de alimentagdo, razdo pela qual as ligagdes
entre reservatério e secgido de testes sdo flexiveis, da mes-
ma forma que as estruturas de sustentacdo sac independentes.

0 comprimento reto de canalizagao até o ressalto permite o
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desenvelvimento completo do perfil de velocidades para a fai

xa de nimeros de Reynolds testada.
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Fig. 1. Lsquema da bancada de testes.

0s comprimentos de separagdo sdo medidos através de me
tado visual, determinando o comprimento necessario de duto
transparente apés o ressalto. Como o tubo de acrilico wusado
com ¢ = 1 3/4" & comercialmente liso, ndo sao considerados
os efeitos de rugosidade da parede sobre o escoamento.

A perpendicularidade do obstaculo em relacdo as linhas
de corrente do escoamento, & particularmente importante,pois
com isto evita-se que se formem correntes secundarias que a-
lém de prejudicarem a visualizagdo, certamente afetam os pa-
rametros do escoamento.

A forma e dimensdes da obstrugao, indicada na Fig. 2,
foram utilizadas por Cheng et al [1] na simulagdo numérica
do escoamento.

0 nimero de Reynolds pode ser controlado através da va
riacdo do desnivel entre reservatdrios e através de regis-
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tros situados nas linhas de emissdo. Para maior sensibilida-

de de controle, sao usados trés registros em paralelo.

4]
Fig. 2. Geometria do ohstaculo.

3. Procedimentos Experimentais

3.1, Medigao dos comprimentos de separa

A medig¢ao dos comprimentos de scparagido do escoamento
4 jusante da obstrugio, ¢ realizada através da  avaliagao da
distancia em que a linha de corrente tangente a  superficice
interna do obsticule volta a reencontrar a parede da secgdo
de testes, apds o obsticulo, A avaliacdo destes comprimentos
s¢ torna possivel per meio da inje¢do de corante proximo &
parede da seccgdo de testes a montante do obstaculo,a uma dis
tancia suficiente para quc a linha de corrente visualizada sc
torne estivel. lim dispositivo de iluminagio posterior permi-
te a visualizacao adequada do escoamento.

Observa-se atraveés da Fig. 3 que o reencontro da linha
de corrente tangente ao ressalto ocorre dentro de uma faixa
de comprimentos, adotando-se o valor médio para o comprimen-
to de separagio.

A linha de separacdo apresentada na Fig. 3 ndo € real
na diregdo transversal devide a distor¢io causada pela curva
tura do tube transparente.

s comprimentos de separacao assim obtidos para varios
nimeros de Reynolds sio entao adimensionalizados em relagio
2o diametro da secgio de testes (%£,/D) ¢ plotados em fungio
de RL".‘D.

3.2. Medigio dos perfis de velocidade
Os perfis de velocidade sdo obtidos através da medigdo

das pressoes dinamicas em 3 regioes de interesse, a saber: a
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montante, no interior ¢ a jusante do ohstdculo.

Fig. 3. Visualizagao do escoamento.(compri-

mento de separagio para Rep = 55).

S50 consideradas seis seccoes de medigao, localizadas
nos seguintes pontos: 206 mm a montante do ohstaculo (seccao
o 1), na seccgio de entrada do obsticule (secccdo 2), na secgio
de suida do ohstiaculo (secgdo 3), a 30, 60 e 90 mm a jusante
da obstrugio (scg¢oes 4,5 ¢ 6 respectivamente).
bevido ds baixas pressdes diferenciais existentes,prin
cipalmente na zona de recirculagio apds o ohstdculo, utili-
zam-se transdutores de pressiao diferencial indutivos de alta
5
sensibilidade com pressido diferencial nominal de 0,01 kgf/om”
para as medigoes do perfil de velocidade., Os scnsores de to-
mada de pressdes total ¢ estiatica sdo independentes, e cons-
tituidos por agulhas hipodérmicas de 1,5 mm de diametro. As
tomadas de pressdo, tanto estidtica quanto total, sio realiza
das sobre o mesmo plano transversal em cada secgao considera
da, sendo que para as secg¢Oes a jusante do ohsticulo,as pres
sbes totais sio medidas com o auxilio de dois tuhos, um para
4s pressoes do escoamento central e parte da regido de recir
culagao ¢ outro invertido para a regiido de recirculagao abai
xo da linha de inversio de velocidade. A Fig. 4 ilustra o sis
tema de medigdo de pressdes cstatica e total.
Devido @ simetria do escoumento comprovada por Linsingen
[6] na fase de visualizag¢do do cscoamento, as medigodes de
pressoes sao realizadas sohre um Unico plano longitudinal em
cada secgio transversal.
Finalmente, as velocidades sio determinadas pela Eq.
(1)

L—
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U = v2g AP/p (1)

sendo que a massa especifica p € fungdo da temperatura da so

lugao, tendo sido previamente determinada [6].

Seccdo de

:{gi!sj,\ él J: e ‘!"'
*?’L—_j\ I_y
M

Ponte amplificadora ;;{rl
indi gador de tensdo

P | ‘ Transdutor de
o ’ /pressdo |

=)

=l

ek

T e ==L
Pressdo \Pres:n’w
“estdtica total
a) A montante e no interior b) A jusante do ohstaculo

do obstaculo

Fig. 4. Conjuntos de medigcao de pressiao diferencial.

3.3. Tensoes de cizalhamento

As tensoes cizalhantes sdo calculadas atraves da equa-
¢ao de Newton da viscosidade, Egq. (2): )

i g oW P

onde f'(x;) ¢ o valor da derivada numérica da velocidade lo
cal, segundo Carnahan et al [7].

Alguns perfis de velocidade e tensido cizalhante para
as diversas secgOes sao apresentados nas Figuras 5 e 0.

4. Discussao dos Resultados

A analise dos resultados € efetuada a partir da consi-
deracao do escoamento como sendo laminar, plenamente desen-
volvido nas secgdes consideradas e o fluido Newtoniano.

Linsingen [6] testou e comprovou as hipoteses acima es
tabelecidas, garantindo com isto a validade da anadlise.
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Fig. 5. Tensodes cizalhantes para uas secgoes 1,2, e 3 corres-
pondentes aos perfis de velocidade especificados.
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Sec -3 Sec.~4 Sec.~5 Sec-6
o0 200 00 60,0 800 0G0
Ly lmm)
Fig. 6. Desenvolvimento dos perfis de velocidade e tensao de

cizalhamento a jusante do obsticulo para Rep = 200,

com delimitagao da linha de inversao de velocidade.

Comprimento de separagao

Com relagao aos comprimentos de separagao, ohserva-se

que a faixa de Re) possivel de ser medida pelo métodc empre-
valores entre

gado mostra-se relativamente haixa, admitindo

Rep = 20 e Re]J = 200,
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0 limite maximo de Rep = 200, deve-se ao fato de que
acima deste valor ou da faixa de valores proximos, a linha.
de corrente de controle apresenta uma certa instabilidade com
relagdo a uniformidade da-concentrag@o de corante, o que di-
ficulta consideravelmente as meaigﬁes. Por outro lado, a a-
proximagdo desta linha de corrente da parede do tubo, ocorre
em angulo muito reduzido, o que aumenta drasticamente a fai-
xa de reencontro e consequentemente o erro na avaliagao do
valor médio.

Observa-se que os comprimentos de separacao (£x/D) ,ple
tados em grafico bilogaritmico conforme mostra a Fig. 7, se-
guem a lei de potencia, dada pela Eq. (3).

% = 0,0383 Rep’'” para 20 < Rep < 200 (3)

Embora a utilidade desta relagdo seja indiscutivel no
que se refere ao conhecimento da evolugao dos comprimentos
de separagao, ndo se pode, a priori, garantir sua validade
para Rep fora da faixa considerada, pois muito pouco se co-
nhece a respeito do desenvolvimento desses comprimentos.

50
40 Al

30 /

W

%

(4,70}

©

yd
7

£,/D=0,0383 Rey

| L

1
o 20 30 40 60 80 10 2410
Rep =4Q/TDV

£ 885 &

Fig. 7. Curva de variagao dos comprimentos de separa-
¢ao em fungdo do nimero de Reynolds. E
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4.2. Perfis de velocidade

Da anilise dos perfis de velocidade & entrada e saida
da obstrucdo, € estabelecida a seguinte funcio de variacgao
da velocidade maxima na linha de centro para cuada seccao, em
fungdo do nimero de Reynolds e da distancia entre as secgoes.
como mostra a kEq., (4):

Umﬁx
hm

= 3,08 ([(x/p*) + 1]Y+170} ge,70: 176 (4)

onde: Um = velocidade média experimental do escoamento no
interior da obstrucio = Rep« « v/D*
D* = di@metro caracteristico da ohstrugio = N/2
x = distancia entre as secgdes, com origem na seccio
2 e valor D/4 na secciio 3.

A Fig. 8 ilustra a corrclacao dos dados para a faixa

de nimeros de Reynolds variando entre 20 e 500,

e - e =
E
o | - o
Ny 'SX_I?O‘ o4 _ ® Sec 2
5 [ © Sec 3
- i
1
(s} 20 40 ales] 200
RaOKBnFDﬂ+ 1]

Fig. 8. Variagdo da velocidade mixima em funcio de

Re;y ¢ do parametro de aproximacio [(x/D*) + I].

4.3. Tensdo de cizalhamento

Analisando-se os valores da tensio de cizalhamento ma-
xima obtidos para todas as secgOes consideradas, observa-se
que na secgao 2 (na entrada do ohstaculo), ocorre, como espe
rado, um pico de tensdo que diminui até o restabelecimento
do escoamento plenamente desenvolvido apds o ponto de  reen-
contro da linha de separugao do escoamento.

A Fig., 9, ilustra a forma de variacio da tensio mixima
até a secgdo 6 para Re, = 200,

A suposicdo de que a tensido de cizalhamento cresce hrus

camente na regiao imediatamente anterior § secgio 2, e indi-
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cada pela linha tracejada, na Fig. 9, baseia-se no fato de

que nesta regiao ocorre uma variagao muito acentuada nas ca-
racteristicas do escoamento devido i presenca do ressalto., O
método de medigdo empregade nio permite a ohtencido de dados

nesta regiao do escoamento.

— .m T T
“E
H B i
¢ 80 +
=)
2 i
o 1
Feot m - —
I |
! =200
aol ¢ 1 —+ FReo -
1 --- Situggdo provdvel
! — Situagdo real
1
20 L !___. |
/ |
| [—— 2 .Aa — s
Qrr (_ e s - ,lr - —r
Sec | Sec.2 Sec3 Secd Sec S Sec6

Fig. 9. Evolugio da tensdo mixima ao longo do

escoamento para ch = 200.

5. Conclusoes

0O procedimento experimental adotado mostrou-se hastan-
te satisfatdrio com relagao ao levantamento de dados para a
faixa de nimeros de Reynolds variando de 20 a 500,

Para uma faixa mais ampla, serd nccessdria a adogido de
outros métodos de medigdo de velocidade, como por excmplo, o
anemometro laser Noppler,

0 conhecimento das tenses midximas na entrada do ohstd
culo tem uma importancia muita grande para o conhecimento das
caracteristicas do desprendimento de particulas de estcnoses
em determinadas regites do escoamento sangllineo,considerados
os devidos afastamentos geometricos em relagio aos sistemas
reais.

0 conhecimento das caracteristicas da regiao de recir-
culagdo pode levar a determinacao dos mecanismos de formagio
dessas estenoses em locais especificos do sistema circulatd-
rie, como por exemplo, em bhifurcagodes, onde o desvio de flu=
xo promove a formagio de rggido de separacdo e recirculagdo
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[s]

[6]

(7]
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zonas de baixa pressio,

REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS

Cheng, L.C.; Clark, M.E.; Robertson, J.M, - Numerical
calculation of oscillating flow in the vicinity of square
wall obsiucles in plane conduits - J. Biomechanics, Vol,
5 (1972), pp. 467-484.

Guyton, A.C. - Tratado de Fisiologia Médica, Ed. Guanaba
ra Koogan S/A, 3a, Ed., (1969).

Cheng, L.C.; Clark, M.E.; Robertson, J.M, - Calculation
of plane pulsatile flow past wall obstacles, Computer
and Fluids, Vol. 2 (1974), pp. 363-380. '

Cheng, L.C.; Clark, M.,E,; Robertson, J.M, - Interactive
on non-uniform unsteady phisiological flows by finite
diference transforms - Proc. of Symp Computer Methods
in Eng. - U, of Southern Cal, Vol, 1 (1977), pp. 497-
506.

Liou, R.J.; Clark, M.E.; Robertson, L.M.; Cheng, L.C. -
The dynamics of unsteady bifurcation flows - Mid - Atl.
Conf. Biofluid Mechanics, Vol., 2, (1980), pp. 457-474,

Linsingen, I, - Analise do Escoamento junto a Ressaltos
em Canalizagdes, Dissertagdo M.Sc., Univ. Fed. de Sta.
Catarina, (1980).

Carnahan, B.; Luther, H.A,; Wilkes, J.0. - Applied
Numerical Methods, John Wiley (1969).

:



331

ANAILS PROCEEDINGS
COBEM 8t
VI CONGRESSO BRASILEIRO DE >
ENGENHARIA MECANICA (I'Ii
RIO DE JANEIRO, 15 — 18 de dezembro de 1981
TRABALHO 0 R
PADER N° A-32 p.p. 331 340 PUC/RJ

ﬁNﬂLISE DO ESCOAMENTO EM GRADES LINEARES

Paulo Roberto de Castro
ITA-IEM, CTA

Fuclides Carvalho Fernandes
[TA-TEM, CTA

SUMARID

Através do Método das Singularidades analisou-se o es
ccamento em grades de maquinas de fluxo axiais. Sao feitas
comparagoes com trabalhos analiticos e experimentais con-
¢luindo-se que ha uma bhoa aproximacao com os resultados ex

perimentais.

SUMARY

Using the Singularity Method the (low past cascades
of axial machines is analysed.
Comparisons with analytical and experimental work are made,
concluding that there is a good agreement with the experi
mental Tesults.
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des. Nas equagoes (1) e (2) R e I representam as fungoes
de interferéncia da grade sendo dadas por:

R = C0sB senhM + senB sen N _ 2cos@ (5)
coshM - cosN M
[ = SenB senhM - cosB senN (6)
coshM - cosN
com:
. - N = mi{cos¢ - cos@) £7)

3| _—=¢
B \,/';/
L= : :’ I"'
Jf’:%. g il

Figura 1: Grade
Considerando-se as distribuigoes de singularidades represen

tandas por séries de Fourier sepgundo [4]:

Y(#) - ;5 L*tcosd, 4 § A sen no (8)
Weo o send n=1 P

o
9L91=Ce 2 B, LELEEEE - 4 1 Bn sen n¢

] (9}
We seng n=1 ]

e substituindo nas equagoes (1) e (2) pode-se colocar que:

wS)(

0o - =

Wee n

=T

s r
L [hn An e Ep BnJ {10)
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M w 3
WmE ngo by % By B BT, (11)

onde C, representa um cocficiente que define a espessura ma
xima do perfil, g, ¢ hn representam integragoes na variavel
¢, independentemente da familia de perffs considerada, as
quais sao determinadas pela substituicao antes mencionada
l6].

Com a consideragao de pequenos angulos de ataque, a condi-
gao de tangéncia da velocidade resultante na linha de esque
leto do perfil € expressa por:

L fé(o) _ senog - Vv (12)

A descrigao de uma familia de perfis genérica pode ser fei
ta na forma das distribuig¢bes da linha de esqueleto e da es

pessura segundo, respectivamente, as seguintes expressoes
11, 4]:

E%E = C(C, * 2 ] € cosm(0)) (13)
X i
m=1
d
_iE - afe) (14)
dx 2w

onde q(0)/we €& dado pela equagao (9) anterior e C, repre~
senta um coeficiente que relaciona uma determinada linha de
esqueleto de um perfil com uma linha tomada como base.

Combinando as equagoes (10), (11), (12) e (13) determina-se
um sistema de equacdes algéhricas lineares, fixados um cer
to nimero de pontos nos quais se verifica a condigdo dada
por (12}. Para verificar esta condigdo independentemente da
fixacdo destes pontos, multiplica-se todos os termos do «ci
tado sistema de equagdées por cos kO/m e integra-se no inter
valo de 0 a 7, tornando os coeficientes do sistema iguais

a valores numéricos. Tal procedimento permite ainda um trun
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camento do sistema de equagdes, estabelecendo-se um nimero
reduzido de equagoes.
A forma deste sistema pode ser colecada como |6]:

a
= nk ‘n m L e,

=18

. A, =8, sena - 6, C C +C E b, B (15)

onde Gmk representa o delta de Kroenecker,

4nk T 8pk T CE Co hnk * mé Cm(hn|m~ki * hn!m+k|}f (16)

1

+

nk = Pax * G ico Snk * Zl Cm(gnIm—k{ * gn|m+ki) (44)

m=

- b

e onde os coeficientes numéricos €k © hnk sao determinados
por integracdes nas variaveis 0 e ¢ (6], B sdo os coefici
entes da série representada por (14) e An sao as incognitas
a serem determinadas. Definindo-se:

o %
A Anq sena + A . — + A (18)

27 e 2n

o sistema de equagdes representado por (15) pode ser desmem
brado como:

ngo ank Ana = éok (19)
néo Bux Ane = - 21 8, Co (20)
néo ay A = 27 ngo by B, (21)

A solugao destes sistemas permite determinar a distribuigao

de velocidade e os coeficientes aerodinamicos da grade.

3. Solucdoc das equagdes

Para se determinar a solugdao dos sistemas de equagdes repre
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sentados por (19), (20) e (21) € necessario conhecer-se os
coeficientes numéricos €.k © hnk' No presente caso,conforme
ja comentado, tais coeficientes sdo gerais, sendo validos
independentemente da familia de perfis considerada. Ao con
tririo disto, Mellor |[2| analisou o problema em questio de
terminando coeficientes validos somente para a familia de
perfis NACA (a=1) da seérie 65. Observou que, devido a depen
déncia das fungoes R e I com o argumento (cos¢ - cos0) ou
(x - £), poderia efetuar as integragoes duplas que determi-
nam os coeficientes ao longo das linhas {x - £) = constante
e somente na regido 0 < x - < 1, visto que R e T sdo antis
simétricas com relacio a linha (x - £) = 0. Assim, quando
os integrandos sao verificados como antissimetricos,conclui-
se que os coeficientes correspondentes sao nulos, o que &
expresso pela condigao de n+k impar com n > 1. Entretanto o
procedimento de integracdo num semi-plano, que aparentemen-
te economiza tempo de processamento, nao atinge os objeti-
Vvos, uma vez gque as cxpressoes dos coeficientes. devido a
mudancga de coordenadas, apresentam indeterminacoes para
n=0 e C=7, tornando necessaric um excessivo refinamente da
malha para se obter os resultados com uma certa aproximagao.
lendo em vista estes inconvenientes, neste trabalho efetuou-
se as integracoes em toda a regido 0 < ¢, 8@ <1 obtendo-se
resultados finais mais precisos com um tempo de processamen
to da ordem de seis vezes menor !6/].

Finalmente, para a solugio do sistema de equagoes, deve-se
determinar os coeficientes Cm ¢ B,, relativos,respectivamnen
te a curvatura e a espessura de cada familia de perfis.
Deve ser salientado que, como os coeficientes gk © hnk s4o
rapidamente convergentes para Zero e muito pequenos ja para
n ou k maiores do que cinco basta considerar um sistema de

5 equagoes para se obter uma boa aproximagdo da solugdo 6!,
4. Resultados
Considerando a expressao da distribuic¢do de singularidades

dada pela equagido (8), o coeficiente de sustentagido da gra
de ¢ determinado por:




Definindo-se:

pode-se colocar, observada

C

5

= 27 Aa senoc + Ac C2 + Ac

A = A

A=A

A = A

[a¢3

oc

oe

+ A

+ A

+ A

lo

lc

le

Ce

a equagao (18), que:

(22)

(26)

A tabela 1 apresenta os resultados obtidos no presente tra

balho para o caso dos perfis NACA (a=1) da série 65 para
fins de comparagdo principalmente com os resultados de
Mellor |2| e Herrig |3].
B C£ A Aa Jl\C Ae 8 LR A Aa AC Aé
0,5]0,8350{0,9122| 0O 0,50|0,8506(0,92141-0,0191
0 |1,0| 0,5839|0,7521 O 1,0 [0,6035|0,7676(-0,0359
0° 1,5(0,4169|0,6177| @ 157 1,5 {0,4318|0,6328}-0,0358
0,5 0,8350{0,9122| -0,0771 0,5 |0,8345{0,9095}-0,0963
1,0{1,0 | 0,5839|0,7521| -0,0504 1,0 {0,5770{0,7438|-0,0845
1,5 0,4169{0,6177| -0,0329 1,001,5 [0,4068|0,6061|-0,0658
0,5 0,8988(0,9486|-0,0372 0,5 |0,9817|0,9928(-0,0516
0 |(1,0]0,6698|0,8176(-0,0788 0 (1,0 |0,8128|0,9166|-0,1400
304 1,5|0,4824[0,6826|-0,0809 45 1,5 |0,5930{0,7847|-0,1521
0,50,8670|0,9260(-0,1171 0,5 10,9364|0,9622|-0,1379
},U 1,0 |0,6114|0,7680{-0,1251 1,041,0 (0,7053|0,8338|-0,1825
1,510,4268(0,6257|-0,1039 1,5 |0,4869|0,6845]|-0,1585
Tabela 1: Coeficientes da equagao (26).
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A comparacdc |6| com os resultados de Polasek [4|, segundo
esse autor analiticos, sé pode ser feita em termos dos re
sultados publicados para os coeficientes 8k © hpy. obser-
vando-se uma boa concordancia dentro de uma faixa de desvio
da ordem de + 0,001, a menos dos coeficientes h22 e h33 pa
ra 0s quais se verificou haver sido cometido enganos por par
te de Polasek |4].

A comparacio 6| com os resultados de Mellor |2| mostrou uma
razoavel concordancia entre os coeficientes Bk porém gran
des discrepancias no caso dos coeficientes hok € By (defini
do por esse autor). Recalculando-se estes coeficientes . se
gundo as mesmas equagoes usadas por Mellor |2| determinou-
se resultados que concordam com os do presente trabalho com
aproximagao da ordem de 2 a 4%, distinguindo-se os enganos
cometidos pelo citado autor.

Finalmente, foram comparados |6| resultados para o coefici-
ente de sutentacio com os valores experimentais apresenta
dos por Herrig et. als. |3| observando-se que, para uma fai
xa de pequenos angulos de ataque, até 7°, ha uma boa concor
dancia, com um desvio da ordem de 10%.

Esta mesma comparagido feita por Mellor |2| para um determi
nado caso, mostrou uma diferenga entre os valores do coefi
ciente de sustentacao da ordem de 30%, referentes a CS=1JD
calculado por Mellor (2] e Cg = 0,85 apresentado por

Herrig et. als. |3].

Recalculando-se este caso com os resultados do presente tra
balho determinou-se o valor Cs = 0,93, o que corresponde a
um desvio da ordem de 10% relativamente aos valores experi

mentais.
5. Conclusdes

As corregoes dos resultados do método potencial anali
sado por Mellor |2| e estabelecidas no presente trabalho
conduzem a uma razoavel aproximagdo com os resultados expe
rimentais de Herrig et. als. |3]|, permitindo avaliar as ca
racteristicas aerodinamicas de uma grade, fixada a geometri

a. Atraves do conhecimento da distribuigao de velocidades
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pode-se finalmente relacionar as perdas de grade com a geo-
metria objetivando-se uma escolha dos parametros geométri-
cos que conduzem as caracteristicas aerodindmicas pretendi
das, conforme discutido por exemplo por Baljé |7
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SUMARIO
0 movimento de um fluido numa tubulacio € comumente mo
delado usando-se as cquagoes da continuidade e do movimento
cm uma dimensdo. Estuda-se aqui a formagdo e propagagao de
choques usando-se o método da escolha aleatdria. O efeito de
variagoes de tecmperatura o a de diferentes mecanismos de se-

paragao sao comparados para o caso de tubulagoes com gases.

SUMMARY
The motion of a fluid in a pipe is commonly modeled
utilizing the one space dimension conservation laws of mass
and momentum. We study the development of shocks and spikes
utilizing the wuniform sampling method. The effects of
temperature variations and friction are compared for gas
pipes.
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The purpose of this work is to model the transient
flow of fluids through pipelines. We study only the subsonic
region, where the flow velocity v of the fluid is less
than its sound speed c.

Flow of fluids through pipelines certainly is one of
the most common engineering problem. It is not necessary to
discuss its importance here. We want to study the behavior of
shock waves in pipelines. The appearence of shock waves is anon-
linear phenomenon. They can appear suddenly in the flow or can
be easily generated by the closing of a valve. The effect of
these waves is well known in engineering: they endanger the
pipeline and its components, especially the pumps.

One of the feature of shock waves is their decay. We
simulate several dissipation mechanisms to see their effect on
the decay.

The numerical method used is basically the uniform sampling
method [1,2,3]. This is especially adequate to catch and follow
shock waves as one can see from the graphs we present.

We study several different one-dimensional models:
isothermal and non-isothermal flow with and without mechanical
dissipation. Gravity effects are neglected by considering
the pipe to be horizontal. All our models fit in the framework of

the three equations below written in conservation form:

pe * (v, = 0 (1)
(V) + e, = K 2)
e, * ((e+pyv}, = F (3)

Equations (1), (2), (3) are the conservation of mass, momentum

and total energy, respectively. The fields p,v.p,e are the mass
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density, flow velocity, pressure and total energy density,

respectively, the term F, may take several forms, to be
discussed later, depending on the model we use. The same may
happen with Fz . We assume that the pressure p 1is a given
function of e and p, i.e., p = ple,p).

The equations (1) - (2} describe the flow of a real fluid
far away from pipe walls, if F) =0 . In this case shocks
propagate with no decay due to mechanical dissipation. One
way to introduce internal dissipation is taking (1)-(2) with
F1 =(2u+1)vxx , where p and X are the shear and compression
viscosities, respectively.

The influence of the boundary, given by the condition
v=20 at the wall, is lost in the one-dimensional model.
It may be reintroduced by averaging the flow velocity in a
Cross section.whose normal is in the direction of the flow.
The boundary effect is then accounted in the momentum
equation by assuming that the shear stress is the same as if

the velocity were steady. This leads to the term f1=-£jdxl
2D

[4,5,6], where D 1is the diameter of the pipe and f 1is the
well known Moody friction factor. Note that, formally, the
Moody term replaces (u+2k]vxx . Both terms take care of
internal friction among the fluid particles only the latter
takes into account the walls of the pipe. In the isothermal
models we studied, we take equations (1)-(2) with F1 being

cither zero, (2utA)v . 'f,%%fl.‘ or their sum.

In the non-isothermal model we take equations (1),

(2), (3) with Fl as before. The term F,

conduction through the wall is made proportional to the

describing heat

difference between the temperature of the fluid and the exter



nal temperature.

All models were studied in the strip 0 <z <L, t >0.
As boundary conditions we specify the pressure or the fluxat
each end of the pipe as a function of t . The initial
condition at time zero was taken to be a steady state solution.

We give only a brief discription of the numerical
method. For more details, see [7,31.

The time axis is discretized. Suppose that we know the
approximate solution at time level t,. To advance the appro-
ximate solution from time tn to time t, o+ At we use gperator
splitting. Taking the solution (p(tn}, v(tn}. e[tﬁn as Cauchy
data we march by At through the hyperbolic conservation
system given by (1), (2}, (3) with the right hand side taken
equal to zero (hyperbolic step). We obtain (5. ;. ;J.Thisis
then used as Cauchy data to march again by At through the
system obtained from (1)}-(2)-(3) by taking the spatial
derivatives in the left hand side equal to zero (parabolic
step). This gives the approximate solution at level t,+ At
i.e., [p(tn + At), v{tn +AL), e(tn + At)).

In the hyperbolic step we use either the uniform
sampling method or the Lax-Wendroff scheme with or without
an artificial viscosity term. The parabolic step, which can
be split in several parts, depending on a suitable
decomposition of the right hand side, typically yields a
system of ordinary differential equations to be solved. This
is done by any first order scheme.

Now we comment about the special numerical case we
present in this work. We simulate the flow of an ideal gas

at fixed temperature in a pipe with diameter of 20 cm and
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length 800 m. We assume that at time zero there is a steady

state motion with the pressure of the gas entering at the
left being 10° N/m? (approximatly 1 atmosphere), density
equal to lkg/‘m3 and speed 10 m/sec. To simplify our
computation with friction we took a constant Moddy factor
equal to 0.01 Typical mesh sizes employed were 20m. The
pressure was increased by 10° Nxm2 linearly at both ends
of the pipe in 0.1 sec and then kept fixed.

The results obtained with zero friction for the
isothermal case are displayed in figure 1. Figures 2 and 3
shows the effect produced by the Moody term and the viscosity
term respectively for the isothermal case. The results
obtained for the non isothermal case are shown in figure A.
In all figuresdisplayed the uniform sampling method was
used with 40 mesh points, as function of position. The
scales are indicated by the number on the left. The time
step number and the physical time are indicated at the
upper right corner of the figure.

We see from the figures that both in the isothermal
case and non-isothermal case with zero heat conductivity
shocks are created and propagate without decay if dissipation
is not taken into account [Fl = F2 = 0). The effect of
the Moody term is to attenuate the amplitude of the shocks
in time. When the viscosity term is present we know from
theory that the solution is smooth, i.e., shocks do not
appear. However, from the practical point of view, the
difference between this case and the one without dissipation
is a mild smooting of the edges of the shocks.

Comparing similar isothermal and non-isothermal
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cases for small values of p and v, we see that for

large times (after roughly 5 seconds) there is practically
no difference between the solutions given by these two
models.

Concerning the numerical method, we note that the
uniform sampling method is well suited when discontinuites
are the main feature of the problem. The method gives a
sharp resolution of the size of the shock whenever it is
present though its position is obtained with a tipical
error of one mesh block.

We want to comment on the work we have in progress.
We are interested in other forms of dissipation terms more
adapted to model laminar flow through pipes. This is
necessary because while the Moody term is good for
turbulent regime it is poor for laminar flow (8]. The
influence of temperature variations in being studied more
throughly. Other forms of heat losses are being considered.
Finally, important applications, in gases and liquids, are

being studied. The water hammer problem is one of them.
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SUMARIO

0 coeficiente de atrito e as distribuigoes da pressao
estatica, nas direcdes axial e transversal, da parede do du-
to hexagonal contendo um feixe de sete barras com espagadores
helicoidais, foram obtidos experimentalmente, wutilizando-se
um circuito aberto de ar. Os nuameros de Reynolds situam-se
entre 103 e 5x10%. Os coeficientes de atrito sao comparados
com correlagdes cxistentes. As distribui¢bes da pressdo estd
tica demonstram que a mesma ndo ¢ hidrostdtica em uma secgdo

reta do escoamento.

SUMMARY

The friction factor and the static pressure distributions,
in the axial and transversal directions, in the wall of the
hexagonal duct, enclosing a scven wirc-wrapped rod bundle,
were experimentally measured, using an air opened loop. The
Reynolds numbers are in the range 103 — 5x10%. The friction
factors are compared to existing corrclations. The static
pressure distributions show that the static pressure is not

hydrostatic in the cross section of the flow.
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1. Introducac

Diversas concepgOes de reatores nucleares do tipo LMFBR
utilizam, como elementos combustiveis, feixes de barras, do-
tados de espagadores helicoidais, de arranjo triangular, con
tidos em dutos hexagonais fechados, com o fluido refrigeran-
te escoando entre as barras. Desta forma, nos Gltimos anos,
o desempenho termohidraulico desta geometria tornou-se bas-
tante importante. Diversos fatores geométricos e operacionais
afetam este desempenho, tais como:

ol
et
:
‘;

diametro das barras;

m

onde
distancia entre os centros das barras;

n

"

1]
P
H = passo da hélice do espagador;
N

m

nimero de barras em um elemento combustivel;

Ry = nimero de Reynolds do escoamento.

0 conhecimento do coeficiente de atrito € necessario pa
ra a previsdo da queda de pressao no elementc combustivel e
da potencia de bombeamento. Diversos estudos experimentais
tem sido realizados para a sua obtengao, entre os quais pode
mos mencionar os trabalhos de Bishop e outros (apresentado na
referéncia [1]), Rehme [2], Chiu e outros [3], e Arwikar e
Fenech [4]. Estes dados serviram de base para a dedugiao de
diversas correlagdes empiricas (vide, por exemplo, referen-
cias [5], [2], [3]., [4]). Entretanto, estes trabalhos ndo
sdo conclusivos quanto a influéncia dos fatores mencionados,
produzindo resultados razodveis apenas em faixas restritas
de valores dos mesmos, tornando necessaria a coleta de um vo
lume maior de dados experimentais, em faixas diferentes de
valores de P/D, H/D, N e Re'

A presenga da helicoidal provoca um aumento na taxa de
troca de calor e intensa mistura entre os subcanais adjacen-
tes, devido ao forte escoamento transversal induzido. As dis
tribuicdes da pressdo estatica nas barras e na parede do du-
to hexagonal servem como base para o estudo do escoamento
transversal e para comparagao com previsoes obtidas com pro-
gramas computacionais de projeto. Lafay e co-autores [6] me=-
diram a pressdo estatica na parede de um duto de uma secgdo

e
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de teste de 19 barras, enquanto que Arwikar e Fenech [4] e
Fernandez. e Carajilescov [7] obtiveram distribuigdes de pres
sdo estdtica ao longo da circunferéncia das barras. Tais tra
halhos sao pioneiros nestaharca e os resultados obtidos nao
sao suficientes para a avaliagado da influéncia dos diversos
parametros geométricos envolvidos.

0 presente trabalho consiste na obtengio de dados expe
rimentais do coeficiente de atrito e da distribuigao da pres
sdo estatica na parede do duto hexagonal de um feixe de sete
barras com helicoidais, com o numero de Reynolds, R,, conti-
do na faixa entre 1x10% e 5x10", com os parametros geométri-
cos % = 1,20 e % = 15,

2. Aparato Experimental

0 aparato experimental consiste em um circuito aberto
de ar, conforme apresentado na Fig. 1. A vazio de ar & obti-
da através de um tubo de Pitot localizado no tubo de alimen-
tagao da camara plena. A temperatura do ar, na entrada desta

camara, também € medida durante a experiéncia.

A secgdo transversal da secgao de testes, assim como o

esquema de uma barra, poedem ser vistos na Fig.2.

Para a medida do coeficiente de atrito, foram instala-
das 14 tomadas de pressao, na diregao axial do duto hexago-
nal. A localizacdo destas tomadas é feita de forma que todas
se encontrem na mesma posigdo relatica a helicoidal. Desta
maneira, pode-se garantir que a leitura feita reflete apenas
a perda de carga axial, eliminando-se as diferengas de pres-
sdo existentes emuma mesma secgdo transversal do escoamento.

A localizagao destas tomadas pode ser observada na Fig. 1.

A distribuicdo da pressao estatica foi obtida na posi-
¢ao L/D = 40, a partir da entrada, com as tomadas de pressao
estatica localizadas conforme mostra a Fig. 2.

A simulagao da variacao da posigao axial & feita atra-
vés da rotagac das barras, altcrando-se, assim a posigao da
helicoidal relativa as tomadas de pressao.

Detalhes adicionais do aparato experimental podem ser
obtidos na referéncia [8].
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3. Resultados

A distribuigao axial de pressido, para &, = 4,85x10%, &
apresentada na Fig. 3. O espalhamento dos pontos experimen-
tais deve-se ao fato de medidas terem sido efetuadas para di
ferentes posicdes relativas da hélice com respeito as toma-
das de pressao. Esta figura ilustra a necessidade de uma co-
locagdo criteriosa destas tomadas, uma vez que a pressido, a-
lém de nao ser uniforme na secgao, varia com a posigao da hé
lice. Os valores do coeficiente de atrito, f, foram obtidos
pela expressio

Ap
T * I]h

)

com o gradiente axial de pressao, (Ap/Ax),obtido utilizando

(1)

o melhor ajuste dos pontos experimentais mostrados na Fig.3.
Valores de f sdo apresentados na Fig. 4, comparados com valo
res dados por diversas correlagoes empiricas. Observa-se que
as correlagoes nao representam bem os valores experimentais,
demonstrando a necessidade de desenvolvimentos adicionais

nesta direcao.

400

Re = 4,85 = 104

P({mmca)

200 -

(o] 500 1000 1500 2000

Fig. 3. Distribuigao axial de pressao
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Distribuigoes da pressao estdtica na parede do duto,
para diversos valores de R, e diferentes posigoes da helicoi
dal, encontram-se na Fig. 5, adimensionalizada na forma

p* = (2)

p-P
[
onde p é a pressao média na secgdo reta considerada. Observa
-se que, através da adimensionalizag¢do proposta, as curvas
tendem a ser independentes do numero de Reynolds. A influén-
cia da posigdo da helicoidal com respeito a face onde estao
as tomadas de pressdo € claramente observada. Podemos, desta
forma, concluir que a presséo estiatica, em uma secgéo reta
do escoamento, ndao € hidrostatica. As observagbes feitas es-
tdo, qualitativamente de acordo comas medidas de Lafay [6],
embora as experiéncias tenham sido feitas em secgoes de tes-
te com parametros geométricos diferentes.

A Fig. 6 mostra que, ao longo de uma diregao axial, a
pressdo varia, ciclicamente, sobre a distancia de um compri-
mento de hélice H. Nao levar em consideragao esta variagao
pode provocar a obtengao imprecisa do coeficiente de atrito
para este tipo de geometria.
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SUMARIO

Um modélo de simulagdo do comportamento termodindmico
de um compressor alternativo de simples estdgio € descrito.
0 ciclo do compressor € dividido em pequenos intervalos de tem
po e um método numérico € utilizado na solugdo do sistema de
equagdes diferenciais parciais que descrevem o balango de
energia no volume de controle composto pelo cilindro. 0O e-
feito da troca de calor entre o gas e as paredes do cilindro
e considerado. O fluxo instantineo de massa € calculado em
fun¢io da posigdo da vdlvula de sucg@io ou descarga, que, por
sua vez, depende das caracteristicas dinamicas do sistema
valvula-mola.

SUMMARY

A model is described for simulating the thermodynamic
behaviour of a refrigeration multi-cylinder single stage
reciprocating compressor. The compressor cycle is divided
into small time-steps and a digital computer is used in the
solution of partial differential equations which describe
the energy balance in the cylinder control volume. Allowance
is made for the effect of heat transfer to cylinder walls.
Instantaneous mass flow rates are calculated in accordance
with valve lift, which in turn, depends on valve dynamic cha
racteristics. Results are compared with experimental data.
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1. Introduction

The reciprocating type of compressor has been the
subject of extensive development and is now capable of
achieving a high standard of mechanical performance, in
sizes ranging from a few Watts to several Megawatts of input
power. Apart from many applications in process and manufac-
turing industries, reciprocating compressors have been used
extensively for refrigeration and air conditioning. Heat
pumping is a variation of refrigeration which is now receiv-
ing greatly increased attention because of its potential for
energy saving, especially where heat is required at moderate
temperature. It differs from refrigeration mainly in that

interest is centered on the delivery of heat, rather than in ;
the extraction of heat so as to sustain sub-atmospheric
temperatures. A feature of heat pumping is that the temp- I
erature difference between the heat source and sink is like-

ly to be more variable than in refrigeration. This results i
in a wider range of inlet and delivery pressures from the
compressor. The heat flow rate or 'load' also varies i
widely. Variable speed of operation of the compressor is

one method by which the changing operating conditions can be
accommodated.

For these reasons, it is desirable to develop an ana-
lytical method of predicting the performance of any given
compressor under different conditions of operation. Much
research has already been undertaken, particularly on com-
pressors working with gases approximating to the 'ideal
gas' equation of state, pv=RT. Wambsganss and Cohen [1]
pioneered in the analysis of spring loaded reed valves.

Benson and Ucer [2] analysed the interaction between valve
motion and pressure waves in the delivery and inlet ducts.
Hamilton and Schwerzler [3] have modelled a commercial com-
pressor, taking into account wave action, valve dynamics
and real gas equations. A good level of accuracy was
achieved though, as with all wave action calculations,

data is required on the geometry of the inlet and outlet
ducts, in addition to data on the compressor itself.

The present investigation aims to provide a relatively
simple modelling of a compressor intended for refrigeration
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or heat pumping. Pressure fluctuations in the inlet and
delivery ducts are ignored, so that pressures external to
the compressor are considered to be steady throughout the
cycle. The interaction between cylinders is then zero, so
that the analysis can readily be applied to single or multi-
ple cylinder single stage compressors. Real gas properties
are taken into account by polynomial approximations to the
equation of state of any working fluid. The dynamics of
valve opening and closing are considered, and allowance is
made for heat transfer from the cylinder.

This simulation of the compressor is intended to be
combined with analytical models of the evaporater, condenser
and expansion valve, so providiug a representation of the
complete refrigerating or heat pumping system.

2. Analytical Model

The principal equations which have been used in the
compressor simulation are presented in this section, though

shortage of space prevents a complete analysis.

Fig 1 is a diagram of a single cylinder of the com-
pressor. The valves are operated by pressure difference
between the cylinder and the inlet or outlet duct. The
sequence of events within the cylinder is; with suction and
delivery valves closed, gas trapped in the clearance volume
expands. The suction valve then opens, and gas flows into
the cylinder. On the compression stroke, both valves are
closed, until cylinder pressure lifts the delivery valve.
Gas is then displaced into the delivery duct until the
delivery valve closes and the cycle is repeated.

The specific internal energy u of a mass m of gas in
the cylinder is affected by the addition of mass dm through
the inlet valve at specific enthalpy h;, heat addition dQ
through the cylinder walls and work done by the gas on the
piston, dW. The energy balance is

m du = h; dm + dQ - dW (1)
Quantities in equation (1) may change sign at different
parts of the cycle, for example %% becomes negative during

discharge. In terms of enthalpy h, (1) is:
oy 38 - V-8 o @



366

where V is the cylinder volume at time t,
A kinematic equation relates V, t and crank geometry:

2
v = lf,’—{xm(l-cos wt) + L[l— i-® sin wt)zl} (3)

where D is cylinder diameter, x is the effective length of
the clearance volume, R is crank length, L is connecting rod
length and w is shaft speed.
The 'Yeal gas' equation of state was assumed to take
the form of an equation relating enthalpy h, temperature T

and pressure p;

i=3

_ 2,4
R® Bieg Ohyp 't ATt AT Jp (4)

It may be noted that equation (4) may also be applied
to the ideal gas if all coefficients are zero except Ay, Ag
and AOZ‘

The flow of gas through the valves is highly complex,
being three-dimensional, compressible, time dependent and
frictional. It is treated as one-dimensional flow through a
variable area restriction in the present analysis. For isen-
tropic flow through an orifice of area Ao from an inlet state
1 to a down-stream state 2, the mass flow rate is

2 +1)/ %
dm _ A p 2y BE /T_ EE e Y] (5)
dat e “1 ) v=1JRTy |\p; Py |

J
The gas "constant" R and specific heat ratio y may be evalua-
ted at the upstream state 1. The flow passage through an
open, or partly open reed valve takes the form of a circular
orifice, followed by radial flow between the reed and valve
plate. The greatest restriction usually occurs in the radial
flow region. For compressible flow, the discharge coefficient
Cq approximates to

P2
C, = 0.703 + 0.138 sin|} (1-1.515 —= 6
4 m[z ( pl)} (6)

At full valve 1ift, the effective flow area is equal to the
actual area A . multiplied by Cy. At partial valve lift,

experiments by Woollatt [4] and Wambsganss [1] show that the
effective area of typical reed valves increases non-linearly
as they open. Fig 2 shows the data provided by these inves-
tigators, together with the empirical curve fit used in the




367
present analysis which gives the effective area A, at valve
lift y as
= i LIPS
Ae Cd Amax sin |-y Vonx (7)
Equations (5), (6) and (7) enable the instantaneous

mass flow rate through a valve to be estimated at any lift y,
when pressure differences are known. Lift and pressure
difference are related by the dynamics of valve motion. The
valve may be considered as being acted on by four forces,
These are the acrodynamic force caused by pressure differ-
ence, the spring force, a viscous damping force, and finally
the gravitational force. Newton's laws of motion applied to
the valve givg an equation for the valve lift y

dy dy _— ;
m, - +k, 35tk Fy kpﬁpap + m,g (8)

The mass m, of the valve includes a fraction of the spring
mass. k, is the viscous damping term, k. is the spring
stiffness and F_ is the spring force when the valve isclosed.
Ap is the pressure difference acting on the projected area
Ap of the reed, and the coefficient k_, typically 0.8,
accounts for the variation of ap across the surface of the
reed. The sign of the gravitational term, mg, depends on
the direction in which the valve opens.

The rate of heat transfer g% from the cylinder wall at
temperature T to the gas in the cylinder at temperature T
is given by

dq .
R =na(r,m (9)

Al is the area of the cylinder head and the fraction of the
cylinder wall not covered by the piston. h is the corres-
ponding value of the heat transfer coefficient, varying at
different parts of the stroke and calculated by the method

of Adair et al {5], The cylinder wall temperature 1, was
regarded as constant throughout the cycle. For air cooled
cylinders, the value of T, was selected to give a heat flow,
between the cylinder and the surroundings, equal to the in-
tegrated heat flow between the gas and the cylinder wall
during the complete cycle. The external area of the cylinder

must, of course, allow for fin area and effectiveness, and
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the external heat transfer coefficient must be appropriate
to the type of cooling, eg forced or natural convection.

3. Method of Solution
The equations presented in Section 2 form a set of

coupled non-linear ordinary differential equations. By in-
tegration with respect to time, a complete analysis of the
sequence of events occuring in the compressor may be obtain-
ed. Input data to the computation includes all relevant di-
mensions of the compressor, shaft speed, refrigerant equation
of state coefficients, ambient temperature and heat transfer
coefficient to the surroundings. The state of the refriger-
ant in the inlet manifold must be specified completely, but
for the delivery manifold, only pressure need be prescribed.
The state of the refrigerant within the cylinder is not
known initially at any point in the cycle.

The cycle is divided into small time steps - or crank
angle values. The solution procedure adopted was to re-
arrange the governing equations as expressions for the rate
of change of cylinder pressure p, temperature T and heat
transferred Q. These three rate equations were solved by a
fourth order Runge Kutta method to determine the increment
in p, T and Q over each time step. The problem now becomes
one of boundary values.

Starting with the piston at top dead centre, provisional
starting values are needed for p, T and the cylinder wall
temperature Tw. At the end of the cycle, final values of
p, T and Q are obtained. The heat transfer from the gas to
the cylinder wall must agree with that from the wall to the
surroundings; if it does not, Tw
cycle of calculation. End values of p and T may be used as
starting values for the next cycle, or alternatively the ad-

is adjusted for a further

justment may be modified by a damping factor. The cycle of
calculations is repeated until the computation converges,
so that final values of all variables at the end of the
cycle are consistent with starting values at the beginning
of the cycle.

Checks are also necessary to ensure that the time step
is short enough. This is achieved by reducing the time step
and ensuring that the same results are obtained. Typically,
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the necessary time increment corresponded to between 0.2°
and 0.5° of crank movement, depending on shaft speed.

4. Results

The simulation method has been applied to several
compressors for which detailed geometrical data are known,
but which have not been subjected to special tests to deter-
mine valve discharge coefficient, effective area as a func-
tion of valve lift, or cylinder heat transfer rates. These
quantities were determined by the empirical methods outlined
in Section Z. Much of the available published data refers
to air compressors, and the method has been applied to
these, as well as refrigeration compressors, to estimate
both overall performance trends and more detailed fluid pro-
perties within the cylinder.

Fig 3 shows the variation of measured cylinder pressure
with crank angle for the sinple cyvlinder air compressor des-
cribed by Benson [2]. Also shown is the estimated cylinder
pressure. The crank angle at which the valves open and
close is predicted satisfactorily, although the frequency
of the pressure fluctuation is inaccurate, possibly due to
incorrect simulation of the viscous damping of the valve
motion. The time step chosen for the cycle calculation must
be short compared with the period of one pressure fluctuation

I'ig 4 shows a prediction of the performance of the same
compressor operating over a wide speed range, with Refriger-
ant 12 as the working fluid. The simulation confirms the
expected trends of decreasing volumetric efficiency with in-
creasing speed, giving a non-linear increase of mass flow
rate. Pressure drop across the valves also increases, so
that with an inlet pressure of 5 bar, the minimum cylinder
pressure during the suction stroke decreases from 4.7 bar at
200 rpm to only 2.2 bar at 2,200 rpm. The design spced is
900 rpm. At the delivery pressure of 10 bar, peak cylinder
pressure rises from 10.4 bar to 14.9 bar over the same
speed range. The combined effect of these irreversibilities
causes the delivery temperature to increase from 68.9°C to
the very high value of 93.9°C. The inlet gas temperature
for these computations was 35°C, representing a superheat of
almost 209C.
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Fig 5 shows experimental results for the delivery tem-
perature of a twin cylinder refrigeration compressor, oper-
ated over a range of speeds, inlet pressures and delivery
pressures. Predicted delivery temperatures for the same
running conditions are also shown. The general trend is for
predicted delivery temperatures to be too low, particularly
at the higher temperature levels. The probable explanation
is that the computed results ignore mechanical power losses
due to bearing friction etc which, by implication, are
assumed to be transfereed as heat directly from the crank
case to the surroundings. There is clearly scope for im-
proving the computation by allowing for a fraction of the
mechanical losses to be transferred to the refrigerant.

5. Conclusicns

An analytical simulation of the performance of a re-
ciprocating compressor is presented. When dimensional de-
tails of the compressor are provided, the method enables
the overall and internal performance to be estimated. When
compared with test data, the method gives a good qualitative
estimate of performance trends, though improvements are
needed to account for mechanical losses and a more accurate
estimate of valve motion is desirable.
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SUBMARY

This work describes the design and construction of a new rotating
cambustion engine prototype. The different component parts of the engine
are shown and described. The assemble and operation of the prototype is

shown step by step. The new alternating mechanism of the rotating piston

will be published for first time.
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1. Introduction

Many rotary intermal ocambustion engines layouts have been desig-
ned since the middle of nineteen century until ours days. The develop—
ments can be compared to the alternating linear pistpns engine.

Reference (1) describes a summary of different types of engines
designs in order to use Otto cycle as rotating operation. Also it has
been investigated the possibility to use the Diesel (2) and Stirling
(3) cycles, the last one has external combustion cycle.

The rotary engines using the Otto cycle Wankel's engine has been
well developed. Same advantages of Wankel engine are: 50% of the full
size of corrent piston engine for equal power ocut put (4), lower number
of parts (633 v.s. 1029) according to (5), low level of vibration and
NO, pollution. Although there are still some problems to be solved as:
Cooling system (6), lubrication (4), campression looses (7), exessive
emission of 032 and hydrocarbons (4) given a lower combustion efficien-
cy. Due to friction the mechanical efficiency is bringing down.

Another engine model which has been investigated is the Tschu-
dy's engine (Trangott Tschudy, Swiss designer 1927). This engine uses
toroidal pistons and cylinder moving theen as scissors.

The construction difficulties founded by Tschudy were solved by
Euged Kauertz (B), changing the piston shapes to a radial piston dri-
ven into a cylinder.

The construction of Kauertz engine is easiest than Wankel engine
and may have the same advantages and/or disadvantages.

Mr. ILuis Zambrano has been developed a rotative engine prototype
with a similar design of a Kauertz engine (by a curious coincidence)
but with different alterning mechanism. This engine is shown and des-
cribed in this paper. Some improvements to the prototype should be in-
troduced at the School of Mechanical Engineer at Merida.

2. Design Justification

Justification for the adoption of this engine type will be appre-
ciated fram the following brief summary of established advantages:

a) Fuel Consumption. The especific fuel consumption is considera-
bly lower than that of the corresponding alternating engine. Even with
equal fuel cost per gallon the fuel cost per horseppower, is often from
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20 to 30 per cent less (B). This saving is still greater is countries
where cheaper fuels, including alternative grades are available.

b) Torque. The rotative engine has better torque characteristics
than the equivalent alternating engine, the torque being more uniform
over a wider orange of engine speed. For automobiles this means a much
better top gear performance.

c) Reliability. Rotary engines, due to low number of camponents
parts and simplify mechanism are more reliable. Further more, if the
rotary engine would be equiped with injector the absence of igniton
and carburation equipment which, in autamobiles, account for no less
than 25 per cent of breakdown causes, are still more reliable.

d) Maintenance. The injection pump and injector of precision fit
camponents are much more reliable than the ignition and carburettor
systems of the petrol engine, so that maintenance attentions is redu-
ced. Injention pumps, once calibrated and adjusted, will operate for
periods as long as 5.000 hours without servicing, while injectors re-
quire no more than sparking plugs.

e) Mixture Distribution. Because of the accurately metered fuel
charges to the cylinder the mixture distribution is better than that
of the carburator so that engine running is more uniform and output
higher on this account.

3. Descrition of the engine prototype

An isometric drawing of cylindrical combustion chamber, rotary pis-
tons and the alterning mechanism is schown on Fig. 1.

a) Cylindrical cambustion chamber, Fig. 1, N° 2, is constructed
of one cast iron 250 mm internal diameter, 100 mm width hollow cylinder.
It has two closed sides; one side contains the supporting rolling bea-
ring for the output shaft and the order side, Fig. 1, N° 2, has the su-
pport for the hollow shaft bearing and planetary.

b) Rotary pistons, Fig. 1, N° 1, 3, there are two sets of pistons
that has a closely fitting one into the other as shown on Fig. 1. One
set is fixed to the power shaft ant the other fixed to the hollow con-
centric shaft. Both pistons are designed to rotate with different speeds.
The pistons are constructed of aluminiun castings, rather than steel, to
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avoid rusting and other corrosion problems and to produce a light pie-
ces.

Due to the close fitting between each set of rotary pistons, they
has been design in two different assemble parts as shown on Figure (3).
In order to avoid campression losses, the pistons has been provided of
radial and tangential grooves to locate wearing springs.

c) Alterning mechanism is an essentially a five link mechanism
shown in Figure 1 (N°® 6, 7, 8, 9). This mechanism is constructed with
two discs, an excentric and its follower, which is an expanding pai-
ring elements. One disc in fixed to the power shaft and rotates conti-
nuosly. The other disc is fixed to the hollow shsft and rotate diffe-
rent speed than the disc fixed at power shaft. A planetary gearing sys—
tem is used to drive the excentric link.

4. The fuel injection system

The camplete system consists of a fuel supply tank, and deliver it
to the fuel injection pump shown on Figure 2, N® 5 which, in turn; deli-
vers accurately measured small amounts of fuel at high pressure to the
engine. The fuel is supplied to a suitable type of fuel injection nozz-
le or fuel "Sprayer", mounted on the cambustion chamber unit. Apart
from these principal components, special fuel celeaning filters are pla-
ced in series with the camponents at suitable locations to extract any
dirt particules before the fuel reaches the injection pump and, in some
instances, the injection nozzles.

For this prototype was selected a fuel injection system used by
General Motors Corporation that employ a cambination fuel injection pump
and injection nozzle such that the fuel from a low fuel pump delivers
low pressure fuel to the cambined unit. There, the high pressure pump
element delivers a metered charge of fuel to the injection nozzle. Fi-
qure 2 illustrates the principle of this system and shows the method
of operating the injection pump unit fram the camshaft(N°7) through a
lower rocker (N° 6), push-rod (N° 4) and over head rocker arm (N° 3).
The prototype is equiped with a ignition system in order to be use pe-
trol. At the end of the cranshaft there is a contact-breaker (N° 10)
to supplies the sparks in the cylinder which ignite the air petrol
mixture. The camplete coil ignition system includes the battery, the
ignition swich, high-tension coil, the contact-breaker and the sparking
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plug on the cylinder.

5. Construction of the prototype

Conventional machine tools can be used for machining the different
parts of the engine prototype. The assamblage of the power piston and
reciprocating must be a precision fitting. Due to technological diffi-
culty of get the precision piston set fram one piece, the piston set
is contructed in there pieces. Figures 4 and 5 ilustrates one camponet
part of the piston power set and the piston attachement. Both camponent
parts can be machining to close tolerances. Then they can be put toge-
ther to get one piece.

Other component parts of the prototype are easily constructed and
put together. There are same standard parts which can be buying is the
market.

6. Operation of the prototype

The fuel explosion into the combustion chamber is the prime mover,
this effect is transmited to the reciprocating mechanism through the
power shaft. The reciprocating mechanism is moved at different speed.
The speed ratio between reciprocating mechanism and power shaft is 2:1
which is the ratio of planetary gearing. Figure 7 shows the four-cycle

for one rotation of the piston.

Figure 7 N°® 1 shows the ignition of a;trpressed fuel, at this sta-
ge the two pistons will be separated by the fuel expansion. At the same
time the other opposite side into the cylinder, the piston faces are se—
parating and stanting the admission cycle. When, the admission cycle
has been campleted, the campression stage starts and continues until
the ignition time will start again. When explosive forces are separa-
ting the pistons, the links (OC) and (QR) (Figure 8) will be either
joint together or they will separte 180 degrees forward. When the link
(BA) is pulling or pushing, the planetary gearing will rotate, given an
additional turn to the cranshaft.

7. Cinematic Diagram

A cinematic diagram is shown on Figure (8), the link (OR) is the
distance between the power shaft and the center of the crank link, the
link (OC) is the distance between the center of the hollow shaft and
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connecting rod (AB). The eccentricity is represented by the link (CB).
Five positions of the reciprocating mechanism are shown on Figure 8, at
position (1) the eccentric link has rotated 90 degrees and the link
(0B) has moved 60 degrees. At this position the angle between links
(OA) and (OC) is about 43 degrees. The link (0C) continues its movement
and the angle between links (OA) and (OC) will increase and later on
this angle will decrease. Fram position (6) to (11) the cycle is repea-
ted again. For one complete rotation of link (OA) the piston will be
opened and closed twice getting the four-cycle operation.

8. Conclusions

This rotary engine, at least on theory, is less camplicated than
Wankel engine because it has not an eccentric internal mechanism which
are difficult to be cooled and lubricated. The seal problems presented
on this engine are easier to be solved than the problems presented on
Wankel engine. There are too much to be done in this field but same day
the rotary engine will be a successfully answer energy-saving.
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RESUMEN

En el presente trabajo se expone una metodologia para
determinar la variacidn de los pardmetros de potencia y eco-
nomia de combustible de los motores de combustidn interna
terrestres en funciér de la altura sobre el nivel del mar
en que actlan.Sc¢ muestran asi mismo,algunos resultados experi
mentales obtenidos cn un banco de ensayos estacionario cons-
truido especialmente para este fin y su comparacién con los
resultados de estudios similares efectuados por otros inves-
tigadores.

SUMMARY

In this paper it is shown out a method to determine
the power and fuel economvy parameters variation in internal
combustion engines as a funccion of altitude over the sea le-
vel where they make their perfomance. At the sametime it is
shown some experimental results obtained in a stationary tes
ting bench specially structured and the corresponding match-
ing with resuits of analogous studies issued by other authors.



1. Introduccién

Los estudios y experimentos realizados en el Per( Y
en el extranjero nos permiten,desde ya,tomar medidas para co
rregir la negativa influencia de la menor densidad del aire
en la altura en el comportamiento de los motores. Asi,por e-
jemplo,se ha comprobado fehacientemente que es totalmente in
necesario hacer funcionar los motores a gasolina en la altu-
ra con los mismos requerimientos de octanaje con que lo ha-
cen en la costa.Segln datos estimativos de los cientificos V.
Majaldiani[ 6], H. Bigley, B. Keller y T. Wusz [E ,por cada
mil metros de altura se requiere aproximadamente 12...16 uni
dades menos de octanaje. Esto significa que,para un rango de
relaciones de compresidn desde 7 hasta 9,5 (que comprende a
la mayoria de los motores a gasolina),practicamente a partir
de los 2000 metros sobre el nivel del mar (s.n.m.) los moto-
res estarian en condiciones de utilizar gasolinas del mas ba
jo octanaje producible (destilacidn primaria),como el de 66
octanos por ejemplo,y,obviamente,de mucho menor costo.

Pero la altura también influye en el mas rdpido des -
gaste de las piezas fundamentales del motor. Esto se debe al
empeoramiento de las funciones que efectGan los sistemas de
lubricacidén y refrigeracidn.

Los trabajos de investigacidn realizados en este cam-
po Lﬁ]'[?],han mostrado que el aceite de los motores,especi-
almente los de encendido por chispa,pierde rdpidamente sus
cualidades lubricantes en la altura por efecto de la mayor
contaminacién que le producen las mezclas aire-combustible
enriquecidas también por efecto de la altura,asi como por
una disminucidn rdpida de su viscocidad.Esto significa una
mayor frecuencia en los cambios de aceite (mayor costo de
mantenimiento) y un mayor desgaste relativo de las superfici
es en friccién (menor vida Gtil y mayor costo por reparacidn).
Asi mismo,durante las subidas prolongadas de los vehiculos
por las pendientes de la cordillera el motor sufre por reca-
lentamiento,y durante los descensos prolongados,por el con -
trario,de sobreenfriamiento. Estos significativos cambios de
temperatura en las paredes de los cilindros,pistones y cula-
tas principalmente,origina considerables tensiones térmicas
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Tabla 1. Propiedades del aire atmosférico a diferentes

alturas s.n.m. en territorio peruano

H Presion atm. Temperatura Peso
Lugar km kg/am2 mmHg  °C °K espec.
Aeropuerto Interna
cional Callao 0,013 11,0310 758,64 18,81 291,81 1,206
Tacna 0,458 10,9500 698,94 17,20 290,20 1,118

Ricardo Palma (Lima) 1,040 0,9147 673,00 18,00 291,00 1,073
Matucana (Huarochiri) 2,020 0,8087 595,00 15,24 288,24 0,958

Arequipa 2,332 0,7300 537,08 13,60 286,68 0,869
San Mateo 3,020 0,7122 524,00 15,56 288,56 0,843
Huancayo 3,350 0,7000 515,00 12,00 285,00 0,839
Casapalca 4,010 0,6266 461,00 8,50 281,50 0,760
Cerro de Pasco 4,333  0,6133 451,24 4,10 277,10 0,756
‘6‘ Peruana
5. ®F
kg k'_ﬂ__**‘“““=~amah e T ks A
- -
_280
1270
260

Altura s.,n.m, (km)

Fig. 1. Variacidén de la temperatura y del peso especifico del

aire en funcién de la altura.
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que también dan lugar a una menor durabilidad de las piezas.

La mayoria de los trabajos de investigacidn efectuados
en el extranjero[z ],[?] han permitido obtener sendas expre-
siones matemdticas que vinculan los parimetros de potencia y
economia del motor en funcidén de la altura. Sin embargo,estas
ecuaciones toman en cuenta la variacién de las propiedades
del aire segln los datos proporcionados por la International
Normal Atmosphere (I.N.A.},que son vdlidas para los paises e
uropeos y América del Norte pero no exactamente para  todos
los demds paises,como el Perl por ejemplo.

2. Anidlisis tedrico

Las diferencias observadas en la variacidn del peso es
pecifico y de la temperatura atmosférica en diferentes luga-
res del Per(i,tal como se ilustra en la fig, N°1 y en la tabla
N°1,con tespecto a los datos de la I.N.A. son notorias. Esto
consiguientemente significa ya una correccidn de las mencio-
nadas expresiones matemiticas para poder ser aplicadas co --
rrectamente en los paises andinos.Estas y otras consideracio
nes,especialmente la variacion de la composicidén de la mez -
cla con la altura,han servido para deducir una expresidn ana
litica para el caso de la variacidn de la potencia de un mo-
tor de encendido por chispa en la altura[3 I:

N

T“—‘ - [1-0.047 H)[\[;/TD = fabiek -1)(@- \I_] 1)

“eo

y para un motor Diesel[4]

N P T
T & icvegaool B9800 1< 0.11& —\—= , @

eo POT

donde H- altura s.n.m.,en km ; p,T- presién y temperatura at
mosférica a una altitud dada; T - peso especifico del aire a
la misma altitud. El subindice cero representa a los mismos
pardmetros pero considerados a nivel del mar.
Andlogamente,las ecuaciones para la determinacién de
la variacidn del consumo especifico de combustible [ge] tan-
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to para el motor a gasolina como para el Diesel se muestran
las ecuaciones (3) y (4):

g
i€ oy [1»0.65(1/1m0-1}(29_ T -1)] 3 (3)
Beo p YT,
g N
€0 =€ = (1+0.001 0826y (1 119 11;[5)-—— = @
Le [=1s] D

Los resultados de la variacidn de la potencia y econg
mia de combustible en funcidn de la altura s.n.m. en que se
encuentra el motor sc ilustran en la fig.2 y en las tablas 2
y 3.

Tabla 2. Variacidén de la potencia y economia
de los motores Diesel en funcidn de
la altura (en PerG)

H (km) 1 2 3 4 5

p/p, |0,887 0,785 0,692 0,603 0,533
T/T, |0,977 0,993 0,982 0,962 9,934
I/IL 0,890 0,791 0,705 0,632 0,570
N/a% 0,897 0,778 0,698 0,620 0,552
No/N., |0,955 0,888 0,816 0,746 0,680
8o/8eo | 1,047 1,126 1,225 1,340 1,471

Ne Je
Nfﬁ Jeo
L5
Um'}
o 090 ~ Me/Nep /’_‘Id
E 0 8 4 //
-z 3 . - O i R ]'1
Fig.2. Variacidén g \ //
de la potencia y econo- ¢ L. A ,
mia del motor de encen- £ 0.7k //<\\ 12
dido por chispa en fun- - 06 7 L "
cidén de la altura | ’ P % :
s . -
0,5 DT 1 1 ] 10
] 1 ? 3 4 5

Altura s.n.m. (km)
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Tanque estabilizador aire de admisidn 9. Eyector

Vdlvula de globo 10, Bomba centrifuga ©
Manémetro diferencial 11, Tanque de agua

Medidor de flujo de aire 12, Motor de comb, int.

Carburador 13, Freno dinamémetrico

Vdlvula compuerta 14, Micromanfmetro

Vacubmetro

. Tanque estabilizador gases de escape

Fig.3. Esquema general del banco experimental para simular condiciones de altura
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Tabla 3. Variacién de los pardmetros de potencia
y cconomia de combustible de los motores a gaso-

lina a diferentes alturas de la cordillera andina

¥, UL, N g /s

Al 3 0 e e’ feo %/ g

l'l - E 'j‘
(km) {kg/cmi} P (°K)  (kg/m

0 1,033 1,000 291,8 1,225 1,000 1,000 1,000 1,00
0,5 0,972 0,942 291,4 1,154 0,942 0,938 1,034 0,97
1,0 0,917 0,887 291,0 1,090 0,890 0,879 1,071 0,94
1,5 0,864 0,835 290,6 1,629 0,840 0,823 1,111 0,92
2,0 0,811 0,785 289,8 0,969 0,791 0,768 1,154 0,89
2,5 0,763 0,737 288,5 0,915 0,747 0,715 1,201 0,86
3,0 0,715 0,692 286,5 0,864 0,705 0,664 1,252 0,84
3,5 0,671 0,649 283,7 0,818 0,668 0,616 1.307 0,82
4,0 0,628 0,608 280,8 0,774 0,632 0,570 1,368 0,80
4,5 0,589 0,570 277,0 0,736 0,601 0,527 1,433 0,78
5,0 0,550 0,533 272,5 0,698 0,570 0,485 1,507 0,76

i

Fig.4. Fotograffa del banco de pruebas para simulacidn
de las condiciones de altura en el Laboratorio de Midquinas

Térmicas de la Universidad Nacional de Ingenieria
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3. Resultados experimentales

Las ecuaciones y los resultados tedricamente concebi-
dos en esta primera etapa de la investigacién tenian que ser
comprobados cxperimentalmente. Con este fin se construyd cn
el Laboratorio de Miguinas Térmicas de la Universidad Nacio-
nal de Ingenieria en Lima,un banco de prucbas especial para
simular las condiciones que existen a diferentes alturas s.
n.m. y ¢n las que deberdan funcionar los motores a gasolina y
Diesel experimentales.

En la fig.3 se muestra csquemidticamente la estructura
del banco de simulacidén.AsI mismo,en la fig.4 puede observar
se una fotografia de las instalaciones del bance mencionado.

En las pruebas cfectuadas con ¢l motor Diesel monocili
ndrico de cuatro tiempos marca Petters PlIIIW,se¢ obtuvieron los
resultados que se muestran en la [ig.5. En este grdfico puede
observarse la similitud entre la curva obtenida experimental-
mente con los tedricamente calculados,tanto mediante el cilcu
lo térmico (curva 2) como por las f6érmulas deducidas por T.Wu

7l(curva 4) y por el suscrito (curva 3).

Los resultados han sido obtenidos para el caso cuando
el coeficiente de exceso de aire (o) varia permancntemente
con respecto a la variacidén de la altura. [s necesario men-
cionar que la caida de potencia y economia de los motores
en la altura se debe no solamente a una disminucién de la
cantidad de sustancia de trabajo por efecto del enrarecimi-
ento del aire,sino que ademids,vinculado a este factor,varian
sustancialmente otros indices que contribuyen también al de
smejoramiento de la combustidén y por ende,al decrecimiento
de la potencia y economia de los motores. kntre estos facte
res se encuentran la variacidén de la composicidn de la mez-
cla,el avance de la chispa o de la inyeccién ({seglin corres-
ponda el tipo de motor),la penetracidén del chorro de combus
tible durante la inyeccidn a la cdmara de combustidn y el
grado de pulverizacién,asi como el tipo de combustible em -
pleado,entre otros.

La composicidén de la mezcla o¢ varia hasta en 24...45%

a 5000 metros s.n.m.,tal como sc muestra en las tablas 2y3.
En los motores de encendido por chispa,esta  variacién in-
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fluye sobre los parametros de potencia directamente proporci
onal a una magnitud igual a Ko{ =(1-0.047H) ,siendo H la alti
tud en kildémetros s.n.m. Para el caso de su economia de com-
bustible,ésta varia inversamente proporcional a la menciona-
da magnitud.

Para los motores Diesel tebricamente se ha deducido un
factor similar,que es igual a K; =1+0.091 H0’826,con el efec
to andlogo sobre la potencia y economia mas arriba menciona-
do.Sin embargo,para los motores Diesel hay que tener en cuen
ta adicionalmente que un descenso del coeficiente de exceso
de aire por debajo de 1,2 (20%) significaria la formacidn de
grandes cantidades de humo en los gases de escape,asi como
sarro o carbonilla en la cimara y simultineamente la mas ra-
pida caida de la potencia y cconomia del motor. Los resulta-
dos experimentales realizados cn el banco de prucbas[S](ver
fig. 0} nos muestran que para el caso que se tratara de man-
tener el coeficiente &= 1,5 constante al que tenia en condi
ciones atmosféricas normales,la potencia decrece en un 30% a
5000 metros s.n.m. con respecto a la potencia del motor sin
regulacidon de o . Por otro lado,se observa también que el
consumo especifico al freno de combustible disminuye en 21%,
lo que indudablemente representa una notable ventaja.

N o

o -~

T —
‘--\""‘-\.

N "h..‘_ —
cO 4

0,9k

de potencias

Relacién

5 1 S| 1 L
0 1 2 3 1 H (km)

Fig.5 Variacion de la potencia ecfectiva de un motor
Diesel en funcidn de la altura

Curva |- Resultados experimentales; Curva 2- Segin el cilculo térmico[4];
Curva 3- Seglin férmula del autor{4 J;Curva 4- Segtn formula de T.Wu[7 ]
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Fig.6. Variacibn de la potencia y del consumo especifico de
combustible de un motor Diesel para diferentes valores del coeficiente de
exceso de aire (gréfico a) e influecia del avance de la inyeccién en la
potencia efectiva para diferentes alturas (gréfico b)

Con el objeto de evitar un descenso considerable de poten
cia pero,al mismo tiempo,conseguir un funcionamiento sin humos
del motor ni formacidn de carbonilla en la cémara de combustidn
con el miximo de economia de combustible,se ha considerado a-
doptar ® = 1,2 ,valor que la mayoria de investigadores consi-
dera como el minimo tolerable. Esta correccién significaria a
5000 metros una reduccién de potencia en 15%,pero el consumo
especifico también bajaria en 23% ,valoes mas aceptables.

Significativa importancia merece también el estudio de
la influencia del avance de la inyeccifn en la variacién de
potencia para una determinada altura en la que funciona el mo
tor. En la fig. 6-b se muestra dicho grifico,en el que se pue
de observar un ligero aumento de la potencia (5...6%) para al
turas superiores a los 3000 metros s.n.m.,cuando se incrementa
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el avance de la inyeccidén dede 28°hasta 32°antes del punto
muerto superior (APMS). Esto se explica por la mayor duraci-
6n que requiere la mezcla para autoinflamarse a medida que
disminuye la cantidad de aire introducida (enriquecimiento
de la mezcla) con la altura. Un avance mayor de la inyeccidén
desmejora la combustién,ya que el combustible pulverizado se
introduce en un medio donde la presién y la temperatura so -
bre todo,se han reducido afin mas y,per lo tanto,la profundi-
dad de la penetracidn del chorro de combustible es mayor,con
la consiguiente dificultad de su autoinflamacién.

4. Conclusiones

En base a las notorias diferencias entre los datos pro
porcionados por I.N.A. y los que existen en la cordillera de
los Andes,se hanmodificado las férmulas que permiten determi
nar con mayor precisifn las potencias y consumos de combusti
ble para cualquier altura sobre el nivel del mar.

Se ha logrado medir experimentalmente la variacidn de
potencia efectiva y de consumo especifico de combustible en
funcidn de la altura en un banco de pruebas especial. Se ha
determinado que la potencia de los motores E.CH, disminuye
aproximadamente en 10% por cada 1000 metros de altitud, y el
consumo cspecifico de combustible aumenta en el mismo porcen
taje. La mezcla se enriquece en 5... 6%.

En los metores Diesel es recomendable hacerlos funcio-
nar con un coeficiente de exceso de aire no menor de 1,2, lo
que evitaria un descenso muy rtapido de la potencia, pero el
consumo de combustible se reducirfa en 4... 5% por cada 1000
m. de altura.

La influencia del avance de la inyeccidn es poco nota-
ble. Un avance adicional de 3... 4 grados produce un ligero
incremento de la potencia (5... 6%) para alturas superiores
a los 3000 metros s.n.m.

Conocidos cualitativa y cuantitativamente los pardme -
tros de mavor incidencia en la potencia y en la economia de
los motores se abre la posibilidad de regpularlos (compensa -
cién parcial) en una nrimera ctana v de hallar los elementos

de compensacion total mediante la sobrealimentacidn
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SWMARTO
Um novo método para cidlculos de perda de carga (Ap) e transferén—
cia de calor (h) do fluido de carcaga de trocadores de calor de carcaga
e tubos cam chicanas segmentais & apresentado. O método & baseado na so-
lugao das equagoes de conservagdo de massa e quantidade de movimento em
un trecho entre duas chicanas. As distribuicoes de pressao e velocidades
calculadas fornecem respectivamente 4p e h_. Os parametros Ap e h sa0
correlacionados para uma dada geometria com a vazao em massa (m) e as
propriedades do fluido. Valores calculados e experimentais de calor tro
cado apresentaram boa concordancia para um trocador ensaiado .

SIMMARY
A new method to calculate pressure drop (Ap) and shell-side heat
transfer coefficient (hcl in a shell-and-tube heat exchanger with

segmental baffles is presented. The method is based on the solution of
the equations of conservation of mass and momentum between two baffles .
The calculated distributions of pressure and velocities given .
respectively, Ap and hc' The values of Ap and hc are correlated for a
given gecmetry with the shell side fluid properties and flow rate. The
calculated and experimental results agree very well for a U-Tube heat

exchanger .
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1. Introducio

Uma das maiores dificuldades no projeto e nos calculos de  desem-
penho dos trocadores de calor de carcaga e tubos com chicanas &€ a avalia
gao precisa do coeficiente de transferéncia de calor (h) e da perda de
carga (Ap) do fluido de carcaga. Essa dificuldade & decorrente da enorme
complexidade da distribuigao de fluxo no trocador. O escoamento  nesses
trocadores depende nao sO da geametria do feixe de tubose das chicanas
mas também das folgas entre feixe de tubos e carcaca, entre tubos e fu—
ros das chicanas e entre chicanas e carcaca .

Trés tipos de métodos tém sido utilizados para o cilculo dos coefi
cientes de transferéncia de calor e da perda de carga nesses trocadores:
metodos integrais; métodos analiticos e métodos de andlise de correntes.

Nos métodos integrais as correlagbes consideram o trocador como um
todo e nao levam em conta o efeito de diferentes espacamentos e folgas
internas |1|. J3 os métodos analiticos sao baseados em correlagoes que
utilizam fatores de corregao para se considerar o efeito das diferentes
correntes de fluxo |2|. Esses fatores de correcao sao obtidos pelo ajus-
te de dados experimentais de algumas unidades de trocadores com as cor-
relacoes. Finalmente, o método de andlise de correntes que foi introduzi
do por Tinker |3|em 1951 e posteriormente aperfeicoado por short |4|
Palen e Taborek |5|e outros. O método de Palen e Taborek, mais aperfei -
goado que os demais, reduz o complexo escoamento do fluido de carcaga a
un rede de correntes com resisténcias hidraulicas associadas a cada uma.
A 90].!.!;50 dessa rede fornece o fluxo atraves da abertura da chicana, o
fluxo perpendicular ao feixe de tubos e as principais correntes através
das folgas juntamente com a queda de pressaoc em um trecho entre chicanas.
O coeficiente de transferéncia de calor & calculado utilizando-se uma mé
dia corrigida entre nimeros de Reynolds na regiao de fluxo cruzado e na
abertura da chicana. As resisténcias e as corregoes utilizadas foram ob-
tidas pela minimizagao de erros do método com dados experimentais de 64
trocadores. Este método, apesar de apresentar melhores resultados que os
demais, forneceu previsdes dentro de - 20% no cilculo dos ooeficientes h
e cerca de ¥ 30% nos calculos de Ap para os trocadores simulados pelos
autores .

Em 1975, Konuk |6|utilizou o método de andlise de subcanais, de-
senvolvido para analise termo-hidraulica do niicleo de reatores nucleares,
e dividiu o espago entre duas chicanas de um trocador em volumes de ocon
trole para os quais foram derivadas e resolvidas as equacbes de conser-
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vacdo de massa e de quantidade de movimento para se obter as distribui-

goes isotérmicas de pressdo e velocidades do fluido de carcaga. O modelo
por ele desenvolvido reproduziu com alta precisao distribuigbes experi-
mentais de fluxo e pressdes |7|. Posteriormente, o modelo foi aperfeicoa
do e complementado para a avaliacao de coeficientes de transferéncia ae
calor locais, utilizando-se a distribuicao de velocidades e também foram
incluidas as equacoes de energia, escritas para volumes de controle ao
longo de todo o trocador, permitindo a abtencao das distribuicbes de tem
peraturas dos fluidos de carcaca e tubos |8,9]|. Este modelo, nao conten=
do nenhuma corregao ou parametro otimizado, permitiu previsdes de troca
de calor dentro de = 5% de desvio em relacio a valores experimentais dis

roniveis de um resfriador dgua/hélio do Circuito Experimental de Hélio
do IPEN. Infelizmente, a utilizacdo do modelo para cilculos de trocado-

res cam mais de cinco (5) chicanas acarreta em demasiado tempo de campu-
tacao. Por isso, neste trabalho, propomos um outro método que  consiste
em se calcular um coeficiente de transferéncia de calor médio em um tre—
cho entre duas chicanas (h), obtido pela média ponderada entre coefici-
entes locais e correspondentes drea de troca de calor. Dispondo-se en-
tao de hc, pode ser utilizado qualquer método para a solugio do  troca—
dor, como por exemplo, a equacao de troca de calor :

Q=0UA ATml (1)

Assim, o método evita a solucdo das equactes de energia para os vo
lumes de controle utilizados para a cbtengio das distribuicées de veloci
dades mas, mantém a precisac fornmecida pelo método de anilise de subca-
nais. Note-se que eliminando as equacoes de energia, hceapténqs.eser
calculados para a temperatura média do fluido de carcaca. Nos casos po-
rém em que as propriedades do fluido e as temperaturas ac longo do troca
dor variam acentuadamente e, nos calculos de desempenho aonde a  geome—
tria & dada mas variam as condigOes de operagao, isto &, vazoes e tempe
raturas, & desejivel a disponibilidade de correlagoes para h_e ﬂp, ao
invés de se resolver muitas vezes as equagoes de conservagao de massa e
de quantidade de movimento, o que consumiria muito tempo de computagao .
Assim, tentamos correlacionar h, e ap com a vazao e com a temperatura do
fluido para uma dada geametria, afim de viabilizar a utilizacao do méto-
do. O objetivo deste trabalho & entao a exposigao do método idealizado e
a demonstracgdo da validade de correlagbes obtidas com sua utilizacao .
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2. Método de calculo dos coeficientes e Correlacionamento

Especificada a geometria do trocador e as condigdes de  operagao
(m e temperaturas), s3o resolvidas as equagbes tridimensionais de conser
vacao de massa e de quantidade de movimento para escoamento isotérmico
em um trecho entre duas chicanas. Camo resultado tem-se as distribuices
de pressao e velocidades (duas componentes laterais e uma axial) nas con
digbes de escoamento consideradas. A distribuicao de pressao fornece a
perda de carga no trecho (Ap_). Com a distribuic3o de velocidades 530
calculados coeficientes de transferéncia de calor, em cada um dos volu-
mes de controle do modelo (hil . Nos wolumes que contém uma chicana, sao
calculados coeficientes que consideram o fluxo anular entre os tubos e
os furos da chicana e o fluxo através da abertura. Nos outros volumes ,
os coeficientes h, sao calculados como a média ponderada entre coeficien
tes para fluxo paralelo e para fluxo cruzado aos tubos (Equagac 2). Deta
lhes sobre esses cdlculos sao dados em

ah 9 h
h cr+(0 a) 'p

90°

(2)

onde o indice i refere-se ao volume de controle considerado, o & o angu-
1o formado entre o vetor de velocidade resultante no volume e a dire-
¢ao axial do trocador, hc:r & o coeficiente de transferéncia de calor pa-
ra fluxo cruzado e hp para fluxo paralelo, ambos calculados utilizan—
do-se correlacOes apropriadas disponiveis na literatura .

Feitos esses cilculos e, uma vez que os coeficientes h, variam a-
centuadamente de ponto a ponto no espago entre as duas chicanas, & ava -
liado um coeficiente médio (hc} , calculado como a média ponderada entre
os ocoeficientes locais e as correspondentes areas de troca de calor :

h, = (L hy A /Ac (3)

ondel\ eaaxaadetransferencmdecalortotalmtrednentreasduas
mimnas,hiaareademdecalordumlmeieh os ocorresponden—
tes coeficientes de transferéncia de calor .

Para o correlacicnamento, podemos lembrar os métodos integrais men
cionados na introducio. Podemos afirmar que sua imprecisao esta no fato
de ser praticamente impossivel a definigdo de uma dimensao caracteristi-
caqtnpossaserutinzadammmlacimmmntodaperda de carga e
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transferéncia de calor de uma forma geral, ou seja, independente das ca-
racteristicas de projeto do trocador tais como espacamentos e folgas in-
ternas. Notamos porém que em trechos entre chicanas, tanto o coeficiente
rrédiohcdaﬁ"{mg:ao (3) quanto a perda de carga (n'-\pc) podem ser perfeita
mente correlacionados com a vazao em massa (M) e as propriedades fisicas
do fluido no trecho considerado. Assim, o modelo de analise de subcanais
descrito nas referéncias [8,9| pode ser utilizado para se obter correla-
coes individuais de perda de carga e transferéncia de calor para cada u-
nidade de trocador que interesse, considerando-se todas suas caracteris-
ticas geométricas inclusive as diferentes folgas internas.O procedimento
consiste na cbtengao dos valores de h_ e Ap_ para as condigoes de escoa-
mento de interesse, os resultados sao correlacionados na forma das Equa-
coes (4) e (5), obtidas por um ajuste de minimos quadrados .

o p

—=— = C Gwv" (4)
P

b -

—175 = ') i3)

k Prl 3

onde p & a densidade do fluidn, p A viscosidade, k a condutividade *t‘vrm_u_
ca, Pr o namero de Prandt para as condigOes isotfrmicas consideradas ¢ C
€ n as constantes de corrclacionamento .

3. Utilizacao das correlacoes

Dispondo~se da correlacao da Eouacao (5), a solucao térmica de m
dado trocxdor pode ser obtida utilizando-se a equacao de troca de calor
{Fquagao 1) ou outro método da literatura. A utilizacao dessa omuacao po
de evidentemente apresentar bons resultados desde que a condicac de i
constante seja uma boa aproximacao. No caso porém em que as propriedades
do fluido veriem miito 20 lonco do rrocador, essa cmuacao pode conduzir
a resultados ruito immrecisos, orbora alous tostes indicaram erros  den
tro da faixa de = 10% |10/, o yue ja indica un grarde cispcrdicio da al-
ta precisao das correlacoes cbtidas pelo método de ardlise de subcanals.
Para esses casos € preferivel a utilizacao de métodos numfricos ue per-
mitam a solucao passo-a-passo do trocador, com a reavaiiacac dos coefici
entes hc rara cada intervalo entre chicanas. Um métodc numérico que poae

ser conslderado, consiste basicaisente na solw_,:'h Cas ermoes der Lneriia
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de estado estacionirio, escritas para cada intervalo entre duas chicanas, '
considerando-se somente variacao axial de temperatura. Consideractes so-
bre esse método sdo feitas pelos autores em outro trabalho apresentado
neste congresso |10].

Quanto 3 perda de carga do fluido de carcaca, podem ser feitas du-
as consideragCes: a) tratando-se o trocador como um todo, a Bgquagao (4)
pode fornecer a perda de carga por chicana, avaliada na temperatura me—
dia do fluido de carcaga, obtendo-se assim a perda de carga total (4p,)
como a somatdria entre as perdas de todas as chicanas e as perdas  nas
secqOes de entrada (4p,) e saida (Ap,) do trocador :

.!\pt =bp, + (N=1) ﬁpc + ﬁps (6)

ondeNéonﬁmmdedﬁ.camsdotmcadoreﬁpeeapsaSpardas nas
secgOes de entrada e saida respectivamente, considerando os efeitos de
encurvamento, expansao e contratacao da corrente de fluido. Note-se que
existindo um nimero elevado de chicanas, a perda de carga total pode ser
aproximada na forma da Equagao (7) .

tp, = (N1) &p_ (7

b) no caso de se utilizar um método mmericc como mencionado anterior
mente, a perda de carga em cada trecho entre chicanas pode ser obtida co
mo uma funcdo da temperatura e a Equacao (6) pode ser reescrita como:

h=1

T <, f.-'.p”'li + o (8)

o |

R S

nnde i refere-se ao intervalo entre chicanas .

4. Resultados

O resfriador de h3lic mencicnado na introducao deste artigo, aonde
o hélio circulando mo lado cos tubos € resfriado por dqua no lado de car
caca, constituido de trés (3) chicanas de placas seqmentadas e noventa e
cinco (95) tubos em "U", foi simulado segundo o método descrito. Metade
de sua seccao transversal foi dividida em 16 subcanais |8|. Foi conside-
rado um trecho entre duas chicanas dividido em 5 niveis axiais (Figura
1). Uma tfpica distribuic3o de velocidades para uma relacao (m/u) igual
a 4030 & nostrada na Fiqura 2 .



|

e e e R R

i _ S

uol

Figura 1 - iwstriador de Hélio - Modelo .

4030 m.

Figura Z - Distribuicdo de velocidades - iy
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Para se obter as correlacGes do coeficiente de transferéncia de ca
lor médio por chicana (Bquagdo 5) e da perda de carga por chicana (Equa-
gao 4), validas para a geometria considerada, foram simuiladas operacoes
na faixa de /i entre 2000 m e 5500 m que & a faixa de utilizagdo des-
se trocador. Os resultados sao mostrados na Figura 3 .

n [T ___[_—_'_____ T T 1app
—=| N 1l
T4 [;_»-.r_ BLW;"-’” B

0 N q |8
) f————1 Prggeses fomsmm o s e g S A0
800 :

|
______ |
1
600 ;
I
I
***** -
/e/ i
i i ‘1‘ 1
e B AR ' . |
k Pt 4 | N
400 i } ;1900
2000 3000 4000 5000 (m)

Fiqura 3 - Correlacoes de transferéncia de ca-

lor e perda de carga por chicana

Nota-se na Figiwa 3 ¢ perfeito correlacionamento dos pontos calcu-
lados, justificando a escoiha de fvy como pardmetro de  correlacionamen
to. Nota-se também cue pode ser utilizado um nGmero menor de pontos para
serem obtidas as correlagoes, o que torna o Metodo extremamente economi-
.

A sequir saoc comparados dados experimentais de calor trocado com
valores calculados utilizando-se a correlagao de h_ da Fiqura 3. Foi uti
lizado o método dado pela Equagao 1. Sao também comparados valores obti-
dos utilizando-se o método integral descrito por Donohue [1]| (Figura 4).

Nota-se nessa fiqura que os resultados obtidos com o método Propos
to apresentaram um desvio da faixa de Y53 em relacao aos dados experi-
mentais enquanto que os desvios no caso do método integral atingiram até
-17%. Os valores de calor trocado (Q) foram calculados utilizando-se a
Bguacao 1 porque as hipdteses de U e Cp constantes, v3lidas para essa e

quagao, Sa0 boas aproximagoes nas condigoes de operagads desse trocador .
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O Método Numérico
O Método Integral

Qcate.
Qup.
o
s o) d
] g H d O
¥
09 -
o
O
082000 3000 4000 5000 iy

Figura 4 - Comparagoes entre valores de calor
trocado experimentais e calculados.

5. Conclusoes

Apresentou-se um método para cidlculos de perda de carga e transfe-
réncia de calor do fluido de carcaga de trocadores de calor de carcaca e
tubos com chicanas. A perda de carga (Ap) é obtida pela distribuicao de
pressoces entre duas chicanas. O coeficiente de transferéncia de calor
(h.) & calculado atraves de uma média ponderada entre coeficientes lo-
cais obtidos a partir da distribuicao de velocidades entre as chicanas .
As distribuigbes de pressdo e velocidades sao obtidas pela solugao  das
equagtes de conservagao de massa e quantidade de movimento formmladas u-
tilizando-se o método de analise de subxanais .

Demonstrou-se que f\pc e hc correlacionam-se perfeitamente com a va
z3o em massa (M) e as propriedades fisicas do fluido .

Os resultados de troca de calor obtidos com a utilizacdo do método
proposto apresentaram boa concordincia com os valores experimentais .

Como o método apresentado & baseado em um modelo geral, que nac
utiliza nenhum parametro otimizado e nenlum fator de correcao, podemos
esperar previsoes de mesma ordem de precisao na simulacdo de outros tro-
cadores o que tornari o métado extremamente valioso, principalmente g
por permitir a analise <o escoanento do fluido de carcaga, o que nao €
possivel por nenhum outro método .
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SUMARIO
Tradicionalmente, no dimensionamento de fornos, e supos
ta conhecida a sua temperatura interna [1]. Ja o trabalho a-
presenta um modelo para o cilculo do revestimento de um forno
a partir das condig¢des da combustdo, isto €, nenhuma hipote-
se € feita sobre a mencionada temperatura. No modelo sio leva
das em conta as interagdes térmicas entre as diversas super{i
cies internas do forno, a carga, ¢ os gases. E utilizado o
computuador para sc obter o dimensionamento dos refratdrios ¢
isolantes, o fluxo térmico, ¢ a temperatura da face interna
do forno. De um conjunto de possiveis combinagocs de revesti-
mentos € selecionada a que apresenta custo minimo.
SUMMARY
Praditionally, the internal wall temperature 1s suppos-
ed known in furnace's design [l}. In this paper is shown a
procedure to calculate the furnace wall lining, starting with
informations about combustion, that is, no hypothesis is muade
ahout the above mencioned temperaturce. In this procedure arc
studicd the thermal interuactions between internal walls fur-
nace, the loading, and the gas {rom combustion. The computer
is employed to design: the thickness of refractories and in-
sulating materials; the heat flow, and the internal wall tem
perature. [From the sct of fleasible linings, the program se-
lects the one that presents a minimum cost.
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1. Introducio

Atualmente, num mercado competitivo ¢ numa época de es

casscz de cembustivel, deve-se aproveitar ao midximo a ener
giu disponivel, garantida a operacgao adequada do sistema e

com o minimo dispéndio possivel em instalacdes e equipamen

Lo

0 wfétodo apresentado permite o dimensionamento do re -

vestimento de fernus o combustido, yue:

el

itenda Gy coudigoes tovnoiogicas, isto €, o material empre

gade devera suportar us condigoes de¢ trabalho;

- tenha o minimo custe do revestimenco refratdrio ¢ isolante,

mantendo o menor possivel as perdas calorificas.

2. Hipdteses Adotadas

0 procedimento leva em centa as interacdes térmicas en

tre as diversas taces internas do fornu, o carga, ¢ 0s gases,

¢ considera tante o custo do revestinmento come o do combusti

vel. O método podc ser usado para zevestimentos de muitas ca

madas (na forma atual dc programa utcé cince comadas. nimero

ue pode ser facilmente ampliado [2]).

0 método envolve equagdes nao 'iacorcs solugie €

facilitada pelo uso do computador.

1.

Foram adotadus as seguintes hipatcies:
Os gases no interior do forro sac niae tuminosos.
Os combustiveis queimados sio liqiidos.
Considera-se a opacidade do dioxido de carhono e do vapor
d'dgua no interior do forno.
A quantidade de ar a ser empregada na combustao garante a
queima comnleta do combustivel.
0s gastos decorrentes dos custos ceolatives aos refratdrios
e isolantes ¢. ao combustivel sic considerados varidveis
com a solucao adetada.
Os demais gastos, como os ¢ implantagdo, operagdao, mani-
pulagao da carga. manutoncdo, reparo ¢ depreciagio podem
ser considerados invariantes, e por isso nio sio analisa-
dos na escolha da solucao.
Considera-se a variacgao com a temperatura da condutibili-

dade térmica dos refratirios e isolantes.
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As paredes internas do forno saoc consideradas re- radiantes.
As emissividades do didxido de carbono e do vapor d'agua
variam com a temperatura. As emissividades da carga, do
refratario e dos isolantes sao consideradas constantes.
Ndo se considera a penetragao de ar frio no interior do
forno, por frestas ou abertura de portas.

A temperatura dos produtos de combust@o na zona de aque-
cimento € a temperatura teodrica de combustdao corrigida
por um fator de eficiéncia.

A carga esti disposta simétricamente no interior do formo.
0 forno opera em regime estaciondrio.

0 fluxo calorifico perdido para o ambiente € obtido con-
siderando-se a troca por radiagdo e convecgao entre a

face externa do forno e o meio.

3. Determinacdo da Temperatura da Face Interna

Tradicionualmente, considera-se conhecida a temperatura

da face interna do forno [l]JZ]{d]IS]. Neste método, esta
temperatura resulta do balanco energético no interior do for

no,

considerados os gases da combustao, a presenga da carga

e a natureza re-radiante das faces internas do forno.

llsando & notacgio:

E;E? = AiFii = (arca do elemento i) {fator de forma

da face i para a face j)(m™)

refletancia da face i

I

g = emissividade da face i

L. = poténcia emissiva Jda face 1 {watt/m™)

gSi - Aiug = {area da face i) (emissividade do gas) (m")
“g = poténcia cmissiva do gids (watt/m“)
W, = energia radiante emissiva da superficie cinzenta

)
i (watt/m"),

4 interacdo devidua 4 radiagdo pode ser cxpressa como:
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0 indice i serve tanto para as faces do forno como pa-

ra o da carga.

Conhecidas as matrizes A e B de (1), calcula-se a ma -
triz W.

Como as paredes sdo re-radiantes tem-se segundo [3]que:

W, =E, = oT,?
1 1 1

(2)
onde 0 = 5,67 . 10°3 watt,’m2 Xt
A equacao (2) permite determinar a temperatura Ti da

face interna i.

4. 0 Programa do Computador

A Figura 1 apresenta as principais etapas do procedi-
mento computacional:

1. Inicialmente indicam-se os codigos dos materiais a serem
empregados no revestimento, as dimensdes do forno, e as
condigoes de combustao.

A sub-rotina ENERG calcula a energia liberada na combus-
tao considerando-se a combustao completa. A sub-rotina
TACOM calcula a temperatura tedrica de combustdo.

A sub-rotina RADIA permite a determinacgao da temperatura
das faces internas do forno.

(1

—
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FIG.1 FLUXOGRAMA
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4. Verifica-seseo material especificado como revestimento
interno suporta a temperatura prevista para aquela face,
Se ndo suporta, € impresso um relatério, ¢ o programa €
encerrado. Se suporta, o procedimento prossegue calcu -
lando-se a espessura inicial de revestimento, supende
que se utilizard o primeiro materiual especificado como
Gnico constituinte. Calcula-se o custo neccessdrio para
este revestimento.

5. Verifica-se sc existem outras associagoes de revestimen-
tos propostos. Sc¢ ndo existem ¢ impressa a solugdo, que
por ser unica, ¢ a de minimo custo, ¢ o processo € encer
rado. Se cxistem outrias associagoes, prosscgue-se¢ Consi-
derando-se o clemento mais interno ¢ o imediatamente se-
guinte (do interior para o cxterior). Nesta situacao. en
tre as eventuais combinacocs possfvcis, cscolhe-se as
que sdo tecnologicamente admissivels. Para cada solugio
admissivel calcula-se o custo.

6. Procede-sec assim sucessivamente, até que se tenha exami-
nado todos os possivels pares de revestimentos especifi-
cados.

7. A proxima etapa € considerar os ternos de materials, re-
petindo-se, para cles, o procedimento descrito para  os
pares; e assim sucessivamente.

8. Escolhe-se cntio, dentre todas as solucoces admissiveis,
aquela que corresponda a0 minimo custo. Imprime-sc¢ o re-
latério e o processo ¢ encerrado.

Como sc ve, procede-se por ecxaustio.
A listagem do programa, c¢scrito em FORTRAN IV-G, bem
como as sub-rotinas mencionadas ¢ outros detalhes podem ser

vistos em [2].

5. LExemplos ¢ Resultados

Em [2] foram apresentados ¢ analisados cinco casos re-
solvidos com auxilio da mectodologia proposta. A titulo de i-

lustracao aprescntam-se a scgulr dois exemplos adicionais,
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1° Exemplo
Dados - Forno paralelepipédico (11lmx3,50mx5,75m); tempo ope

racional 58.080h; ar ambiente a 293 K e com veloci-

dade de 2m/s; emissividades: carga 0,9%; face inter-

na do forno 0,5; face externa do
tao: oOleo BTE; 10% excesso de ar;
ar admitido a 333 K; temperatura
carga 1118 K; temperatura maxima
forno 373 K: pressao no interior

revestimentos: refratiario codigo

forno 0,75; combus

80% cficiencia;

de aquecimento da

da face externa do
do forno 107800 Pa;
7 (Cr$142,30/ele -
mento), refratirio isolante codigo 9 (Cr§29,70/ele-

mento). Fornccem-se as condutibilidades teérmicas do

revestimento [2].

Resultado (na fuce mais aquecida)

| face n® 1

codigo do material 7 o
temper. face interna (K) 1185 072
temper, face externa (K) 972 340
espess. revestimento (m) 0,33 0,22
fluxo térmico perdido (total) = 197515 8W
custo total do revestimento = (r$5.092,465,00
Dados - Forne cilindrico (Il = Im; D = 1lm); tempo opcracional

de 46400h; temperatura final da carga 1275 K; combus

tivel: Gleo BT, 10% excesso de a

r,

0% de eficien -

cia na combustio; revestimentos: refratirio codigo 1

(Cr$19.00/elementol, refratario isolante cadigo 4
(Cr$33,80/elemento), isolante c¢odigo [S-6 (Cr§520.00/

clemento) . As demais informacoes sio idénticas as do

primciro exemplo,

Resultado (na face mais aquecida)

codigo do material

[face lateral
1

5

temper. face interna (K) 1342 | 1071

temper. face externa (K) 1071

cspess.revestimento (m)

0,22 fo,11

15-06
523
354

(0,1
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A resolucao dos cinco exemplos constantes de [23 foi
de: 1/0 5,6 scgundos
chy 26,2 segundos

A resolugao de dois exemplos adicionais constantes des
te trabalhe foi de:
1/0 5,4 scgundos

CPU 14,7 scgundos

©. Conclusoes

A andlise dos exemplos constantes em [2], bem como as
duas ilustragoes deste trabalho permitem concluir que a meto
dologia proposta atinge o objetivo descjado, isto ¢, o desen
volvimento de um modelo de cialculo por computador do revesti
mento de um forno, a partir do cilculo da temperatura tedri-
ca de combustio.

As discrepancias deos resultados do exemplo n? 1 de [2],
ne que se refere a temperaturas o espessuras de materiais em
pregados, entre fornos rcais ¢ o calculado ndo sio signilica
tivas.

Além disso a disponibilidade do programa de computador
com tempos de utilizac¢ao pequenos permite a realizacao de
muitas simulacdes para resolver casos priticos a custos rela
tivamente baixos.

Note-se ainda que nos cxemples resolvidos., a diferenca
de tempcraturas ohtidas, entre a carga ¢ a da face interna
do forno, ecstido na faixa em que sc cncontram os vilores cmpl

ricamente verificados, isto ¢, entre 30 ¢ 70 K.

[l] Szajnbok, M. § Baracat, D.E. "Cilculo do Fluxo Térmico
Através de Parcdes de Fornos" - V COBEM, Vol.D (1979),

pp- 331-340.
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SUMARIO

Sao derivadas e resolvidas numericamente as equagoes diferenciais
descrevendo a transferencia de calor nos trocadores de calor de carcaga
e de tubos. 0 metodo de “ka € comparada com o método proposto em casos
onde o calor especifico Cp e o coeficiente de transferencia de calor
global U variam com a temperatura. 0 erro do nétodo de ATm

¥
do comprimento do trocador de calor nao ultrapassa + 10% nos casos con-

no calculo

siderados. Contudo, o metodo numérico, sendo mais preciso e, ao  mesmo

tempo, de utilizagao facil eeconomica, € recomendado no projeto de tro-

cador de calor de carcaga e tubos.

SUMMARY
Differential equations describing the heat tranfer in shell - and-

tube heat exchangers are derived and solved numerically. The method of
&Tim is compared with the proposed method in cases where the specific
heat at constant pressure, Cp and the overall heat transfer coeffici-
ent, U, vary with temperature. The error of the method of ﬁTim for the
computation of the exchanger length is less than + 10%. However, the
numerical method, being more accurate and at the same time easy to use

and economical, is recommended for the design of shell~and-tube heat

exchangers.
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1. Introducao
No calculo de trocadores de calor de carcaga e tubos, € pratica o
mum utilizar a equagao

q=FUA A Tm&

onde g € o calor trocado, F um fator de corregéo, U o coeficiente de
tranferencia de calor global, A a area de transferéncia de calor,e ﬂTmE
a média logaritmica das diferengas de temperatura entre os fluidos de
carcaga e de tubos . Eq. (1} baseia-se nas hipoteses de U e calores es-
pecificos Cp constantes. U e Cp podem variar com a temperatura ao longo
do trocador de calor, e nao se sabe o erro introduzido no calculo de q
devido a essas variagoes. 0 calculo correto de q, quando U e Cp variam,
pode ser feito através da solugac de equagoes diferenciais gque descre-
vem a transferencia de calor no trocador de calor. Neste trabalho sao
derivadas e resolvidas numericamente tais equagoes diferenciais para
trocadores de calor com um passo de carcaga e um passo de tubos operan-
do em correntes paralelos, correntes contrarias, e para trocadores de
calor com tubos em U. Oleo de algodac foi escolhido come fluide no lado
da carcaca e no lado dos tubos devido as variagoes significativas de
viscosidade 1 e do Cp com a temperatura. 0s resultados sac comparados
com o5 da eq. (1) para avaliar a precisao da eq. (1) gquando U e Cp

sao variaveis.

2. Eguacionamento

Para derivacao das equagoes diferenciais mencionadas, sao conside-
rados tres casos.

a) Correntes paralelas - passo unico

As equagoes de conservagao de energia sao derivadas  admitindo-se
uma temperatura media na segﬁo transversal do trocador de calor, para
ambos os fluidos, ou seja, somente variagao axial das temperaturas. Tam

bam nac é considerada conducao axial. MNeste caso, tem-se as equagoes a

seguir:
dh
t _ _UA _ "
dx m, (Tc Tt) (2)
dh
c UA i
dx = _HE (Tt Tc) 3)

onde os indices t e ¢ referem-se respectivamente aos fluidos de tubos e

carcaga, h é entalpia especifica, x a direcao axial, U o coeficiente de
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troca de calor global, fungao da temperatura, A a area de transferen=
cia de calor por unidade de comprimento, m vazac em massa, constante, e
T a temperatura na posigéo .

Para eliminar as derivadas da entalpia, escreve-se:

dh
dx

dT

3h dp
e (5)

(3h_ _dp_
aT dp T dx

3h - iy s i

onde (- ) € a definigao do calor especifico Cp e, o segundo termo do
at 'p & < 5

lado direito pode ser desprezado ; p e a pressao.

Assim, as equacoes (2) e (3) podem ser reescritas:

dT
£t _ UA _
d« ~ m_Cp (T: T) (5)
k t
d7
c _ ___UA B
dx. - m. Lp (Tt Tc) (6)
c e

onde Ept e Cp_ sao fungoes da temperatura.
L=

b) Correntes contrarias - passo unico

Analogamente ao procedimento anterior sao obtidas as equagoes de
conservacao de energia. Considerando-se a vazao do fluido dos tubos na
diregao x, sua equagao € a mesma da eq. (5). Para o fluido de carcaga

tem-se:

= — (T - TL] (7)

c) Tubos em U - passo Gnico

0 esquema de um trocador de calor de tubos em U € mostrado na Figu

ra l.

m
L S| Th
m,
Te S
Y ——— th
— R

Figura 1 - Esquema de um trocador de calor de tubos em U
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Para esse trocador, tem-se as seguintes equagoes:

th1 U1A
dx = 2mL Cpt] {Tc i Ttl) &)
ch A r |
& T T G, LUI(Ttl =T * Ul = 1.0 9
dT U,A
£z 2
dx th Cpt2 (TIZ Tc) (10}

Na Figura | e nas equagoes acima, os indices | e 2 referem-se ao

fluido dos tubos respectivamente nas diregoes x e (- x).

3. Solugao numérica das equagoes

As equagoes de energia apresentadas sao resolvidas para problemas
de projeto onde a area de transferencia de calor por unidade de compri-
mento A, € conhecida. Neste caso, o problema consiste em calcular o
comprimento L do trocador e pode ser resolvido numericamente como — um
problema de valores iniciais, utilizando métodos conhecidos como Euler,
Runge-Kutta, etc.

No caso de trocador de calor com correntes paralelas, a solugao nu
mérica comega com os valores de entrada de Tl e Tc’ e prossegue passo a
passo na diregao x, calculando-se T, eT., ate chegar a temperatura de
safda especificada, no projeto, seja do tubo ou da carcaga. 0 valor de
* neste ponto fornece L.

No caso de trocador de calor com correntes contrarias, usa-se como
valores iniciais o valor de entrada de Tt e o valor de saida de Tc es-
pecificado no projeto. A solugao passo a passo continua até chegar ao
valor de entrada de Tc‘ e novamente L e dado por x neste ponto.

Para calcular L de um trocador de calor de tubos em U, utiliza-se
como valores iniciais os valores de entrada de Ttl e de TC, e o valor

de saida de th especificado no projeto. Como Ttl eT , tem que ter o

t2
mesmo valor no fim do trocador de calor, a solugao prossegue passo a

passo ate Ttl = th,

A solugao numérica das equagoes diferenciais nao apresenta nenhuma

e neste ponto, tem-se L = x.

dificuldade e pode ser obtida utilizando uma calculadora programavel ,

como Tl 58, Tl 59, ou HP LIC, nac necessitando uso de um  computador.
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4. Resultados

A eq. (1) e o método numérico apresentado foram utilizados para
calcular o comprimento L para os trés tipos de trocador de calor modela
dos (correntes paralelas, correntes contrarias e tubos em U), resolven-
do trés problemas de projeto para cada tipo. 0s casos estudados sao da-
dos na Tabela 1.

Oleo de algodao, escolhido como fluido dos tubos e da carcaga, tem

as seguintes propriedades:

- 0.01356 T

u=0.02937 e Btu/hr ft OF (T em ©F)

Cp= 0.4125 + —p= Btu/lb OF

k = 0.0808B Btu/hr ft OF
onde u € a viscosidade dinamica, e k a condutividade térmica.

0 coeficiente de transferencia de calor h e calculado utilizando:

0.8 . n

h = 0‘023—65——Re Pr (1)

H

onde D € o diametro hidraulico, Re o nimero de Reynolds e Pr o ndmero
de Prandtl. O expoente n € 0.4 para fluido agquecendo, e 0.3 para flui
do resfriando. Eq.(10) e apropriada para escoamento em tubos, mas foi
também utilizada para calcular o h do fluido da carcaga. 0 calculo apro
priado de h para o fluido da carcaga e discutido em {1}.

Para calcular o termo ﬂTml que aparece na eq.(1), e necessario co
nhecer a temperatura de saida nao especificada no projeto. No caso de
trocador de correntes paralelas, admitindo que as temperaturas de entra

da (T para fluido dos tubos e Tce para fluido da carcaga} e a tempe

tc
ratura da saida dos tubos (Tts) sao dadas, a temperatura de saida (Tcs)

do fluido da carcaga € calculada da seguinte maneira:

q =m Cpt (Tts - Tte) (12)
i+1
T =7 -—9 (13)
csS ce - &
m_ Cp
C [
T +T
= te ts
Cp, = Cp, (———=) (14)
; T ook T

Cp_ = Cpc (—E-ez——f'f—) (15)



Tabela 1 - 0s resultados
e 1'fm.r-at:ia (("'1:‘3_C TtSafda (0-2 m\:azéo (Iblsic L (ft) D:r:iE?S; U::S?S;
Paralelo - 1 | 70 255 | 12438 | (725 s | | - 5
Paralels = 2 70 300 | 250.94 _ g _lo 100 | B +8.38 8L
Paralelo - 3 70 300 249.03 ;ggg’; 10 50 ) ;g_ss + 8.67 72
Ghrtrinto = 4 70 255.26 jig:g 171.5 35 20 s - 1.68 48
Contririo - 2 | 70 299.55 ggg:g 284 10 wum .. E;JS +5.83 86
Contrario - 3 70 300 ig::g 268.5 10 ' 50 2';13 + k.73 82
Tt] TC th TC
Tubos em U-1 | 70 255 i o 35 20 Sk | ~Eam 3
Tubos em U-2 70 300 250 gg::gg 10 100 ;?gé #6582 80
Tubos em U-3 70 300 250 ggg:;ﬁ 10 50 :g:gg’ + 6.1 70

bZh
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onde Ept e Epc sao os calores especificos médios. As iteragoes indica-
das na eq. (13) convergem rapidamente para o valor desejado de Tcs'

Nos casos de trocadores de cprrentes contrarias e de tubos em U, o
mesmo método € utilizado para calcular a temperatura nao conhecida. 0
fator F € determinado utilizando graficos {2}

Para solugao numérica das equagoes diferenciais, o método de
Runge-Kutta de ka ordem, com um intervalo de integragao de 1 ft foi uti
lizado. 0 erro numerico no calculo de L e estimado inferior a 0.1%.

0s resultados sao mostrados na Tabela 1. Nas colunas de temperatu-
ra de saida e de comprimento L, o valor acima se refere ao método nu-
mérico e o valor abaixo a eq. (1).

As temperaturas de saida calculadas pelas equagoes (12) a (15) e
pelo método numérico sao praticamente iguais, como € de se esperar pois
Cp ¢ uma fungac linear da temperatura.

A variagdo percentual de U entre a entrada e a saida, relativa a U
médio, € dada na Gltima coluna. Observa-se que os desvios no calculo de
L pela eq. (1) aumentam & medida que aumenta a variagao percentual del,

o maior desvio em relagdo a solugao numerica sendo de + 8.6%.

5. Conclusces

0 método de ﬂTml‘ baseado nas hipoteses de CD e U constantes, for-
nece bens resultados em casos onde Cp e U tem variagao significativas
com a temperatura, o maior erro no calculo do comprimento sendo  infe-
rior a + 10%. Contudo, em vutros casos, o erro deste metodo poderia ser
maior.

0 método numérico permite o calculo correto de transferéncia de ca
lor nos trocadores, e como e de facil utilizagao e baixo custo de compu
tagao, poderia substituir o método de AT . no projeto de trocadores de

calor de carcaga e tubos.
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SUMARIO

Centrais-nucleares PWR utilizam, geralmente, geradores
de vapor do tipo tubos "U" invertido, com recirculagao interna
natural. No presente trabalho desenvolve-se um modelo de si-
mulagao termohidraulica, para regime permanente, de tais ge-
radores de vapor. Divide-se o escoamento secundario em duas
partes individualmente homogeneas, com troca de calor e mas-
sa entre as mesmas. A pressdao do secunddrio € determinada em
funcdo do titulo do vapor que alimenta a turbina. Aplicacgoes
sao feitas ao gerador de vapor da usina Angra II,operando em

condigoes nominal ¢ com tubos parcialmente obstruidos.

SUMMARY
Generally, "U" tube steam generators with natural
internal recirculation are used in PWR power stations. In
the present work, a thermalhydraulic model is developed for
simulation of such components, in steady state. The flow of
the secondary cycle fluid is divided in two parts individually
homogéneous, allowing for heat and mass exchange between them
The secondary pressure is determined by defining the moisture
of the vapor that feeds the turbine. This model is applied to
the Angra II steam generator, operating innominal conditions

and with tubing partially plugged.
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1. Introdugdo

0 gerador de vapor & o componente que faz o acoplamen-
to térmico entre os ciclos primario e secundidrio de uma usi-
na nuclear do tipo PWR (Pressurized Water Reactor), tendo,
desta forma, ativa participagldo no comportamento dinamico da
usina. Assim sendo, a importancia do desenvolvimento de mo-
delos para simulagao do comportamento termohidraulico destes
componentes € obvia.

A preferéncia dos fabricantes de usinas PWR, fornecedo
res do Brasil, recaiu em geradores de vapor do tipo tubos em

"U" invertido, conforme esquematizado na Fig. 1.

' salDA DO VAPOR [m, yPsg 1 Pyg 1 %ep ]

v SECADORES
T~  SEPARADORES
-} "DE vAPOR
ENTRADA g
DA AGUA DE 1 | - CAMARA PLENA
ALIMENTAERDN =] __CARCAGA INTERNA

my , h [
[ L] si s _-FEIXE DE

-7 TuBOS EM "U"
VASO DE PRESSAO
DO GERADOR DE
VAPOR

SUPORTE PRINCIPAL DA
TUBULAGAC EM "U"

1 ENTRADA DO \ SAiDA DO
[me %1 +Poi ] primaRIO 7N pRIMARIO L™ 1Mo+ Ppo]

Fig. 1. GCerador de vapor do tipo tubos em "U" invertido

Neste gerador de vapor, o fluido primario entra atra-
vés de um bocal localizado na base, atravessa uma camara ple
na, penetrando, em seguida, na tubulacgdo em "U". Esta tubula
gdo & feita de Inconel. Apds percorrer a tubulagido, o fluido
atravessa outra camara plena e deixa o gerador de vapor por
um bocal simétrico ao de entrada. 0 lado de subida dos tubos
em "U" & chamado de perna quente e o de descida, perna fria.

Quanto ao lado do ciclo secunddrio, a dgua de alimenta
¢do entra no gerador de vapor através de um becal localizado
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ligeiramente acima do topo dos tubos, misturando-se com a a-
gua de recirculagao, proveniente dos separadores de vapor e
secadores. Esta dgua escoa para baixo através da regido anu-
lar formada pelo vaso de pressiao e a carcaga interna. Atra-
vés de uma abertura inferior da carcaga, o fluido secundario
penetra na regiao dos tubos, escoando, entao, para cima, A
temperatura de ebuligao desta agua € atingida e uma mistura
bifasica deixa a sec¢@o interna, passando, posteriormente por
separadores de vapor do tipo "ciclomes" e secadores de vapor.
A fase liquida recircula e o vapor € conduzido para as tur-
binas, com umidade abaixo de valores maximos admissiveis.

Diversos trabalhos sao encontrados na 1literatura com
respeito a simulagao de geradores de vapor. Tais trabalhos
variam em grau de complexidade, de acordo com os objetivos a
que se propdem. Hargrove [1] apenas analisa o processo térmi
co, sem entrar em consideragoes hidraulicas. Murrell [2] e
Cudlin [3] desenvolveram modelos para geradores de vapor com
tubos Tetos, enquanto que Land e Steitler [4] e Christensen
[5] modelaram geradores de vapor do tipo tubos em "U" inver-
tido, com recirculagao interna, assumindo, no entanto, escoa
mento do secundario, através do feixe de tubos, como sendo
completamente homogeneizado. Esta hipotese nao € realistica,
uma vez que as condigoes de troca de calor entre o fluido se
cundario e as pernas quente e fria da tubulagdo em "U" sio
muito diferentes, assim como as condigoes de queda de pres-
sio. Nio hd razdo para se esperar completa homogeneizacado do
secundario.

Levantamento realizado por Willians e Green [b] aponta
diversos problemas constatados em geradores de vapor em ope-
ragao, tais como vibragao dos tubos em "U'", corrosao, erosao
e queima da parte externa dos tubos. De forma a manter a usi
na em operacdo, € necessiario a eliminacdo dos tubos que apre
sentaram falhas do processo de troca de calor através da obs
trugdo dos mesmos.

Baseado nas consideragOes acima, o presente trabalho
apresenta um modelo de simulagao de geradores de vapor do ti
po tubos em "U" invertido, com recirculagao natural, operan-
do em regime permanente, permitindo a existéncia de escoamen
to transversal entre as regioes das pernas quente e fria, do

.
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lado secundario. O modelo é aplicado ao gerador de vapor da
usina Angra II, considerando-se fracdes variaveis de obstru-
¢ao da tubulagao em "U".

2. Modelo de Simulacao

Os principais aspectos do modelo de simulagaoc sao: a)
o escoamento do secundario & dividide em duas partes, indivi
dualmente homogéneas, escoando paralelamente, sendo uma asso
ciada a perna quente e outra, a perna fria; b) & permitida
a existencia de escoamento transversal ("cross-flow") entre
estas duas partes, impondo-se que, em uma determinada secgao
transversal ao escoamento principal, a pressdo seja a mesma
nas duas partes; c¢) a umidade do vapor que alimenta a turbi
na € prefixada, sendo a pressdo da dgua de alimentag¢do deter
minada por esta imposigao; d) a razao de recirculagio inter
na da agua € determinada pela aplicagio da equagio da conser
vagao da quantidade de movimento ao canal de recirculagao;
e) as diversas regices dos escoamentos primdrio e secundario
sdo divididas em volumes de controle, aplicando-se aos mesmos
as leis de conservagao de massa, quantidade de movimento e
energia. Este modelo pode ser visualizado através da Fig. 2.

0 equacionamento do secundario € feito considerando-se

pares simétricos de volumes de controle, conforme o esquema:

["-‘qn 1Ngo quo] ’ ['F'fo 1Pig s Pfu]
Q . Q
9 Mat !
- R

[ ai ohai Psi] 1 [mei b o Psi ]

onde: m = vazdo em massa
h = entalpia especifica
Q = taxa de transferéncia de calor
P = pressao

Os indices '"q" e "f" referem-se a perna quente e perna
fria, respectivamente, e os indices "i" e "o" referem-se a
entrada e saida dos volumes de controle.
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VAPOR PARA A TURBINA
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Fig. 2. Modelo fisico para simulagdo do gerador de vapor
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A conservacgao de massa impoe:

mqo = mqi - mqf . (1)

Bra = Mgy * mqf : (2)

0 balango térmico, nos volumes de controle, fornece:

l -
h.+Q =>m . h_. z
K = qi q1. q ; ? qf qgi , para m ¢ 20 1 (3)
qO m + —m 4
qo 2 qf
. 1 -
m.h.+Q -5m_|h.. +h
. qi qi q 2 qf[ fi fO]
Mo = » para mee <0 . (4)
qo

A pressdao, na saida dos volumes de controle, é determi
nada pela equacgao da conservagao da quantidade de movimento,
obtendo-se:

. @ . 1 Sl
qu “p, M ti-mqf V*_ch Vio-? KA ?q-y Pq & A Az e
onde: A = area transversal ao escoamento principal;:
Az = altura do volume de controle;
V = velocidade do escoamento (a barra indica valores
médios) ;
K = fator de perda de carga, incluindo atrito e aci-

dentes localizados.
0 valor de V* € determinado pela direcao do escoamento
transversal:

v ., para m >0

_ q qf

para m__ < 0

£ qf

O parametro y € um indicador da diregao do escoamento:

y = { 1 , escoamento para cima (segdo interna) ;
-1 , escoamento para baixo (segao anular)

Equagbes andlogas sao obtidas para o volume de contro-
le da perna fria, assim como para o escoamento do fluido pri
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mario, embora, neste caso, as equagoes sejam simplificadas
pela inexistencia de escoamento transversal.
0 titulo do escoamento bifasico, na saida do volume de
controle, € dado por

X, = 90 6
™ AR (6)
qo
onde (rilv)qo € a vazao em massa de vapor. Com esta definigao,
obtém-se
h., - hy
¥ = 8% (7)
qo
h ~-nh
g L

sendo h£ e hg as entalpias de liquido e vapor saturados, de-
terminadas a pressao an, respectivamente.
A fragdo de vazios € dada por [7]:

o w T
®q0 ~ [ & _FY__HE'.?E } g (8)
qo g

onde v, e Vs sao os volumes especificos do liquido e do va-
por saturados a pressao P o €S € a razao de escorregamento,
determinada em fungdo da pressao [8].

0 valor da vazio, ﬁqf’ do escoamento transversal & ob-
tida iterativamentc, impondo-se

S T (9)

Fazendo-se

_n
mq] 4 (1e)

e LM&E : (11)

mqi

obtém-se

Esta expressao é usada para o refinamento de ﬁqf' A
constante n foi determinada experimentalmente, tendo seu va-
lor compreendido entre 2 e 3.

A taxa de transferencia de calor, Q . entre dois volu-

mes de controle adjacentes, & determinada através da diferen
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ca logaritmica média de temperatura e do coeficiente global
de troca de calor. No calculo deste coeficiente global, € le
vado em consideragao o regime de troca de calor, sendo admi-
tidos quatro mecanismos: convecgaoc forgada, cbuligdo subres-
friada, ebulicao em massa, e vaporizagao por convecgao forga
da. As correlagbes adotadas podem ser encontradas na referén
cia [9].

0 nivel d'dgua do gerador de vapor & definido como sen
do a altura na qual a fracdo de vazios do secundario atinge
90%, conforme procedimento de Land e Steitler [4].

A razao de recirculacgao, Rr‘ ¢ dada por

=L

R, = il (12)

=0
wi

onde

. 2 3 Z
M = Acr {K;; T [pso - PsiJ = Zcr Di %} 4 (13)
com os indices r e cr referem-se a agua de recirculacao e ao
canal de recirculagao, respectivamente.

Baseado neste modelo, foli desenvolvido o programa GEVAP

(linguagem Fortran) descrito detalhadamente na referencial[9].

3. Resultados

Aplicagoes foram feitas para os geradores de vapor pro
jetados pela KWU, da Central Nuclear Almirante Alvaro Alber-
to, Unidade 11, em construgdo em Angra dos Reis, Brasil, cu-

jos dados principais sao apresentados nas Tabelas 1 e 2.

Tabela 1. Dados Geométricos do Gerador de Vapor

Altura total da tubulagao em "U", ft 34,203
Numero total de tubos da tubulagao em "U" 4086
Diametro interno dos tubos, ft 0,0643
Diametro externo dos tubos, ft 0,0722
Diametro interno da curvatura em "U", ft 0,689
Diametro externo da curvatura em "U", ft 9,795
Diametro internc da carcaga interna, ft 10,335
Diametro externo da carcaga interna, ft 10,466
Diametro do vaso de contengao, ft 115375
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Tabela 2. Condigoes dos Fluidos Primario e Secundario

PARAMETRO PRIMARIO SECUNDARIO
Vazao em massa (Rb/s) 10365,5 1136,2
Pressao na entrada (psia) 2273.6 981,7
Entalpia na entrada (Btu/2b) 640,0 402,0
Temperatura na entrada (OF) 619,0 424 .4
Titulo na saida (%) = 99 1

Testes preliminares mostraram que uma divisao da altu-
ra e, 10 volumes de controle produz resultados satisfatorios,
sendo, portanto, adotada esta divisao.

A Tabela 3 apresenta uma comparagao dos resultados ob-
tidos com os dados fornecidos pela KWU, para condig¢oes nomi-
nais de operacgio.

Tabela 3. Resultados Obtidos e Comparacac com Dados da KwuU

KWU Presente | Diferenca
Trabalho |Percentual
Queda de pressdo total (psia) 33,35 24,42 -26,8%
Entalpia na saida do gerador de ; 2
vapor (Bt Lbm) 553,90 553.92 0,009
Temperatura na saida do gerador e
de vapor (OF) 555,98 555,09 0,02%
Pressio da dgua de alimentagio 98165 97619 -0 560
(psia) B e A
Queda da pressao total (psia) -13,15 2,46 +118%
Entalpia da mistura que alimenta N
2tk (Bt T 1187 ,34 1187.,12 n,02%
Temperatura da mistura que alimen- | I:
ta a turbina (°F) 544,10 541,53 0,47%
Taxa total de calor transferida . N
ao secundirio (Btw/'s) SO2305,0 | BR2049.9 -0,03%
Razao de recirculagao — 7,90 —
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As diferencgas observadas nas quedas de pressao foram
causadas devido a necessidade de estimar-se os fatores de per
da de carga localizada, nio fornecidos pelo fabricante.

-Considerando-se um titulo de 99,1%, prefixado, do wva-
por que alimenta a turbina, observou-se que a taxa total de
troca de calor entre primidrio e secundario permaneceu inalte
rada, para bloqueios parciais da tubulagao variaveis, provo-
cando, no entanto, grandes redugdes na pressdo do vapor que
alimenta a turbina, assim como maior queda de pressao no pri
mario, uma vez que ocorre uma acelerac¢ao no escoamento, dev;
do a menor area de escoamento disponivel. Estes efeitos po-
dem ser observados na Fig. 3.

3000 I T T T
ENTRADA DO PRIMARIO
o =% .
- © © & —0O
2250 =
SAIDA DO PRIMARIO
2200 I
o
- <~ <5
-9
o ‘000
L4
w
“
w
o
o
950 " =
SAIDA DO VAPOR
{ SECUNDARIO)
900 u
B850 8
| L | |
0 10 20 30 40

FRAGAO DE TUBOS OBSTRUIDOS (%)

Fig. 3. Efeito da obstrugao dos tubos nas pressoes do sistema

As quedas de pressdo do secundirio decorreu da necessi

dade de aumentar-se a diferenga de temperatura entre os flui
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dos primdrio e secunddrio, uma vez que a area de troca de ca
lor sofreu uma redugaec e a taxa total de troca de calor deve
permanecer constante. As distribuigoes de temperatura do pri
miario e do secunddrio, para os casos de operagido nominal e
com 40% de tubos obstruidos, sao mostradas na Fig. 4.

[ [
620 (— _
600 — PERNA QUENTE =
PRIMARIO
580 |— -
T
{2F)
CONDIGOES
560 |— _NOMINAIS —
540 f— — o
SECUNDARIO
 at i e e e e e e e e
520 (— /’,-’ 40% TUBOS OBSTRUIDOS —
7
| | | |
0,00 0,25 050 7,7, 075 1,00
Fig. 4. Distribuigao de temperatura dos

fluidos primdrio e secundario

Observa-se apenas pequenas variagoes, ao longo do es-
coamento, nas condigoes do primario, mantendo-se, no entanto,
a mesma condigac de saida. Quanto ao secundario, as varia-
¢oes sao bastante acentuadas, observando-se uma diminuigao
da temperatura com o aumento da fragao de obstrugdo, ocerren
do assim, um aumento da diferenca minima de temperatura en-
tre os fluidos primario e secundario, AT, denominado de

"pinch-point".
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A Fig. 5 apresenta a variagdo da vazao de fluido secun
dario pelo lado da perna quente, ao longo da altura do G.V.,
para diferentes valores da fragao de obstrugao. Observa-se

que um aumento da taxa de obstrugdo tende a diminuir esta va

zao.
1,00 T "’u/’ T T T T
//“/ - FRACAO DE TUBOS OBSTRUIDOS
! /' b 0,0 %
X+
N *—— 20%
Ko
0,75 iy 4%
0,50
Zz
Zy
0,25
0,00
0,50 0,52 0,54 0,56 6q 0,58 0,60 0,62 0,64
Mg

Fig. 5. Distribuicdo da vazido do secundario
pelo lado da perna quente
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SUMARIO

Neste trabalho o pressurizador € tratado como um sistema termodi-
namico constituide de tres regioes, homogencas, de {ronteiras moveis ¢
submet idas @ mesma pressio. Nas condigoes normais de operagiao, as  duas
regines inferiores sio ocupadas por dgua (1lquida), com o vapor ocupan-
do a regido superior. Sio analisados os processos de condensacio normal
e induzida, devido ao aspergidor, de ebuligao ¢ de troca de calor na in
terface vapor-igua. A regiado 1Tguida do funde do pressurizador  recehe
um tratamento simplilicado de forma a reter a rapidez e simplicidade

computacional dos modelos que consideram duas regioes.

SUMMARY

In this work the pressurizer is treated as a three-homogeneous
region themmodynamic system, with movabhle boundaries, all regions
considered under the same pressure. In Normal operation, the two botton
repions are occupied by water (liguid), and steam occupies the top
region. Normal and spray induced condensation processces, evaporation
and heat transfer across the steam-water interface arc analysed. The
liauid region at the very botton of the pressurizer is treated in a
simplyfied manner in order to retain the computacional advantages of
the two-region models.
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L. Introducio

Em reatores PWR. o pressurizador & o responsavel por manter a pres
sao constante em operacao normal e limitar as variagoes da mesma durante
transitérios operacionais.

A simulagio do pressurizador envolve a consideragdo de varios feno
menos fisicos e a modelagem de varios controles e acessorios, o que tor-
na o modelo final razoavelmente complexo.

Neste trabalho visou-se obter bons resultados, sem complicar muito
o modelo para evitar tempos e custos de computagao exagerados. Procurou-
-se também usar um minimo de coeficientes empiricos.

Apbs um estudo dos principais modelos anteriores, referéncias [2],
r3]. 041, [5]. 6], [71 e levantamento de suas diferencas, procu-
rou-se fazer uma avaliacao dos méritos relativos entre elas, de forma a
se escolher as melhores opgdes para o presente trabalho. Desta forma, al
guns processos termodinimicos e de transferéncia de calor  apresentados
nao foram considerados na elaboragao final do codigo, por nio implicarem
em melhorias nos resultados dos testes analisados.

2. 0 Pressurizador e Seus Controles

Trata-se de um vaso de pressdo de forma cilindrica com a base e o
topo esféricos. Contém dgua e vapor nas proporgdes 605 - 40% em equili-
brio termodinamico, quando em funcionamento normal (figura 1) e  contém
ainda os seguintes acessorios principais:

1 e 3 - Valvulas de alivio e de
Seguranga
2 - Aspergidor

I - Aquecedores
" mo M
Regiao III c 1
.

f !lﬁﬂ ~ }-= - Perna quente

Regiao L

Regiao II

Fig, 1 - Diagrama esquematico do pressurizador
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Aspergidor: Normalmente conectado com a perna fria do primirio, bor
rifa goticulas de agua sub-resfriada para condensar vapor no caso de au-
mento de pressao.

Valvulas de Alivio e de Seguranga: Liberam vapor caso a pressio ul
trapasse certos limites. O limite de pressao para abertura das vilvulas
de seguranca € superior ao das vialvulas de alivio.

Aquecedores Eleétricos de Imersfo: Os aquecedores sdo acionados em
caso de queda de pressao. Uma parte deles funciona de forma proporcional
e a outra tem atuacao do tipo ligado-desligado.

Linha de Surto: Na calota inferior ha uma conexdo de pressurizador
com a perna guente do circuito primario. A agua escoa para dentro ou pa-
ra fora do vaso (surto positivo ou negativo), caso esteja ocorrendo uma

expansao ou contracdo do volume do refrigerante primario.

3. A Modelagem do Pressurizador

Suposicoes Teoricas: O modelo niao impde nenhuma restricio a priori
quanto aos processos segundo os quais vapor e agua irdo evoluir durante
a simulagao.

A Zona de Vapor e a Zona Principal de Agua podem apresentar as se
guintes combinagoes de estados termodinamicos:

(i)  Vapor superaquecido e liquido comprimido

(11) Vapor superaquecido e liquido duas fases

(iii) Vapor duas fases e liquido comprimido

(iv) Vapor duas fases e liquido duas fases.

Para a Zona de Acumulagiao basta considerar liquido comprimido, pois
como a finalidade desta regido € representar uma estratificacio da tempe
ratura da parte liquida, ela deixa de existir quando sua temperatura se
iguala 3 da zona principal de agua.

A massa de dgua borrifada pelo aspergidor tem inicialmente a ental
pia da perna fria, adquirindo a entalpia de saturacio para o liquido na
pressiio do pressurizador ao atingir a interface vapor-igua.

0 vapor € liberado pelas valvulas de alivio e de seguranga com a
entalpia da regido gasosa.

0 fluxo de massa condensado pelo aspergidor tem inicialmente a en-
talpia do vapor, e, ao final do processo, tem a entalpia do 1iquido satu
rado, na interface vapor-agua, para a pressio do sistema.

0 fluxo de massa evaporada tem, inicialmente, a entalpia do 1iqui-
do saturado na Zona Principal de Agua e assume a entalpia de saturagao
do vapor ao atingir a regido gasosa.
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Na condensacao normal, a massa de vapor se condensando tem inicial
mente.a entalpia da regido de vapor e, apds o processo, a entalpia do 11
quido saturado.

Foi considerado desprezivel o fendmeno de condensagdo de vapor nas
paredes do pressurizador.

Dos processos de transferéncia de calor, apenas o calor trocado pe
la regiao de vapor com a interface vapor-igua foi considerado como con-
tribuigao importante.

A vazao de surto € suposta conhecida ao longo do tempo de simula-
gdo do transitorio. Para surto positivo, a entalpia do mesmo & considera
da conhecida e igual @ entalpia da perna quente. Para surtos negativos,
a entalpia associada a este € fungao das entalpias da Zona Principal de
Agua e da Zona de Acumulagio.

Foi considerada uniforme a pressao dentro do pressurizador, por se
rem despreziveis as variagoes de pressdo em pontos diversos no seu inte-
rior.

Equacoes do Modelo

Aquecedores: 0 funcionamento dos aquecedores € determinado pela se

guinte equagdo diferencial de primeira ordem [3]:

e d B
a0 Jr Gq = Qq ~ %q )

onde Quq € a poténcia elétrica dos aquecedores, Tag ¢ o tempo de atraso
1) qaq € o calor transferido para a Zona Principal de agua.

Para os aquecedores do tipo "on-off", Qaq € uma fungao degrau: Pa-
ra os aquecedores proporcionais, Q

la [87]:

aq varia linearmente segundo a formu-

0

= P £ Py
Qaq (p - plig) £, p g, (2)

2 plig

onde p ¢ a pressdo do sistema, Plig € a pressao de acionamento e £ € o
fator de ganho dos aquecedores propercionais.

A equagdo [ 2] € usada até o ponto em que o valor de Q,, atinge a
poténcia maxima. O modelo inclui também a possibilidade de um banco de
aquecedores atuando por temperatura, para atender a caracteristica de al
gumas centrais PWR.

Aspergidor: O aspergidor possui uma determinada vazao e, uma vez
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ligado, tem o fluxo variando 1linearmente de acordo com a pressao no sis-
tema e seus parametros de funcionamento (pressao de ligamento, pressao
de desligamento e pressdo em que o fluxo & maximo [7]).

Vilvulas de Alivio e de Seguranca: O procedimento usado para simu-
lar as valvulas de alivio e de sepuranca € analogo ao utilizado para o
aspergidor [7].

Condensagio Induzida pelo Aspergidor: A taxa de condensacao induzi
da pelo aspergidor € calculada atraves de um balango de entalpias, assu-
mindo-se que no percursode queda elas realizem todo o seu potencial como
nicleos de condensagao, atingindo a temperatura de saturacio [4] antes
de chegar na interface liguido-vapor:

h. _h
o £-Nsp 3)
Mg lhsp EI - he

onde hg & a entalpia de saturagdo do liquido, h " € a entalpia da agua
horrifada, hT ¢ a entalpia da Regido I, msp € a vazao do aspergidor e
g € a vazdo de massa sendo condensada.

Phulicao: Para o fenomeno da ebuligao, foi utilizada a seguinte e-

quag@o de primeira ordem [3]:

d o= 7 5 .
a'fmev_%_l;[mh_mev} ' )
sendo:
A
4 T u
=— "ba | (5)
" TV

onde i, seria a vazao transportada pelas bolhas cm regime estacionario
[47. L & a vazao efetivamente transportada, considerando-se um tempo
de atraso Ty [3]. Ap € a area da secio transversal do pressurizador,v ;
€ o volume especifico da Zona Principal de Agua, a € a fracao de vazio e
uy, € a velocidade de subida de bolhas.

Condensacdo Normal: Para condensagio normal o procedimento foi ana

logo ao da ebuligao [3]:

. (6)
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sendo:

. = i—: u, (1-), (7)
onde f. seria a vazdo de massa condensada na Zona Principal de Agua em
regime estaciondrio [4], h_ € a vazdo efetivamente transportada para a
Regido Liquida apos o tempo de atraso 1. [3], v € o volume especifico
da Regiao de ‘apor e u. ¢ a velocidade de queda de condensado.

Calor Trocado através da Interface: A equagdo de transferéncia de
calor utilizada & [3]:

Qive = Yive AT r'TI - Tsat)‘ &)

onde Usig € o coeficiente de transferéncia de calor da Regiao de  ‘\apor
para a interface, TI € a temperatura do sistema na Regiio de Vapor ETsat
e a temperatura de saturagao para a pressao do sistema.

Parcela de Surte Entrando na Zona de Acumulagao: Qual-
quer modelo que considere 2 regioes liquidas no pressurizador,
tem a necessidade de formular algumas hipoteses quanto as parcelas da va
zao de surto que se misturam a uma e outra regiao. Nomodelo de Meissner,
[67], foi suposto que a razao entre essas parcelas € uma constante, que
deve ser simplificada em cada caso. Na realidade, essa proporgao niao se
mantém constante ao longo de um transitério, e no presente modelo  isto
foi levado em conta, supondo-se que a fragao do surto que vai para a Zo-
na de Acumulagio € uma fungao da vazao de surto ('lhsu}.

Nesta funcao, um polinomio cilibico, procurou-se representar o  se-
guinte comportamento: (i) para pequenas vazoes de surto nao ha pratica-
mente estratificacdo da parte 1iquida e portanto a fragdo do surto que
vai para a Zona de Acumulagdo € muito pequena, (ii) a medida que a vazao
aumenta, esta fragao também aumenta até atingir um valor maximo, quando
toda a agua estaria entrando na Zona de Acumulagdo.

Analise Termodindmica das Trés Regies: Além das equagbes de conser
vagdo de massa e energia, que serao aplicadas a cada regiao, tem-se que
usar também a condig@o de que o volume total do pressurizador nao varia,
ou seja,

Vir Yy
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Aplicando-se as equagOes de conservagao de massa e energia as Re-
gioes I, IT e III pode-se escrever:

Regiao 1, (Zona de Vapor)

d\ll.

T " ey ", e - (10)
d 11[ 1 ”
I = & ehe bg = Ihchg tI w3 Y By (11

Regiao II, (Zona Principal de Agua)

dMII

qt Mooty U6 F G HEOF) gy oMoy (12)

onde F ¢ a fraciao que determina a particao da vazao do surto, (1-£ Fimqu
ea de‘LC]Zl do surto se misturando com a Regiao 1T e £, Fl [mbu 2 ¢ a
quantidade de dgua, que ap6s um certo periodo de dcumulaa_.m na Regiao

11T, mistura-se a Regiao II.

i
o I -
o = #he - By g .J 15t P Yag*ive (13)

Regiao 111, (Zona de Acumilagdo): A Zona de Acumulagao sera  apre-
sentada com as simplificacoes que a cla foram atribuidas, de modo que

sus equagoes pudessem ser resolvidas desacopladas das outras.

-L?‘{[“= Foii ~E.F, (14)
F: (S L LT L G A

0 subscrito T refere-se ao valor do surto alguns T segundos antes
do instantc t considerado.

F’l e :’,2 sao meros coeficientes de controle para evitar que a massa

computada para a Zona de Acumulacio assuma valores negativos.

dH - 1 2 .
T _ ghohel e Bchly Vo ® (15
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As parcelas é:moheji- ?"shsri’ que aparecem nas equagoes das 3 re-
gides, representam a taxa liquida de transporte de entalpia para cada
regiao.

Maiores informagoes sobre a resolugao das equagoes de conservagac
de massa e energia da Zona de Acumulacio desacoplada das demais regioes
podem ser encontradas na rcferéncia [17].

Com as equagoes que foram apresentadas, pode-se obter uma expres-
sao para a variagao temporal da pressao para cada combinacio de estados
termodindmicos possiveis no pressurizador, aliando-se as equagdes de mas
sa e energia de cada uma das regioes mais algumas peculiares a cada um
dos quatro estados.

Condigao (i): Considerando a pressao ¢ a entalpia como as  varia-
veis de referéncia, pode-se expressar a derivada temporal do volume espe

cifico, de cada regiao, da seguinte forma:
av. . v =
= P
YT ) Ry Gt (16)

onde j = I, T para as Regioes T e IT respectivamente. De mancira anilo-
ga, a taxa de variacao do volume total de cada regiao pode serexpressa:

=..-_+ V., § o= 17
M‘\-LMJ\-'J,J [, I1 (17)

Para hj , a seguinte equagao nos sera util:

4 1 - .
h. = — (ll. = M.h,). (18)
J MJ- [J ]
Com o uso das equacdes (9) e (16) a (18), a expressdo da variacio
da pressio no tempo para a condigdo (i) ¢:

3\ 5
P Moy v bIIIVIII I p(%]“ hely %“' slrdiyeMihy)
a\rl 3V
(Eﬁ?)pJ Itap }h (ah )I,J MG P)h

av
T s :
‘aﬁn) (& h, |11 -Ehholy q.}q Qiyvg” “nhu]

(19)
an

At
;
[‘a'ﬁ’f] ™ (_P_}h[ ( ,,J MG h
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Condicao (ii): As condigGes para o vapor superaquecido permanecem
as mesmas da condigao (i). Para a Regiao II, a duas fases, existem as se
guintes equacoes adicionais:
M

=M + M f (20)

T G 7

Y M

= Mpgye * Mige o (21)
onde Y representa a propriedade que se esta considerando. No caso do vo-
lume Y = Hey = h.

Note-se que, neste caso, as propriedades especificas dependem ape-
nas de uma variavel de estado, portanto pode-se escrever:

-
"

Yg(P) (22)

Ye = ve(P (23)

Com as equagoes acima, pode-se obter uma expressiao para taxas  de

variagao da cntalpia e volume totais da Regiao I, ou scja:

. . . dh th.

Hyp = M!Lghg»mr!fhf+M{|g-a§p+M[Ir7nﬁa (24)

7 i 1\.r dvr B

Vit = Mpgg¥e™ I]g_1p Ilva+Mllf_db p (25)
Comparando-se as equagoes (13) ¢ (25) decorre,

dh . dho. |
P
5 :_Lme !y " Lﬂl h, |IIT\H *q,, { ”LTP IH'T) T]gh_g 553
Tif
h -h
[ {

Rearranjando as cquagoes (9) com (16) a (18), (25) ¢ (20), chega-se
a cquagao da variacio temporal da pressio na condigio (ii):
3“I ;
) {“1“1*“1!"11 vt an ]p (gmshsll'émchcir+q|um‘” ha}(h -he)
iR v e '""*ff
{ “1?‘],1 M (""Pah Mitgap * Mirap 1y - b ¢
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;+(vg-vf] By -Ph, | 11"%q * T e §

! o g Th
* vy v OV - Mg a8 - Mppe o)

Condicao (1ii): As condigOes para o liquido comprimido  continuam
as mesmas da condigao (i}. Para a Regifio I a duas fases, sao vialidas as
equagdes (22) e (23) e existem as seguintes equagoes adicionais analogas
as equagoes (20), (21), (24) e (25) da Regido IT ra condicdo (ii):

My = My, > Mre (28)
Y= My v+ My (29)
i 5 dv ., dv ..
e . r
Vp = My \g+MIgTI%I My eV My et (30)
. . dh dhg .
i 4 -
Hp = My, hoeMp —&dp PaM ihe Mg P (31)

Tgualando-se as equagoes (11) e (31), fica determinada a taxa de
variacao de massa do liquido existente na Regifo I:

s dh dhf L
M. = Mlhgf{MIg dp MIf_dIi - JVT)P-(}Smehe| b ly
= - (32)
If hg - hf

Combinando-se (9) com (16) a (18), (30) e (32) apos uma arrumagao
dos termos, obtém-se a seguinte expressdo para a variagao de pressio em
relagao ao tempo, para a condigao (iii):

- (hg-he) [M i ”IJ"II 111VII1 ( ﬁ 0 [2'5 oMo T Bl g IIhII)]

e v 3V[1-
(hy hf}[MIg 25 * Mg T f‘h P.] 1t M GF ny

[ g -vg) Mhy - ghh [+ ghchly) (33)
l dh dhe T
(v, V) My, I Myeas ~ 3 V0
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Condigao (iv): Para a Regiao I a duas fases e a Regiao II a duas
fases, as derivadas em relagdo ao tempo dos volumes I e IT ja estdo defi
nidas respectivamente nas condigoes (iii) e (ii). O desenvolvimento da
equacao (9) aplicada ao caso, fornece a variagao temporal da pressao na
condigao (iv):

b () My My v My gV IIIH"g"’f) (M gmeheil g.h sjr =
dv dv
(hy=he) My Bty oo IIg_cT&mIIfT )- (v, "f]‘”nﬂg“‘”rﬁ‘

r M]Ih +mehe 11 s shs 1'% )

71
1My ap M Vi)

(34)

4. Resultados e Conclusoes

Foram feitos diversos testes de simulacao para o pressurizador de
Angra I e o da Usina Atomica de Shippingport, obtendo-se em todos eles
resultados satisfatorios, com discrepancias sempre menores que 5% em re-
lagao aos resultados fornecidos pelo fabricante (no caso de Angra I) e
experimental (no caso de Shippingport).

Para ilustrar este trabalho, foi escolhida a similagio do comporta
mento do pressurizador, durante um acidente de perda total de circulagio
forgada no circuito primario, da Central de Angra I. Os dados de vazao
de surto, fungio excitadora do modelo, foram obtidos na referéncia [Y].
Esta referéncia apresenta resultados de simulagdo de vdrios transitorios
em Angra [, usando o codigo "AIMOD", desenvolvido no GRS-Garching(RFA).
A comparacio dos resultados do presente trabalho com os da referencia
[9] cresce de importancia, porque o programa "AIMOD" incorpora o modelo
do pressurizador desenvolvido por Meissner [6], um dos mais completos e
sofisticados que encontramos na literatura disponivel.

Observando-se as curvas de pressao obtidas com os dois modelos, ve
rifica-se que ambas tém basicamente o mesmo comportamento. O ponto de ma
ximo ocorre exatamente no mesmo instante, t = 3,90 seg., ¢ os valores
obtidos no pico diferem de 0,37% apenas.
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no pressurizador para o teste de Anpra I.

Em ambos os modelos a pressao, apos um periodo de ascencio devido
a um surto positivo, atinge o maximo quando este inverte o seu sentido.
No periodo inicial de queda de pressdo ambas as curvas apresentam a mes-
ma inclinagao até o instante t = 5,30 seg., quando € atingida a condigiio
de saturagio para a Zona Principal de Agua e a vaporizagio do 1Tquido co
mega a atenuar a queda de pressao. A partir desse ponto as duas curvas di
ferem um pouco no seu formato, até os 8,0 segundos quando voltam a apre-
sentar a mesma inclinacao.

De qualquer forma, durante todo o intervalo de simulacao, a maior
discrepancia observada na pressao calculada pelos dois modelos foi de
2,64%.

O presente modelo vem sendo aprimorado a fim de ser integrado a um
projeto mais amplo para simulagao do comportamento de todos os componen-
tes do circuito primirio durante transientes operacionais, em colabora-

gdo IEN/CNEN, o que sera objeto de um proximo trabalho.
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