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RESUMO

Este trabalho apresenta uma analise do desempéirhalito do lado do escoamento
do ar de uma nova geometria de tubos para evapesde tuneis de congelamento. Estes
evaporadores séo trocadores de calor de tubo-atetatluxo cruzado. A nova geometria dos
tubos consiste em um perfil tipo gota, que é tesdomparada com tubos circulares, ja
estudados e com resultados disponiveis na literatDrobjetivo do trabalho € determinar
experimentalmente valores para perda de carga asrduas geometrias, comparar 0s
resultados e apontar a geometria que apresentalaeres caracteristicas de perda de carga.
E apresentada uma ampla revisio feita na literaiggonivel sobre estudos realizados com
relacédo ao efeito de diversos parametros no desdrmomtestes trocadores de calor, entre eles
a geometria dos tubos, e os resultados indicamtuhas elipticos e achatados apresentam
melhor desempenho térmico e menor perda de caggadgcomparados com os tradicionais
tubos circulares. O procedimento de céalculo pardap€ee carga para trocadores de calor
tubo-aletados, também ¢é apresentado. Para os adapes testados, foram mantidos
constante o espagcamento entre tubos e o espacametinéo aletas, variando apenas a
geometria do tubo. As aletas usadas foram do gwap Os testes foram realizados em tunel
de vento construido em conformidade com a normalA$HRAE 51-1999. Um ventilador
gera um fluxo de ar que passa pela serpentinadaletaima placa de bocais. Para diferentes
velocidades de ar sédo obtidas a perda de cargacaulor de calor, as temperaturas médias de
entrada e saida para o ar, a velocidade e a vazao. ©s resultados da perda de carga em
funcdo da velocidade do ar mostram que os tubas ggga tem desempenho hidraulico
superior aos tubos circulares. Foi obtida uma r@dugédia da perda de carga de 26% e do
fator de atrito de 16%, comparando o tubo tipo gmtan o tubo circular, para 0s ensaios
realizados com regimes de escoamento que vao dodaao de transicdo. Uma analise da
poténcia de ventilagcdo mostrou novamente uma vamatps tubos tipo gota e na andlise de
uma situacao real para um modelo de tanel de camgeito, os tubos tipo gota apresentaram
uma reducao da poténcia de ventilacdo total de7%,&juando comparado com os tubos
circulares. Os modelos séo ferramentas importgoees 0 projeto de trocadores de calor,
assim foram analisadas diferentes correlacdes paadicdo do coeficiente de atrito do
escoamento do ar através das aletas e comparatdasscdados experimentais. Verificou-se
que a correlacdo de Gray e Webb (1986) foi a qubanse ajustou, com um erro medio de
15% e a dispersao entre os valores medidos e adtsilde 31% para tubos circulares e de
50% para o tipo gota.

Palavras-chave: Geometria do tubo; Evaporador;aR#gdctarga; Fator de atrito.



ABSTRACT

This study presents an analysis of hydraulic peréorce of the air side for a new tube
geometry of evaporators used in freezing tunneés€éhevaporators are heat exchangers with
finned tubes and air in cross flow. The new geoynetinsists in a wing profile tube that is
tested and compared to circular tubes, which asady studied and with available results in
literature. The objective of this work is determigiexperimentally the pressure drop for both
geometries, comparing the results and pointingtloeitgeometry that shows the best features
for pressure drop. A comprehensive literature mevie also presented and it focuses on
studies concerninthe effects of several parameters in these hedtaegers performance,
including tube geometry. Several results have shithahelliptical tubes have better thermal
performance and lower pressure drop when compardbet conventional circular tube. A
review of the procedures calculation for fin-tuleatexchangers pressure drop is shown. For
the evaporators tested, the spacing between tulokBres, was kept constant by varying only
the tube geometry and the fins were flat. The tesi®e carried out in a wind tunnel, built in
accordance with ANSI/ASHRAE 51-1999. A fan genesate air flow that passes through the
finned coil and a nozzle plate. For different a@ocities and the pressure drop in the heat
exchanger, input and output average air temperatieevelocity and flow of the air were
registered. The results showed the dependenceeoairtivelocity and that wing profile tubes
have better hydraulic performance than circularetubAn average reduction of 26% for
pressure drop and 16% for friction factor for witupes were obtained in comparison to
circular tubes, in tests in the regimes from lamit@ transition flow. An analysis of
ventilation power showed the advantage of wing sulb@d the evaluation of a real situation,
on a freezing tunnel, the wing tubes show an awenagluction of 12,87 % for total
ventilation power when compared with circular tub€se theoretical models are important
tools for designing the evaporator, and in thisdgtgsome correlations were evaluated to
prediction of the air flow friction factor and wecempared to experimental results. The Gray
and Webb correlation (1986) presented the bestwiify 15% of average error and the
dispersion between the measured and calculatesralag 31% for circular tubes and 50% for
wing tubes.

Keywords: Tube geometry; Evaporator; Pressure dfdption factor.
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1 INTRODUCAO

O aumento da demanda da energia em todos os sdtosesiedade tem sido um fato
preocupante em tempos recentes. E fato que o d#senento da sociedade como um todo
exige uma maior disponibilidade de energia. No r@ntaquestdes econdmicas e ambientais
estdo sempre associadas a questdo energéticapdornacessaria a busca pelo maximo
aproveitamento da energia disponivel. O melhorameat eficiéncia dos equipamentos e
processos industriais e a gestdo do uso da emeryiaem custos de fabricacdo e por isso tém
sido um diferencial competitivo das corporacdedependentemente da area em que atuam.
As guestbes ambientais, que sdo os grandes temasuaiade, estdo também sempre
associadas a geracao e utilizacdo da energia &nfmr a racionalizacdo do consumo
energético também aparece como uma necessidade apafiaminuicdo dos impactos

ambientais.

1.1 CONSIDERACOES INICIAIS

Qualquer atividade industrial s6 é possivel comso intensivo de uma ou mais
formas de energia, neste caso, e principalmerdgagayia elétrica. Parte da energia elétrica é
perdida para o ambiente durante um processo imaustt comercial, principalmente na
forma de energia térmica, outra parte € perdidaddea desperdicios desnecessarios
especificos de cada processo.

Os processos de refrigeracdo e aquecimento sdoerrasidade em todos o0s setores
e estdo sempre associados a grandes consumosrdia.edena instalacao frigorifica utiliza
sistemas de refrigeracdo dimensionados para atemurcarga térmica, que é a quantidade
de energia térmica a ser retirada do ambiente ocepso, de forma a manter as condi¢des
adequadas de temperatura e umidade relativa naaasePRara que o sistema de refrigeragéo
opere é necessario o consumo de uma determinadédage de energia elétrica, na maior
parte, através de motores de inducéo.

As instalacbes mais eficientes em relacdo ao fatmrgético sdo aquelas que
atingem os parametros de desempenho térmico esgigielo processo, com menor consumo
de energia elétrica.

Refrigeracdo e aquecimento Sao processos que eaqueiversos tipos de
dispositivos e configuracdes de equipamentos desfeeéncia de calor. Os trocadores de

calor séo equipamentos utilizados no processcadsferéncia de calor entre dois fluidos que
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estdo a diferentes temperaturas. Sao utilizadds tam meio domeéstico, por exemplo, em
geladeiras e condicionadores de ar, quanto noedtts tipos de indUstrias. Sdo usados para
aquecimento e resfriamento de liquidos na indugtrienica, para controle de temperatura de
maquinas e processos, para processamento, trangparmazenamento de alimentos, para
conforto térmico, supermercados, restaurantes,ntEdransporte (arrefecimento do motor),
entre outros.

Os trocadores de calor séo tipicamente classifecadofuncéo do tipo de construcao
e da configuracdo do escoamento das correnteg, @aniios aspectos (INCROPERA, 1996).
Pesquisas vém sendo feitas com relacdo a geordettidos, placas, aletas, etc., na busca de
equipamentos mais compactos e eficientes.

Um evaporador € um tipo de trocador de calor ptesan sistemas de refrigeracao e
no qual um liquido € vaporizado, como consequéieiaalor que é removido de um espaco
ou produto. A eficiéncia do evaporador em um sistata refrigeracdo depende de dois
requisitos principais, que devem ser consideradosseu projeto e selegdo: (i) possuir
superficie suficiente para absorver a carga térmmieeessaria, sem uma diferenca de
temperatura excessiva entre o refrigerante e atéudia a resfriar, geralmente ar; (i)
apresentar um volume adequado para evitar a queefeedsdo excessiva entre a entrada e a
saida, tanto no lado do refrigerante quanto do dedar.

A analise do escoamento do fluido refrigerantemerior dos tubos do evaporador e
do escoamento do ar do lado externo € importante para o projeto, quanto para o controle
do sistema como um todo.

Os varios estudos realizados sobre evaporadorealmgmte, objetivam: (i) o
levantamento de parametros de operagcao desseddresale calor, tais como, coeficientes
de transferéncia de calor, queda de pressdo e idagac de resfriamento; (i) o
desenvolvimento de novos evaporadores, adaptadaosoade refrigerantes alternativos; (iii) o
desenvolvimento e caracterizacdo do desempenhmwles nipos geométricos de aletas e
promotores de turbuléncia para intensificacéo alasteréncia de calor.

Em funcéo das diferentes aplicacdes na refrigeragéziinica, os evaporadores séao
fabricados em uma grande variedade de tipos, tamsafdrmas e configuracfes, podendo ser
classificados segundo o tipo de construgéo, o métedalimentacdo do liquido, a superficie
de transferéncia de calor, a condicdo de operac@®todo de circulagdo do ar ou do liquido,
o tipo de controle da vazao de refrigerante eigagido (BUENO, 2004).

Segundo a superficie de transferéncia de calayagoradores sao classificados em

evaporadores de superficie primaria e de supedletada ou estendida. Os evaporadores de



18

superficie primaria sdo compostos apenas por tlibos, e os evaporadores de superficie
estendida possuem tubos aletados. As aletas cmmstde de chapas, placas metdalicas ou
ondulacdes fundidas ou usinadas na superficiebidaitao.

Evaporadores com serpentinas de tubos lisos sa&brgmos em varios tamanhos e
configuracdes, geralmente para aplicacdes espasiffcs formas comuns para serpentinas de
tubos lisos sado: planas, em zigue-zague, em foemteothbone oval e em espiral. Essa Ultima
forma, muitas vezes é empregada para o resfriangeniguidos. Serpentinas de tubos lisos,
empregando circulacdo de ar por conveccao natséa, também usadas em camaras
frigorificas e em refrigeradores de armazenamamig, quais € necessaria a circulacado de
grande vazao de ar a baixa velocidade. Sao usauis au como serpentinas de expansao
seca ou inundadas, em conjunto com ventiladordsiftgyos, para fornecer ar resfriado a alta
velocidade para operagdes de congelamento (BUER@L)2

Os evaporadores de superficie aletada possuem wpesfisie de transferéncia de
calor muito maior do que aquela dos evaporadordgahies lisos e sao utilizados geralmente
para o resfriamento de ar ou outros gases. Assaléta a finalidade de aumentar a area de
transferéncia de calor em contato com o ar, possaléado dos tubos o coeficiente de
transferéncia de calor por conveccdo pode ser deSlDvezes menor do que no interior dos
tubos, onde circula o liquido em vaporizagdo (BUER@D4).

Nos evaporadores de tubo liso, grande parte douarflgi através dos espacos
abertos entre os tubos, ndo entra em contato cupeaficie da serpentina. Ja no evaporador
aletado, as aletas sdo dispostas nos espaco®siitigos e removem o calor da porcéo de ar
que ndo entraria em contato com a superficie pramar

As aletas devem ser unidas aos tubos de tal mae&raassegure um bom contato
térmico para serem eficazes. Em alguns casosets aldo soldadas diretamente nos tubos e
em outros, séo colocadas nos tubos, os quais pandigos sob pressao, fixando as aletas na
sua superficie e estabelecendo um bom contatod@ridma variacdo desse ultimo método é
aumentar ligeiramente a abertura da aleta permit@nentrada no tubo, e em seguida diminuir
fixando-a no tubo.

A dimenséao, o espacamento e o formato das alepgendem em parte da aplicacéao
do evaporador. A dimensao do tubo determina a difwenla aleta e a densidade linear de
aletas, que devem estar na faixa entre 39 a 5%@sate dependendo, principalmente, da
temperatura de operacao (BUENO, 2004).

O acumulo de gelo nas serpentinas dos evaporadenmesfriamento de ar, operando

a temperaturas negativas, € inevitavel e tendestangir a passagem de ar entre as aletas,
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diminuindo a circulacdo de ar através da serpenbessa forma, os evaporadores que se
destinam a aplicacdes de baixas temperaturas désenmm espacamento entre as aletas
adequado, usando 79 ou 118 aletas/m para minineger efeito. Por outro lado, os
evaporadores destinados ao condicionamento de awtras instalacbes que operam a
temperaturas elevadas, este fenbmeno ndo ocordengo ter maior nimero de aletas.
Segundo Bueno (2004), é possivel chegar a valeresédaproximadamente 550 aletas/m.

Quando a circulagcéo de ar sobre as serpentinaglate€ natural, € importante que a
serpentina ofereca menor resisténcia possivelao tle ar e por isso, geralmente, a distancia
entre as aletas deve ser maior do que para seragistb conveccédo forcada de ar.

Existe uma relacdo definida entre as superficiesria e externa de um evaporador.
Uma vez que a aleta externa afeta somente a suipezfiterna, a adicdo de aletas acima de
um certo valor, ndo aumentara consideravelmentgactdade do evaporador. De fato, em
algumas circunstancias, um numero elevado de afmide reduzir tal capacidade, pois
restringe a circulacdo do ar sobre a serpentina.

Uma vez que a capacidade dos evaporadores de theagesetadas é afetada pelo
acumulo de gelo, sédo indicados para aplicacoesslgamento de ar nas quais a temperatura
€ mantida acima de 1°C. Quando os evaporadoresi&#ins para operacdo em baixas
temperaturas, deve ser providenciado algum modtegelo em intervalos regulares.

Durante a operacao do sistema de refrigeracao, @ggétomplexidade que envolve o
escoamento com mudanca de fase do refrigerantetedor dos tubos do evaporador,
grandes periodos transientes podem surgir comoeqguéscia, por exemplo, do inicio do
funcionamento do sistema, dos ciclos de parad@oeanento do compressor ou da variacdo
das condic¢des de operacao do sistema. Duranteetaglos, as regides liquida, bifasica ou de
vapor podem se formar ou desaparecer, dificultamia mais a modelagem do escoamento.

Outro fator importante € o complexo escoamentordmhre as superficies externas
dos tubos e aletas, uma vez que sado inumeras sWifidades de arranjos de circuitos de
refrigerantes. A combinacdo entre os processosamsferéncia de calor, transferéncia de
massa (condensacdo do vapor d’agua do ar) e trénsi@ de quantidade de movimento
complicam a analise, tornando necessario recoerea-drabalhos experimentais para a
obtencao de dados empiricos a serem usados emasdel@ticos.

Esse grande numero de fendmenos mostra que osnasstde refrigeracdo e
condicionamento de ar operam sob condi¢cdes vasiaeassim, uma condicdo Unica de
regime permanente nao existe, especialmente seorisoles de capacidade do sistema

estiverem ajustados para uma dada situagdo. Rmjrtast investigacbes ndao devem se
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restringir a andlise do regime permanente, mas éamlncluir o regime transiente ou a
andlise dinamica.

Usualmente, o processo de transferéncia de cale errefrigerante e o ar em um
evaporador de serpentina de tubos aletados oaoreseoamento de fluxo cruzado. A fim de
melhorar a eficiéncia de transferéncia de calor buscar as condi¢cdes ideais de
funcionamento, varias configuracbes de tubos sépregadas e varios métodos para
selecionar o melhor circuito sdo utilizados.

Os evaporadores de serpentinas aletadas poderarspados, pois tém maior area
de superficie por unidade de volume que os evapmadie tubos lisos, e, portanto, ocupam
menos espago para a mesma capacidade.

Neste sentido, muitos estudos tém sido conduzidegerenentalmente e
numericamente objetivando melhorar e otimizar ascgssos térmicos e hidraulicos nos
evaporadores de tubos aletados. Entre eles véno seralisados novas configuracdes de
tubos, tipos de aletas, espacamento entre aletagjoae niamero de tubos. Com relacdo ao
tipo de tubos, estudos comparativos de tubos @ipt tubos circulares foram realizados por
Brauer (1964), Jang e Yang (1998), Bordalo e Sal{®989), Saboya e Saboya (2001),
Matos (2003) e Mainardes (2007), e mostram que aléram ganho relativo observado na
transferéncia de calor nos arranjos de tubos @gptiem comparacédo aos arranjos de tubos
circulares, uma reducao relativa na perda de predsaté 30 % também foi observada nos
diferentes estudos.

Este trabalho apresenta um estudo experimental wom nova geometria de tubo,
denominada “tipo gota”. Tubos circulares tambémtsdtados e comparados com esta nova
geometria proposta. O objetivo é analisar a peal@aatga experimentalmente e, portanto,
avaliar a poténcia de ventilacdo pela modificaca@eometria do tubo. Complementando o
trabalho experimental foram avaliadas correlacdespgstas, basicamente para tubos
circulares, para o calculo do coeficiente de ateito ajuste aos dados experimentais. As

correlagbes sao uma ferramenta importante paratprdps evaporadores.

1.2 OBJETIVOS

O objetivo principal deste trabalho é avaliar expentalmente o desempenho de
evaporadores aletados com tubos de geometria Jope’, quanto a perda de carga no lado
do ar e comparar esta nova geometria com os tdm®gcionais circulares.

Os objetivos especificos do trabalho séo:
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a) Estudar e entender a influéncia da geometridutms no desempenho hidraulico
dos trocadores de calor aletados de fluxo cruzado.

b) Determinar experimentalmente valores para agpéedcarga e fator de atrito para
os tubos circulares e a nova geometria proposta.

c) Apresentar, por comparacao, a geometria de mdésempenho considerando a
perda de carga e o fator de atrito.

d) Fazer uma analise da poténcia de ventilacdo ggmigeometrias experimentadas
objetivando apontar os ganhos da nova geometria;

e) Avaliar correlacdes tedricas para predi¢do thy f#e atrito do lado do ar.

1.3JUSTIFICATIVA

O presente trabalho foi desenvolvido motivado peisca da melhoria na eficiéncia
energética de tuneis de congelamento. Foi proposi nova geometria de tubos para os
evaporadores, designada “tipo gota”, com o objaleeduzir a perda de carga no lado do ar
e, consequentemente, a poténcia de ventilacadadata o custo de operacdo. A poténcia
necessaria para deslocar o ar através dos evapesado parte significativa do custo
operacional dos tuneis de congelamento, e € prigpaica perda de carga. A reducdo da
perda de carga também esta associada ao desemfi@niioo, sendo que a taxa de
transferéncia de calor pode ser influenciada sgatifamente.

Os evaporadores dos tuneis de congelamento sawdipgrocadores de calor
tubulares aletados. Desta forma, a aplicacdo prdeste trabalho ndo est4 restrita somente a
tuneis de congelamento, mas também a outros sistdeneefrigeracéo industrial, utilizados
nos diferentes setores da industria para cont®kemperatura de maquinas, equipamentos e

processos de fabricacao.

1.4 ESTRUTURA DA DISSERTACAO

A presente dissertacéo € estruturada em seis [p@dERSs que estdo organizadas em
seis capitulos ao longo do trabalho: 1) Introdug@oRevisdo Bibliografica, 3) Analise da
Perda de Carga no Escoamento Externo de TrocadergSalor Tubulares Aletados; 4)
Metodologia do Estudo Experimental; 5) ResultadbBsseusséo e 6) Conclusdes.

No capitulo 2 é feito uma revisado na bibliografia disponivel, dae um apanhado

geral sobre parametros que afetam o desempenharddetréncia de calor e perda de carga
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em trocadores de calor tubulares aletados.

No capitulo 3 é apresentado o detalhamento do célculo dos padnuarateristicos
da perda de carga e fator de atrito para o ladwr.do

No capitulo 4, na Metodologia do Estudo Experimental, € descot@parato
experimental utilizado, as geometrias testadas a@esenvolvido um procedimento para
realizacdo dos ensaios. S&o descritos os dadogsiosedo experimento, 0 processamento
destes dados e o calculo das incertezas assoa@ad@xperimento. Também € descrita a forma
de apresentacao dos resultados dos experimentos.

O capitulo 5, Resultados e Discussao, diz respeito a apresentigs resultados
experimentais para perda de carga. Neste capitiddceuma discussdo desses resultados,
uma analise da poténcia de ventilacdo e dos gaidmsa nova geometria e uma analise das
correlacbes existentes para o céalculo do fatotrite.a

Por fim, ocapitulo 6, Conclus@es, apresenta uma sintese e avalicacesisados
alcancados no presente trabalho e sugestdes plathtys futuros.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Foi realizada uma ampla reviséo bibliografica terditura disponivel para mostrar o
estado da arte relacionado aos trocadores de tcdloraleta e os trabalhos experimentais e
tedricos (analiticos ou numéricos) que vem sendserdmlvidos para caracterizacdo do

desempenho térmico e hidraulico dos mesmos.

2.1 TROCADORES DE CALOR TUBULARES ALETADOS

Diferentes aplicacdes de transferéncia de caloweregn diversos tipos de
dispositivos e configuracdes de equipamentos, guajgstem as necessidades de troca
térmica, dentro das restricdbes especificadas, teggld em inameros tipos de projetos
inovadores de trocadores de calor. Basicamentg,peldem ser classificados em fungéo da
sua construcao e do arranjo de escoamento dossluid

Quanto ao tipo de construcdo os trocadores podertubalares (tubos concéntricos,
casco e tubos ou tubo espiral), de placas, ale{@wloss ou placas) ou regenerativos (SHAH,

2003), conforme se vé na Fig. (2.1).

— ] -
] lleg

(b)

It all; k /
| _ ! N
.| AT R A
. _ | .
L U | .
| |
J|C 11

Saida do cas

Figura 2.1 - Tipos de trocadores de calor quamon&trucao. (a) Tubos concéntricos; (b)
Tubo-aletado; (c) Placa-aletado; (d) Casco-e-tubos.
Fonte: Incropera e De Witt (1996)
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Os evaporadores para aplicacbes em refrigeracdcesfgeral, trocadores de calor
tubulares aletados em que um fluido refrigeranteasitravés dos tubos e muda de fase, de
liquido a vapor, pelo calor fornecido pelo ar, gaseoa através das aletas, dando-se desta
forma o efeito de refrigeracdo desejado. A Fig2)(2nostra um tipico evaporador de

aplicacao em refrigeracao.

Fluxo de ar

Figura 2.2 Modelo de evaporador utilizado em sistemas degefaicao.

Quanto ao arranjo de escoamento das correntegraxist tipos:ij paralelo, onde o
fluido quente e o frio entram pela mesma extremeddd trocador de calor, escoam no
mesmo sentido e deixam o equipamento também pelmanextremidadeiji} contracorrente,
onde os fluidos entram em extremidades opostaspaese&m sentido oposto e deixam o
equipamento por extremidades opostas); ihultipasses, quando os fluidos escoam fazendo
varias passagens no equipamentay)ecdfuzado, objeto deste estudo, que ocorre quando u
fluido escoa perpendicular ao outro, conforme naostas Fig. (2.2) e (2.3).

Com relacdo ao escoamento cruzado, os trocadodsmpager aletados ou sem
aletas, e 0 escoamento pode ser classificado emrfigturado”, para ambos os fluidos, e
“misturado”, para um dos fluidos. O fluxo “nédo nuistdo” ocorre quando as aletas forcam o

escoamento do fluido através de um determinada;esgrare elas e evitam que ele se mova
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na direcdo transversal (isto €, paralelo aos tubw®no mostra a Fig. (2.3a). O fluxo
“misturado” é aquele em que um dos fluidos estee lpara escoar na direcédo transversal,

como mostra a Fig. (2.3b).

cruzadi
 ———— ™
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Figura 2.3— Trocadores de calor com escoament@adoufa) Escoamento “ndo misturado”
para ambos os fluidos; (b) Escoamento “misturagafa o fluido externo.
Fonte: Incropera e De Witt (1996)

Os evaporadores estudados neste trabalho sdodresate calor de tubos aletados e
fluxo cruzado, ou seja, os dois fluidos escoamgratgulares um ao outro, e ndo misturados.
Por serem construidos com tubos aletados tambérdite@ocomo trocadores de superficie
estendida e se a relacdo entre area e volume dadto for maior que 700 m2/m3, os
trocadores aletados também sdo considerados camapact

Os trocadores aletados ou aletados compactos ifidadats quando pelo menos um
dos fluidos € um gas, com o intuito de tornar neéésiva a transferéncia de calor do lado do
mesmo, uma vez que este é caracterizado por uro baéficiente de transferéncia de calor
convectivo. Essa melhora da transferéncia de c@ada pelo aumento da area superficial
através do emprego de aletas e também pelo aumhemieficiente de transferéncia de calor,
se a superficie das aletas € dotada de corruggebesas ou recortes, que promovem um
aumento de turbuléncia intensificando assim a teaéscia de calor.

Assim, é de grande interesse, dentro do estudoodadores aletados, otimizar a
transferéncia de calor do lado do gas (geralmenteaaalisando os meios de reduzir a
resisténcia térmica deste lado, através de altesagih sua geometria, sem aumentar sua

perda de carga.
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2.2 ESCOAMENTO EXTERNO

O escoamento de fluidos sobre corpos rigidos odmegrientemente na pratica em
vérias situacdes. As vezes um fluido se move atrdeéum corpo estacionario e outras vezes,
um corpo se move atraves de um fluido. Esses dotepsos aparentemente diferentes sdo
equivalentes um ao outro, 0 que importa é o movimealativo sobre o corpo. Esses
movimentos sdo convenientemente analisados fixaadom sistema de coordenadas no
corpo e sdo chamados de escoamento sobre corpasocmamento externo. A forma
geométrica de um corpo tem profunda influénciasemamento e no campo de velocidade.

Quando um fluido se move sobre um corpo rigido,exerce forcas de pressao
normais a superficie e forcas de cisalhamento glasak superficie, ao longo da fronteira
externa do corpo. Em geral ha interesse na magniad forcas de presséo e cisalhamento
agindo sobre o corpo e ndo em detalhes da distébuilestas forcas ao longo de toda a
superficie do corpo. A componente das forcas r@sigdé de presséo e cisalhamento que age
na direcdo do escoamento é chamada de forca deocaroa apenas arrasto. A componente
gue age na direcdo normal a direcdo do escoamertiardada de forca de sustentacdo, ou
apenas sustentacédo (CENGEL, 2007), conforme sevabise Fig. (2.4).

Figura 2.4 — Direcdes das forcas de arrasto erdagto de um corpo soélido posicionado
perpendicularmente ao escoamento.
Fonte: Carvalho (2003)
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2.2.1 Coeficiente de arrasto e geometria

A forca de arrasto depende da massa especifickoedage do fluido e da forma,
tamanho e orientacdo do corpo. E conveniente trabatom um nimero adimensional
apropriado que represente as caracteristicas dst@riassim o coeficiente de arragg, é

dado por:

Fa
%pl”!—l

Cp =

ondeF, é a for¢ca de arrastp,é a massa especifica do fluido¢ a velocidade do escoamento
e A é a area frontal do corpo submetido ao escoamento.

Geralmente, o arrasto € um efeito indesejado, as®no o atrito, e se faz o possivel
para minimiza-lo. A reducdo do arrasto esta intirat® associada com a questédo de reducgéo
do consumo de energia. Outros beneficios como aegayr reducdo de ruido e reducdo de
vibracdes, também estdo associados a reducaoaboarr

Um fluido em movimento exerce forcas de pressdmam a superficie de corpos e
também forcas tangenciais de cisalhamento na $cigerflevido a condicdo de néo
escorregamento causada por efeitos viscosos. Aasfscas, em geral tem componentes na
direcdo do escoamento, portanto, a forca de areastevida aos efeitos combinados da

presséao e das forcas de cisalhamento na paredgegao do escoamento.

2.2.2 Arrasto de atrito e presséo

A parte do arrasto que € devida diretamente a deds&isalhamento na parede é
chamada de arrasto de atrito, pois ela é causadefgitos de atrito, e a parte que é devida
diretamente a presséo é chamada de arrasto dé@ressarrasto de forma.

O arrasto de atrito depende muito da orientacacodoo, bem como da intensidade
da tensdo de cisalhamento na parede. O arrasttribeéazero para uma superficie plana
normal ao escoamento e maximo para uma superfami@ paralela ao escoamento. Portanto,
para escoamento paralelo sobre uma superficie,plac@eficiente de arrast@p, € igual ao
coeficiente de arrasto de atrito, ou simplesmendpgrcional ao coeficiente de atritb,O
arrasto de atrito depende da viscosidade e aumeota 0 aumento da mesma.

Consequentemente, o arrasto de atrito diminui ccemmento do numero de Reynol&e,
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sendo nestes casos mais significativo o arrasfmessdo, 0 oposto ocorre para baixos valores
de Re O arrasto de atrito € também proporcional a deeauperficie, aumentando com o
aumento da area. Em escoamento laminar, o cog#oiknarrasto de atrito € independente da
rugosidade superficial, mas em escoamentos turimsler’io.

O arrasto de pressao € proporcional a area freraaliferenca entre as pressoes que
agem na frente e atras do corpo. Portanto, o ardespressao € usualmente dominante para
corpos rombudos, pequeno para corpos carenadas @am placas planas e finas paralelas
ao escoamento. O arrasto de pressao torna-seigraficativo quando a velocidade do fluido
€ muito alta para o fluido seguir a curvatura dgoa, portanto, o fluido se separa do corpo
em algum ponto e cria uma regiao de pressao maikalma parte de tras. A Fig. (2.5) mostra

o comportamento do perfil de escoamento sobreetiifes formas geométricas.

Formato asa — arrasto minimo com
formag&o minima de vortices.

Cilindro — arrasto mediano com formagao
mediana de vortices.

Plano — arrasto elevado com grande
formacdo de vortices.

Figura 2.5 — Corpos aerodinamicos com seus regpsaiscoamentos e o arrasto gerado em
cada um.
Fonte: Biasi (2010)

2.2.3 Reducdo do arrasto e a geometria
Geralmente busca-se a reducdo do arrasto, porqiesseg@ reduzir a perda de carga

do sistema. A primeira idéia que se tem é melharaerodinamica da geometria do corpo

exposto ao escoamento, mas tal medida pode tévsetgostos sobre arrasto de pressao e de
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atrito. Formas aerodinamicas, ou carenadas, dinmnoearrasto de presséo retardando a
separacao da camada limite, reduzindo assim sedgarde pressao entre a parte da frente e
de tras do corpo, mas geralmente aumentam o adasitrito pela maior area superficial que
apresentam. Portanto, qualquer estudo de otimiza@oreduzir o arrasto de um corpo deve
levar em consideragéo ambos os efeitos e deve tintauir a soma dos dois como mostra a
Fig.(2.6).
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Figura 2.6— Comportamento do arrasto de atrit@rdsséo e total em funcéo da relagéo entre as
dimensded el de uma estrutura exposta a um escoamento.
Fonte: adaptado de Cengel (2007)

Para o caso de um cilindro circular com diametrta@lig dimensad), da estrutura
da Fig. (2.6), o coeficiente de arrasto seria apradamente cinco vezes maior. Portanto, é
possivel reduzir o arrasto, e consequentementerda e carga, de um corpo cilindrico
através da mudanca da sua geometria.

Quanto ao regime de escoamento, quando um fluidoaeem altas velocidades
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sobre superficies curvas, ele sobe a parte asdendess tem dificuldades em permanecer em
contato com a superficie no lado da descida. Enqpdando a velocidade é suficientemente
alta a corrente de fluido se separa da superfecisogoo formando uma regido entre o corpo e
a corrente do fluido. Esta € uma regido de baibesgdio, atras do corpo, onde ocorrem
recirculagcdo e fluxos invertidos. Quanto maior esgado, maior € o arrasto de presséo. Esta
regido na parte traseira do corpo é chamada déraest@orpos carenados ou perfis
aerodinamicos tendem a diminuir este efeito, conéoFig. (2.5).

Conforme Cengel (2007), os coeficientes de arrpstiem variar para um cilindro
conforme o regime, se laminar ou turbulento, jéaapam corpo eliptico além do regime,
depende da excentricidade, ou seja, da relagéo rocoergo, L, e diametro, D, conforme
apresentado na Fig. (2.7).

Geometria Dimenséo @, Laminar G, Turbulento
escoamento 4I
j D 1,2 0,3
‘ L ‘ L/'D=2 0,6 0,2
escoamento QTD L/D =4 0,35 0,15
J L/D =8 0,25 0,1

Figura 2.7 — Coeficientes de arrasto em hasteslaies e elipticas para Re >'10
Fonte: adaptado de Cengel (2007)

2.2.4 Escoamento através de feixe de tubos

Os feixes de tubos estéo associados a trocadoreatede fluxo cruzado, onde séao
relevantes as questdes da transferéncia de cdboperda de carga, e sdo usados em inUmeras
aplicacOes industriais. Nestes equipamentos, gerdénum fluido se move sobre os tubos
enquanto outro fluido, a uma temperatura diferezgepa no interior dos tubos. As fileiras de
tubos encontram-se alternadas ou alinhadas emecekagirecdo da velocidade do fluido,

conforme Fig. (2.8). As condi¢cbes de escoamentmteoior dos tubos sdo dominadas pelos
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efeitos de separagdo da camada limite e por iftesaglas esteiras, que por sua vez,
influenciam na perda de carga e na transferéncialde por conveccgéao.
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Figura 2.8- Escoamento em feixe de tubos (a) alinhado e (&)ralto.
Fonte: Incropera e De Witt (1996).

O escoamento ao redor dos tubos na primeira fildeauma matriz tubular
corresponde aquela em um unico cilindro em escontemsversal. Contudo para as fileiras
subsequentes, o escoamento depende fortementenfigucacdo da matriz tubular. Tubos
alinhados a jusante da primeira fileira encontranms interior das esteiras turbulentas dos
tubos a montante, de tal modo que, para valoregradds de espacamento longitudinal entre
os tubos, os coeficientes de transferéncia de qalorconveccdo associados as fileiras a
jusantes sao incrementados pela turbuléncia doaesotdo. Em geral, o coeficiente de
transferéncia de calor por convec¢cdo em uma filmimaenta com o aumento do nimero de
fileiras, até aproximadamente a quinta. Nas figefreguintes ha apenas uma pequena variacao
no grau de turbuléncia e, portanto, no coeficielgeransferéncia de calor por conveccao.

Contudo, para pequenas razdes entre espacamemsvetisal e longitudinal, as fileiras a
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montante, na realidade, protegem as fileiras anfasda maior parte do escoamento, afetando
de forma adversa a transferéncia de calor. Istméera um escoamento preferencial através
de canais localizados entre os tubos e grande gedaperficie dos tubos nao fica exposta ao
escoamento principal. Por esse motivo, razbes espacamento transversal e longitudinal
menores que 0,7 ndo sdo desejaveis. Para arrdtgosados, a trajetéria do escoamento
principal € mais tortuosa e uma maior porcdo da &uwperficial dos tubos a jusante
permanece nessa trajetéria. Em geral, 0 aumentausferéncia de calor é favorecido pelo
escoamento mais tortuoso do arranjo alternado (RERA e DE WITT, 1996).

Na aplicacdo de feixes tubulares, existe tanto@sge na perda de carga, quanto na
taxa global de transferéncia de calor. A poténeizessaria para deslocar o fluido através do
feixe corresponde, com frequéncia, ao principaltacusperacional e € diretamente

proporcional & queda de presséao.

2.3 PERDA DE CARGA EM TROCADORES DE CALOR

Considerando que o fluido necessita ser bombeadwéat do trocador de calor, é
essencial determinar a poténcia de bombeamentenidgcomo parte do projeto e analise de
custo de operagéo.

A poténcia de bombeamento do fluido é proporci@nperda de carga no trocador,
que esta associada ao fator de atrito. Alem dmsdaxa de transferéncia de calor pode ser
influenciada significativamente se ocorrer granderda de carga no escoamento,
principalmente em condensadores e evaporadoregjuena variagdo na pressao do fluido
afeta diretamente a temperatura de saturagao degs® de condensacao ou vaporizacao.

Assim a perda de carga afeta diretamente a trénsfer de calor, a operacéo, as
caracteristicas mecanicas e também no aspecto remmdperacional dos trocadores de
calor (SHAH e SECULIC, 2003).

2.4 INFLUENCIA DE PARAMETROS GEOMETRICOS DOS TUBOES ALETAS NA
TRANSFERENCIA DE CALOR E NA PERDA DE CARGA

Em pesquisa a literatura disponivel, constatoursegtande numero de trabalhos
desenvolvidos sobre a geometria dos tubos. Os tdyogncionais circulares e aletas planas
sdo tomados como configuracdo base para estudas noonfiguracbes de tubos e o

desempenho térmico e hidraulico. Também sédo adabsautros parametros geométricos e
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operacionais no desempenho dos trocadores de aalmdos. Entre eles, pode-se citar a
forma das aletas e o espagamento entre elas, olandele@arranjo e nimero de fileira dos
tubos e os geradores de turbuléncia.

Brauer (1964), apud Matos (2003) e Mainardes (20@pyesentou resultados
experimentais comparando arranjos de tubos elgpgcoirculares em relacdo a transferéncia
de calor e perda de carga. Baseado na observacgoeda geometria do tubo eliptico tem
uma configuracdo aerodinamica melhor que a do tibmlar, € razoavel esperar uma
reducao na forca total de arrasto e um aumentoanaféréncia de calor. Os resultados deste
trabalho mostraram que os tubos elipticos tiverama transferéncia de calor 15 % maior e
perda de carga 18 % menor do que nos tubos ciesllpara escoamento turbulento com o
namero de Reynolds variando de 4.000 até 100.000.

Rocha, Saboya e Vargas (1997) estudaram o efendimiero de fileiras de tubos em
trocadores de calor de tubos elipticos aletadosfifizacdes especificas de uma e duas
fileiras de tubos e diferentes excentricidade@azao entre 0os semi-eixos menor e maior da
elipse), foram analisadas e os resultados forampamdos aos de trocadores de calor de
tubos circulares. Os resultados mostraram parar#gyaracées estudadas de tubos elipticos,
ganhos percentuais de até 18% para transferéncialaiee reducéo de até 30 % na perda de
carga. As elipses que apresentaram melhor desempgeritame = 0,5 e os arranjos de
melhor desempenho foram os de configuracdo defileiass de tubos.

Resultados semelhantes foram apresentados por |Ba@d8aboya (1999) para a
perda de carga em trocadores de calor de tubaglazies e elipticos quando compararam
arranjos com configuragdes de uma, duas e trésafilde tubos. A reducdo na perda de carga
dos tubos elipticos chegou a 30% em comparacatubos circulares, para tubos elipticos
com excentricidade de= 0,5.

Segundo os autores, uma maior reducdo da perdarda poderia ser obtida pelo
aumento do espacamento entre tubos, porém tal enestidziria a transferéncia de calor.

Saboya e Saboya (2001) determinaram os coeficientsios em trocadores de
tubos elipticos e aletas planas utilizando experiosede transferéncia de massa pela técnica
de sublimacédo do naftaleno. Por meio da analogidratesferéncia de calor e massa, 0s
coeficientes médios de transferéncia de massa ftaeitmente convertidos para resultados
de transferéncia de calor. Nas condicOes experaigemom naftaleno forma-se o canal
retangular do trocador simulando-se aletas isot&sniApesar de que em situacdes praticas
as aletas ndo séo isotérmicas, o fato foi raciosadi usando o conceito da eficiéncia da aleta.

Foi observado, utilizando dados de literatura #egicirculares para comparagéo, que com 0s
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tubos elipticos da experiéncia a perda de pressdoeduz substancialmente no canal
retangular e aumenta a eficiéncia da aleta, matldoras caracteristicas de transferéncia de
calor e massa. A variacdo do numero de Reynold$efdb0 a 1300. Segundo os autores, seus
resultados séo diretamente aplicaveis aos equigaméa condicionamento de ar.

Matos (2003), apresentou um estudo numérico e imeetal de otimizacao
geométrica, para maximizar a taxa de transfer&otah de calor em feixes de tubos aletados
e nao aletados em um determinado volume e paraetenniinado fluxo de ar externo, para
arranjos de tubos circulares e elipticos. Um gatidransferéncia de calor de até 19 % foi
observado no arranjo eliptico, em comparagdo cormarranjo circular. O ganho de
transferéncia de calor, combinado com a reducduassa de material de até 32 % observada
no arranjo eliptico, mostrou que estes arranjotudes tém potencial para um desempenho
consideravelmente melhor e de menor custo do gwerasjos convencionais de geometria
circular. Os tubos elipticos tém uma melhor configdo aerodindmica que acarreta uma
menor perda de carga, além da reducdo da formac@ortices atras dos tubos na direcédo do
escoamento. Estas regifes de recirculacdo prejudicaontato térmico entre a superficie
traseira do tubo e o escoamento livre, uma vezepgzem o coeficiente de transferéncia de
calor. Trés graus de liberdade foram investigadogeometria do trocador de calor, isto €,
espacamento entre tubos, excentricidade e espatzaerdre aletas. No caso do espagamento
entre tubos muito grande, a transferéncia de c@aeduziu uma vez que a velocidade do
fluido entre os tubos se reduz, o mesmo acontecqudndo os tubos se encostam, pois a
vazéao de fluido se anula. No caso do espacameitrte a&ietas, o fendmeno foi analogo de
modo que a transferéncia de calor se reduziu paralais extremos. Desta maneira,
certamente um valor maximo para a transferéncieatts deveria ocorrer em algum ponto
entre os limites maximo e minimo de espacamentoe dnbos e entre aletas. Quanto a
excentricidade, a explicacéo fisica para a ocomméte um maximo € também analoga, pois
ao reduzir a excentricidade, a superficie dos ttdrade a se aproximar, até o ponto em que a
vazao de fluido se anule no canal, portanto anolamdransferéncia de calor, e no outro
extremo € = 1), a geometria € de tubos circulares, portatganenor transferéncia de calor
do que em tubos elipticos € 1). Valores 6timos globais foram encontrados celacéo ao
espacamento entre tubos, excentricidade e o espatamntre aletas paRe = 100 e 125
(regime laminar).

Horvatet, Leskovar e Mavko (2005), estudaram agrale simulacdo numeérica, o
desempenho térmico e hidraulico de trocadores lde cam tubos circulares, elipticos e tipo

gota e usaram como parametro de avaliacdo términantero de Stantor§t e para a
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hidraulica o coeficiente de arrast@;. Constataram um comportamento similar para os trés
tubos estudados, sendo que o numero de Stantaoefioiente de arrasto diminuem com o
aumento do Reynolds e, em geral, tém valores memae 0s tubos elipticos e tipo gota.
Concluiram também que a influéncia das diferensmgtrias de tubos diminui com o
aumento do didmetro hidraulico.

Um estudo experimental de otimizacdo geométricabémm foi apresentado por
Mainardes (2007) para maximizar a taxa de transtem&otal de calor e minimizar a poténcia
do ventilador, para feixes de tubos aletados daresl e elipticos, em regime turbulento.
Foram determinados os valores 6timos para o esgetarantre os tubos, excentricidade dos
tubos e espagamento entre aletas para Reynolds 2§60 e 10.600. Um ganho na
transferéncia de calor acima de 34% para Reynodd4@600 foi observado no arranjo
eliptico 6timo com relacdo ao espacamento entrestuuando comparado com o arranjo
circular. Com a otimizagdo da excentricidade e sjzagamento entre aletas, foi observado
mais um ganho de 23% para o arranjo eliptico. Mo da perda de carga, houve uma reducao
de 8% para os tubos elipticos ca 0,5 quando em comparacdo aos tubos circulares.
Valores oOtimos para espacamento entre tubos, eigidatle e espacamento entre aletas
foram determinados considerando a transferénctalde e a perda de carga.

Como se pode verificar, em todos 0s casos estudadosntrados na literatura
disponivel, os tubos de geometria eliptica mogstmarantagens em relagdo a transferéncia de
calor e diminuicéo da perda de carga do lado do ar.

Jang, Wu e Chang (1996), estudaram numericamentexperimentalmente
trocadores de calor aletados de tubos circulai@s, @scoamento incompressivel e regime
laminar. Foram analisados efeitos dos parametroméicos, tais como o arranjo de tubos, o
namero de fileiras (1 - 6) e 0 numero de aletasgmdegada (8 - 12) para 0 numero de
Reynolds (baseado no espacamento entre aletagetogalade frontal) variando de 60 a 900.
Os resultados mostraram que o coeficiente méditrasesferéncia de calor para o arranjo
alternado é maior do que para o arranjo de tubokaalos, enquanto que a perda de carga é
maior para o arranjo alternado. O nimero de Nuss&iio,Nu, diminui quando o nimero de
fileiras de tubos aumenta, mas acima de 4 filerasfeito sobre o coeficiente médio de
transferéncia de calor é pequeno. O coeficienteiondel transferéncia de calor do arranjo
alternado é 15 a 27 % mais elevado do que o ar@imbado, enquanto que a perda de
presséo do alternado € 20 a 25 % mais elevadaeddajalinhado.

Assim, para uma dada geometria tubo-aleta, os jasrate tubos alinhados ou

alternados diferem substancialmente no desempdtdra. mesma geometria das aletas, o
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arranjo de tubos alinhados confere menor transtexéde calor e atrito e o de tubos
alternados produz ndo sé uma maior transferéncizalde, mas também uma maior relacdo
de transferéncia de calor por perda de carga. Estasdusdes tem suporte nos trabalhos com
configuracdes tubos e aletas planas circularesageB (1964) apud Webb (1980).

Brauer (1964), apud Webb (1980), observou os padme escoamento em
geometrias tubulares aletadas com arranjo de talisados e alternados. Para arranjo de
tubos alinhados, ele verificou que ha maior argedicial dentro do escoamento em baixa
velocidade (esteiras formadas atras dos tubos)ueo rgsulta em menor coeficiente de
transferéncia de calor médio na area externa dadoy. Entre as extremidades das aletas
circulares, no entanto, existe um forte escoameb&vido a pobre mistura destas duas
correntes dentro do arranjo de tubos alinhadossteire € rapidamente aquecida e sua
temperatura misturada € maior que a da correnteattarvelocidade.

Stanescu, Fowler e Bejan (1996), estudaram o esyggga entre tubos circulares em
conveccao natural e forcada sob fluxo cruzado.rBetaal. (1995) apresentaram um estudo
similar somente em convecc¢ao natural. Ambos ogslestievam em consideracao a limitacao
de espaco disponivel em qualquer projeto, atraeésnh restricdo de volume fixo. Nestas
configuracbes as simetrias presentes nos arrargositpam que 0s problemas fossem
modelados numericamente em duas dimensdes. O egatgadtimo entre fileiras de tubos
circulares foi determinado por maximizag&o da fierésicia de calor.

Adams e Martro (1997) analisaram o filme laminar @adensacdo em tubos
circulares e elipticos sob condi¢cdes de convecafizal e forcada, onde concluiram que para
a convecc¢ao natural um tubo eliptico com eixo gaktmaior mostrou um aumento de cerca
de 11 % no coeficiente médio de transferéncia tt&,ceomparado com um tubo circular de
area superficial equivalente. Ja& em conveccéao darca considerando a mesma velocidade
para os dois tipos de tubos, o tubo circular apteseuma pequena reducédo no coeficiente
médio de transferéncia de calor, cerca de 2 %, amdp ao eliptico. Entretanto, para uma
mesma perda de pressdo, o desempenho do coeficigt® de transferéncia de calor
aumentou em 16 %, para um tubo eliptico.

Wang e Chi (2000a) estudaram o desempenho do kadw de trocadores de calor
tubulares aletados, com diferentes configuracOesle@s planas, sendo um total de 18
configuragfes testadas. Foi examinado o efeitotnneno de fileiras de tubos, do passo da
aleta e do diametro dos tubos nas caracterisgoa®hidraulicas. Dependendo do numero de
fileiras de tubos, encontrou-se que as caractasstde transferéncia de calor estiveram

relacionadas fortemente ao passo da aleta. Pata2lfitkeiras de tubos, o desempenho da
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transferéncia de calor aumentou com a diminuicdpadso da aleta. J4 para 4 ou mais fileiras
e numeros de Reynolds, baseados no diametro exderoolarinho da aleta, ou sdfa,: >
2000, o efeito do passo da aleta no desempenhargddréncia de calor foi desprezivel. Para
0 mesmo passo da aleta, o efeito do niumero deafleie tubos no coeficiente de atrito foi
muito pequeno. Os autores também verificaram quefetto do didmetro do tubo no
desempenho da transferéncia de calor é relatiyzaaso da aleta, e mostraram que as perdas
de pressao variam com o diametro externo do cblarda aletaD., encontrando que para
D.= 10,23 mm as perdas foram de 5 a 15% maiorepayad.= 8,51mm.

Pérez (2001) analisou experimentalmente a inteas#io da transferéncia de calor
através de geradores de vortices em trocadoreslde aletados com tubos de geometria
eliptica. Para conseguir a determinacao das caistttas térmicas de diferentes modelos de
trocadores de calor, os autores utilizaram a técdie sublimacdo de naftaleno, para a
obtencdo dos coeficientes globald, e uma técnica evaporativa, para a obtencdo dos
coeficientes locajsh. A caracterizacdo da perda de carga foi realizadevés da medicdo
direta da queda de presséo nos diferentes modsdoslo uma técnica de medicdo de massa.
Como resultado deste trabalho, foram caracteriz&adoadores de calor com tubos elipticos
aletados, com e sem a utilizacdo de geradores idieegddo tipo meia asa delta colocados
sobre a superficie das aletas. Aléem da caractéozde trinta e seis modelos, o estudo
mostrou a influéncia dos espagcamentos entre 0s telmnumero de fileiras, assim como o
efeito da variacdo do numero de Reynolds sobrarsferéncia de calor e a perda de carga.
Foi realizado também um amplo estudo para a obdetigdnelhor posicdo dos geradores de
vortices, visando obter a maior intensificacdo adferéncia de calor. As vantagens da
utilizacdo de geradores de vortices nas superfaestrocadores de calor compactos foram
demonstradas pela diminuicdo da exergia destruidadp comparadas com configuracao
lisa. O desenvolvimento e aplicacdo de novas téasnide medicdo foram também uma
importante contribuicdo deste trabalho.

Zhang e Hrnjak (2009) compararam experimentalmgétetipos de trocadores de
calor para condi¢cdes de superficie seca, molhaenegelo. Os tipos de trocadores testados
foram: mini tubos achatados (diametro de 2 mm)egaaltipolouver com fluxo paralelo,
serpentina de mini tubos achatados e aletaslaipeer e tubos circulares (diametro de 9,5
mm) com aletas tipo placas onduladas, todos coro fharalelo de ar. Neste estudo foram
quantificadas a perda de carga no lado do areag&b de agua na superficie do trocador de
calor, a capacidade e o coeficiente global de fieascia de calor para diferentes velocidades

e umidades relativas de ar. Na condicdo seca, acickule dos trocadores com aletas tipo
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louvere mini tubos achatados sdo muito préximas parasnm volume e passo de aletas. Ja
o trocador com tubos circulares tem maior capaeidadis tem um volume duas vezes maior.
No entanto, o coeficiente global desta ultima aquricdo € muito inferior, assim como a

perda de carga € maior, em relacédo aos dois pameocadores.

Para condi¢cdes de superficie molhada, a perda g dai maior que para as
condicdes de superficie seca e o trocador de ttibmdares apresentou o pior desempenho.
Em condicdes de gelo na superficie o trocador bestairculares apresentou o maior tempo
de refrigeracédo e a maior perda de carga. Os wpme transferéncia de calor apresentaram
as mesmas tendéncias. Também foram testadas thferemientacbes para o0s tubos
(horizontal e vertical) dos trocadores de fluxoapelp, os quais apresentaram desempenhos
semelhantes, sendo os efeitos ainda menores nalc@es de gelo na superficie em

comparacao com a superficie molhada.
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3 ANALISE DA PERDA DE CARGA NO ESCOAMENTO EXTERNO DE
TROCADORES DE CALOR TUBULARES ALETADOS

A perda de carga no escoamento de gas na supéuficaleta inclui:

* Os efeitos de atrito devido ao arrasto viscosoesalsuperficie dos tubos e aletas e ao
arrasto de forma nos tubos (pela formacao da asiis destes);

* Os efeitos de contracdo e expansao do escoamesteeQdes de entrada e saida do
trocador;

* Os efeitos de aceleracdo do escoamento, devidaddanpa da massa especifica do ar

com a temperatura.

Sendo assim, a perda de carga tatll, em uma serpentina de tubos é dada pela
soma destes trés efeitos (KAYS e LONDON, 1984).

AP = AI::'atrito + AI:)acelera(;é\o'*' AI:)c0ntragéto-expansé\o (3-1)

onde as perdas por atritdPayio, aceleracdoAPaceleracas € POr contragdo e expansao,

APcontracio-expansaoSao apresentadas nas equacdes a seguir.

A perda de carga por atrito € dada por:

[AP],atrito = f G122 (A tot (;m)/A,c

ondef é 0 coeficiente de atrit@ é a velocidade massic#y,: € a area total de transferéncia
de calorA.é a &rea minima de escoamento livig,& o volume especifico médio.
A velocidade massic&, é baseada na area minima de escoamento4ivye é dada

por:

G=—=—"7"=pPVmaxz: (33)

sendo’ a taxa de massa,a massa especificd,a velocidade da corrente de Ay, a area
frontal eVyaxa velocidade maxima do gas no escoamento atravésed minimal.

A perda de carga por aceleragao é:
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Hﬂce!emﬁa: '-G:':Us - '*'-"gj

(3.4)

onde Us e Ug S0 0S volumes especificos nas temperaturas da saientrada do gas,
respectivamente.

Finalmente, a perda de carga por contracédo e ekpandada como segue:

;3 o -
AP contracso—expansio— T[[l + Ke—o*, — (1 — K, — o] (3.5)

os coeficientedi~ e K« estdo relacionados, respectivamente, as perdaodecontracédo e a
expansao do escoamento, enquént@ a razao entre as areas de escoamento miAMe®
frontal, As.

Assim a Eq. (3.1), para a perda de carga totdlimao os diferentes efeitos dados
pelas Eqg. (3.2), (3.4) e (3.5), pode ser escritacco

AP = (G'2(2)/2 [(Kic+ 1— 0"2)+2(uusfue —1) + f AitfA)c (m/Ge — A —0"2-Kie) (15/G

Efeitos de perda na entrada e saida do trocadonatmiente proporcionam pequena
contribuicdo na perda de carga to#f, no projeto de um trocador de calor, uma vez que a
relacdo entre a area total de troca térmica eaamaeima,A; /A, € elevada e o fator de atrito
no nucleo é quem controla a magnitudedée Consequentemente, muitos autores desprezam
estes efeitos.

Para trocadores de calor tubo-aletados, a perdsam@ localizada nas sec¢les de
entrada e saida pode ser desprezivel e os efeitastihda e saida sdo considerados dentro do

fator de atritc/ , assim a Eq. (3.6) ficaria:

G2u, o fUs Ar v
AP = 1 AN—-1 _— 3.7
o roaE )i )

3.1 CORRELACOES PARA O CALCULO DO FATOR DE ATRITO



41

Como se pode observar nas Eq. (3.6) e (3.7), aap#edcarga do lado do ar em
trocadores tubo-aletados € uma funcdo complexaadaefria da superficie, propriedades do
fluido e condi¢cbes do escoamento, e o fator deatrié um dos parametros adimensionais de
dificil determinac&o. E frequente autores de tfaimlexperimentais buscarem equagdes para
o fator de atrito correlacionando dados experimenta

Desta forma, na literatura sdo encontradas cofietapara o fator de atrito para
trocadores de calor tubulares aletados, que pemuédcular a componente da perda de carga
por atrito e, portanto, a perda total.

As correlacdes sao importantes ferramentas detprdg trocadores de calor, no
entanto, € importante ressaltar que as mesmasragesorrelacionarem com certa precisdo o
banco de dados experimentais que |hes deu origalenpapresentar grandes desvios quando
aplicadas a serpentinas de geometrias e condip@esaionais diferentes.

As correlagbes para o coeficiente de atrifosdo apresentadas como funcéo do

namero de Reynold&e na forma:

f =aRe” (3.8)

onde os parametros a e b sdo determinados de ammddados experimentais.
O numero de Reynolds}e se baseia na dimensao caracteristica relacioaada
escoamento do ar na superficie externa aletadaodador, que em geral é o diametro

hidraulico,Dy, tal como mostra a Eq. (3.9).

GD,
1!

Re =

onde G é a velocidade massica da Eq. (318¢ & viscosidade absoluta do ar.

Também sao usados por alguns autores o diameegmextos tubos, incluindo ou
nao o colarinho associado as aletas, e outras dileercomo o passo longitudinal dos tubos e
0 espacamento entre aletas. Deve-se atentar amdgual area esta baseada a velocidade
massicaG. A maioria dos autores utiliza a area de escoamaitiima,A;, como indicado na
Eq. (3.3). No entanto, alguns autores também atilizomo base a area da face ou éarea
frontal, Ay, (SANTOS, 2005).

Jacobi et al.(2001) realizaram uma ampla pesquiskodrafica com foco nas
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principais correlacdes para o fator de Colbyrrelacionado a transferéncia de calor, e o fator
de atrito,f, para trocadores de calor com tubos redondos eg;hatoom diferentes tipos de
aletas (planadpuvered slitewavy). Nesta revisdo os autores mostram que trabathros ©s
de Rich (1973), Gray e Webb (1986), Wang, Fu e Gi{aA97), Abu-Madi, Johns e Heikal
(1998) e Yan e Sheen (2000) avaliaram o efeito gp@m@amento entre aletas de trocadores
com aletas planas e tubos redondos, como paramsigindicativo. Rich (1973) realizou
experimentos com trocadores de calor com 4 filedastubos e concluiu que tanto os
coeficientes de transferéncia de calor, quanto tor fde atrito sdo independentes do
espacamento entre aletas. Gray e Webb (1986) fnaracuma correlacdo para o paramgtro
independente do espagamento entre aletas, o mé&sacarrendo com o paramefr@ qual
indica um aumento decom a reducdo do espacamento. Yan e Sheen (2G¥dados em
experimentos com trocadores com espacamento eletias avariando entre 1,4 a 2 mm,
concluiram que tantp comof aumentam com a reducdo do espagcamento. A discimdanc
entre os resultados divulgados na literatura como fto espagamento entre aletas pode ser
atribuida as variacdes geométricas e as incertiezagedicado dos experimentos.

A seguir sdo apresentadas algumas destas correlagielogo serdo avaliadas para

predicéo dos dados experimentais deste trabalho.
3.1.1 Correlacéo de Wang, Chi e Chang

Wang, Chi e Chang (2000b) propuseram uma correlgg@@ determinar o
coeficiente de transferéncia de calor e o fatoratfdo em trocadores de calor de tubos
aletados com geometria de aleta plana. Um totadlddestudos experimentais de diferentes
autores e diferentes configuracbes foi usado paseriolver a correlagdo (Wang et al.
2000a). Conforme os autores a correlacdo propasta tpansferéncia de calor € capaz de
predizer 88,6% dos dados e para o fator de athiff¥8, se aplicam para aletas planas e uma
ampla faixa de variagdo das caracteristicas gemat(nimero de fileiras de tubos,
diametro, passo, etc.).

A correlagéo para o fator de atrifp,indicada pelos autores para tubos circulares e

aletas planas é apresentada na Eq. (3.10).

PNz fP-\"3
f=0,0267 (Rep ° (?) (D—f) (3.10)

I c
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ondeRey., € 0 numero de Reynolds com base no diametro ldoirdwo, P; e P, sdo 0 passo

transversal e longitudinal dos tubos, respectivae&n é o passo das aletas, ®0 diametro

do colarinho e as constantes® e ¢ sao dadas pelas Eq. (3.11) a (3.13):

B P, P\ 0,00758
c, =—0,764 4+ 0,739 (ﬁ) 0,177 (D_.:') T (3.11)

sendoNx, 0 nimero de fileiras de tubos.

64,021

e = — 15,689 +m {3.12:]
15,695
Cg = 1,696_m (3.13)

As propriedades do fluido como a viscosidade, e massa especific#: sdo
calculadas baseadas na temperatura média entadovesvde temperatura de entrada e saida
do gés. Segundo os autores, esta correlacdo @ @i 306< Re: < 20.000; 6,9<D. <
13,6 mm; 20,4 P, < 31,8 mm; 12,% P, <32mm; 1,0< P;< 8,7 mm e 1< Ny < 6. E capaz
de predizer os dados experimentais de fatoresritie @ntro de uma faixa de erro de 15% e

com um desvio médio de 8%.

3.1.2 Correlacédo de Abu-Madi, Johns e Heikal

Abu-Madi, Johns e Heikal (1998) avaliaram 28 tracad de calor com diametro de
tubo de 9,96 mm, variando o numero de fileira®2(&,4), a espessura das aletas (0,12 a 0,2
mm), o espacamento entre aletas (1,587 a 4,233 mpasso transversal entre os tubos (19 e
25,4 mm), o passo longitudinal entre os tubo{185,5; e 22 mm) e o tipo de aleta (plana e
wavy).

Os experimentos foram realizados em um tunel déovaperto com circulagcao de
agua quente pelo trocador de calor. A velocidadéade variou entre 1 e 20 m/s. Testes
isotérmicos foram realizados para a determinacé&atdode atrito.

O fator de atritof, foi correlacionado com o numero de Reynolds e parAmetros
geomeétricos.

Como conclusdo, observaram que trocadores comsatetaugadas apresentam
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fatores de atrito superiores aos de trocadores aletas planas. Valores deobtidos com
aletas de 0,12 e 0,13 mm de espessura foram tacdr@parados. Concluiram também due
varia muito pouco com a espessura das aletas. 3o, observaram géi@umentava com a
reducdo do espacamento entre aletas, efeito quens@ncom o aumento do numero de
Reynolds.

A correlagdo de Abu-Madi para o fator de atrif@ dada na forma da Eq. (3.14).

f — RE —D.ZER;1.4E R'}.BFR:}.EER;B.UE |:3. 14)

onde as constant&s, R, Rse Rysédo dadas pelas Eq. (3.15) a (3.18)

PP,

R, = 3.15
Y (P, — D)Pr-5) (3:42)
ondeD¢é o didametro externo dos tubo® é a espessura da aleta,
"E.'N_f D (l - i)
{1 ] te Pg Nege D3 24

R: = (Nfr) Pr_- + Pf (E.Pll __E.Pr +E) {316:]

Pr
Ry =5 (3.17)

Py
R, = B, (3.18]

A correlagéo é valida para 28(Rey, < 6000;De = 9,96 mm; 1% P; < 25,4 mm; 16
<P <22mm; 1,6& P <2,65mme KNg< 4.

3.1.3 Correlagéo de Gray e Webb
De acordo com Gray e Webb (1986), o fator de atiité composto por um termo

referente ao atrito nas aletse um termo referente ao atrito nos tulhp® pode ser obtido
conforme Eq. (3.19):
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f:ffﬁ”—r(l_"q_f)(l_i) (3.1

onde 0A¢ € a area das alet#s,é a area total (aletas mais a superficie primér@jator de

atrito associado as aletds ¢ dado por:

131s

P,

fr = 0,508Re ~0321 (D—L) (3
g

O fator de atrito associado aos tubfaspode ser obtido por uma correlacdo para
banco de tubos de arranjo alternado. Gray e Weblamsa correlacdo de Zukaukas (1972)
apud Incropera e De Witt (1996).

A correlacdo € capaz de predizer 95% dos dadosrimgdais de 19 diferentes
configuracbes testadas, dentro de uma faixa de d&%rro. A correlacdo é valida para
gualquer numero de fileiras de tubos.

As faixas das variaveis adimensionais usadas nendelvimento da correlacdo de
Gray e Webb séo: 560Re< 24.700; 1,9% P;/De< 2,55; 1,< P /De< 2,58 € 0,08 | / De <
0,64.
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4. METODOLOGIA DO ESTUDO EXPERIMENTAL

Foram analisadas duas diferentes configuractes éjgoas de tubos: tipo gota e
circular. O arranjo de tubos consiste em uma cardigho tipica de um trocador de calor,
conforme Fig. (4.1), onde os feixes de tubos dildws$, e tipo gota, sdo montados
alternadamente em um volume cujas dimensdes sa&sempadas mais adiante. O volume é
mantido fixo em todos os experimentos e os tubosnsdntados com seis fileiras e aletas

planas.

"“M’\
e
o
2
o
ﬁ#
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2
N\

Fluxo de AR
6)
\O)

Figura 4.1-Configuracgéao tipica de um trocador talletado : (1) e (2) cabeceiras, (3) aletas,
(4) unido dos tubos, (5) distribuidores de refragee e (6) tubos

4.1. CARACTERIZACAO DA GEOMETRIA ANALISADA

Os tubos tipo gota sao caracterizados pelo raiommenpelo raio maiorR, e pelo

angulo de abertura do tubgp. No tubo circular a dimenséo caracteristica é ameiro

externo,De.

Como o objetivo é medir a perda de carga para gadaetria de tubos, outros
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parametros de desempenho foram pré-estabelecidnanédos constantes para todos os
experimentos e tipos de tubos. Entre eles est8pessura do tubo, os espagcamentos entre 0s
tubos e as aletas e a espessura das aletas.

Muitos tipos de aletas séo utilizados na construdgidrocadores de calor, com a
funcdo de aumentar a area de troca e melhorareongesho dos trocadores. Entre eles pode-
se citar os tipos de aletas mais utilizados: planaduladas e corrugadas. Neste trabalho
foram utilizadas aletas planas nos dois arranjetades. As aletas sdo caracterizadas
geometricamente pela espessuda, pelo passo,P; = e pela forma, conforme citado
anteriormente.

Como base comparativa entre tubos de secao cireutgpo gota, adotou-se um
critério de mesma area de troca de calor nos tuhoseja, fazer com que as sec¢des tenham o
mesmo perimetro para que os dois arranjos possacorsgarados. Isto significa que se tem
a mesma quantidade de material nos tubos.

Alguns pesquisadores, como Matos (2003) e Maina(@@87), que estudaram a
eficiéncia de tubos circulares e elipticos, adota@ critério de manter a mesma secao
transversal dos tubos na direcdo transversal amesnto. O diametro do tubo circular igual
a duas vezes o semi-eixo menor do tubo elipticateDiorma, os arranjos em comparacao
tém a mesma &rea de obstrucdo ao escoamentdijustificativa de escolha deste critério é
obter a maxima transferéncia de calor por unidadealume e a minima perda de carga nos

arranjos testados.

4.2 ESTUDO EXPERIMENTAL

A analise experimental da perda de carga no escaarde ar através das aletas das
duas configuracbes do trocador de calor tubo-adetfmil realizada em uma bancada
experimental desenvolvida no Laboratorio de Fen@sele Transporte da Unisinos.

Este capitulo se propde a apresentar uma desalef@hada dos equipamentos
utilizados, dos instrumentos de medida e da adugsidos dados, bem como dos
procedimentos experimentais necessarios para asosns tratamento analitico dos dados e

as incertezas associadas aos mesmos.

4.2.1 Bancada de Testes

Um tunel de vento foi construido com base na noANSI/ASHRAE 51-1999
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(Laboratory Methods of Testing Fans for Aerodinar®grformance Ratingl999), que se
refere a métodos de laboratério de testes paraag&al do desempenho aerodindmico de
ventiladores. O dutos da secao transversal da Barfoeam construidos em madeira MDF,
em duas partes e sob trilhos, de maneira a potsiltiéstes com diferentes trocadores e
facilitar a montagem dos mesmos no tunel. Possudigpositivo para homogeneizacao do
escoamento composto por uma chapa perfurada entlaas de aco, uma placa de bocais
para medicdo da vazédo, dois pontos de medicaonaeetatura na entrada e saida e cinco
pontos de medida de presséo distribuidos ao loagorel.

O tunel de vento é equipado por um ventilador degw, modelo IAFS, com vazéo
de até 5.949 m3/h e presséao total de 850 Pa, camaaceento direto por motor elétrico de
tensao 220/380V, frequéncia 60 Hz, e rotacdo del4®d rpm controlada por inversor de

frequéncia. Nas Fig. (4.2) a (4.5) apresentam-sketadhes do tunel de vento.

Hom F

FLUXO DE AR

Figura 4.2 — Vista frontal do tinel de vento parsago dos trocadores de calor.

A Fig. (4.2) mostra uma vista frontal do tunel dsto com um dos trocadores de
calor montado em sua secdo de testes. Todo o donansento interno do tunel segue
especificacdes da norma ANSI/ASHRAE 51-1999.

A Fig. (4.3) mostra uma vista superior do tunelvdato onde é possivel observar a
localiza¢do dos pontos de medigcdo das temperatierantrada e saida do ar, da presséao de

entrada e da pressao diferencial no trocador @e eala placa de bocais.
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Figura 4.3 — Vista superior do tunel de vento esaio dos trocadores de calor.
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Através das Fig. (4.2) e (4.3) pode-se observarsic@o do ventilador em uma das
extremidades do tunel e o sentido do fluxo de @dePse observar também a posicdo da placa
de bocais, das placas difusoras para homogeneidacgiaxo de ar e dos tubos coletores para
medicdo das temperaturas do ar na entrada e satdael. O dimensionamento e disposi¢cao
destes dispositivos no tunel sdo especificados mei@ma ANSI/ASHRAE 51-1999. Nota-se
também pelas Fig. (4.2) e (4.3) que o trocadoraler tcem dimensdes menores que a secao
transversal do tunel e, portanto, foi necessadazie a secéo de testes do equipamento. Esta
reducdo dimensional teve como objetivo aumentalacidade do ar na face do trocador de

calor, para que os ensaios possam ser realizadosondigcbes similares a situagOes de

aplicacédo prética.

210

514.,4
210

1877.,4

514,4

Figura 4.4 — Vista lateral do tunel de vento parsaé dos trocadores de calor.
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Figura 4.5— Chapa perfurada e malha de aco paradgemsizacéo do fluxo de ar.

A Fig. (4.5) mostra os difusores na parte interod(ohel de vento. Sdo duas malhas
de aco e uma chapa perfurada na entrada e naesaéla como objetivo homogeneizar o
fluxo de ar, mantendo uniforme o escoamento naodegasversal, ao longo do tunel.

4.2.1.1 Secéao de testes

A secdo de testes foi feita no meio do tdnel, ndide longitudinal, de forma a
facilitar a conexdo dos prototipos dos trocadorescalor a serem testados. A secao foi
dimensionalmente reduzida em comparacdo as dimenddetinel com o objetivo de
aumentar a velocidade do ar na face do trocadoalde. Um sistema de fixac&o por presilhas

de conexdo rapida foi adotado para facilitar a egern e troca dos protétipos.
4.2.1.2 Prototipos dos trocadores de calor tubsilaletados
Foram analisadas duas diferentes configuracdeséjdoas de tubos: circular e tipo

gota. Os tubos tipo gota sao caracterizados p&onnanor,r = 5 mm, pelo raio maior,
R=8,5 mm, angulo de abertur@,= 15,9° e pela largura total da secéo transvelrgal=
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26,21 mm. No tubo circular a dimensado caracted<sti® diametro externbe =21,9 mm.

Estas e outras dimensodes dos tubos sao apresensafas (4.6).

Lgot=26.21

Perimetro: 68,80 miy
Area: 376,68 mmz2

@) (b)

Figura 4.6 — Perfis dos tubos ensaiados: a) cireulg tipo gota.

Os prototipos testados sao tipicos trocadores ke, cnforme Fig. (4.7) e (4.8),
onde os tubos, seja circular ou tipo gota, sao atwst em arranjo alternado e em um volume
cujas dimensdes como larguta, altura,L,, comprimento na direcdo do escoamento do ar,
L3, passo transversd®;, passo longitudinaR,, espessura das alet@snumero de aletas por
metro,N,, numero total de tubosl;, passo das aleta; e numero de fileiras de tubds,
podem ser vistas na Tab. (4.1). O volume é maffitidoem todos os experimentos e os tubos
sdo montados com seis fileiras e aletas planasulids sdo de aluminio, assim como para a
confeccdo das aletas foram utilizadas chapas deirdilu de 1 mm de espessura, que foram
fixadas aos tubos manualmente.

Como o objetivo € testar a perda de carga para gadmetria de tubos, outros
parametros de desempenho foram pré-estabelecidnanédos constantes para todos os
experimentos e tipos de tubos. Entre eles estpassos longitudinal e transversal dos tubos,

0 passo das aletas e a espessura das aletas.

Tabela 4.1 Dados geométricos dos trocadores de calo

Parametros L; L, Ls Py P o(m) | Na Nt Pr(m) | N
(m) |(m) |(m) |(m (m) (aletas/m) | (tubos)
Dimensbeg 0,6 06| 037/ 0,06 0,06 0,001 88 60 0,011 6




53

Y
]

- -
z
-
,.
- -
e
9 Ly
- r

Fluxo de AR

L

L “\“"\ \ “‘\ “\““\ ‘\“l‘t \‘\“\ ““ ‘\“‘ “‘t \\\“‘\

S
S

\“mwﬁwwwww,
)9 19))9 )9 )0 )0 )0 )9 0 Xf
oty 0O U 0o VO

Lﬁ_

|

Figura 4.7 — Vista lateral do trocador de calotads.
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Figura 4.8 — Vista frontal do trocador de calotads.
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4.2.1.3 Medidores de temperatura

Séo utilizados sensores de temperatura do tipo ®&alkfuatro fios para medidas de
temperatura de bulbo seco e bulbo Umido na eneaskida do fluxo de ar no tunel. Estes
sensores funcionam pela variacdo da resisténciicaléem funcdo da variagdo da
temperatura. A faixa de operacdo recomendada ptadipo de sensor € de -200°C a 650°C.
Possuem resolucédo de 0,1°C e foram previamenteraadis. A incerteza de medicéo € de
0,2°C.

4.2.1.4 Transdutores e medidor de pressao

O tunel é equipado com transdutores de pressdomeénoa e diferencial para
medicdo em pontos especificos. Todos os transdudier@ressdo possuem sinal de saida de 4
a 20 mA. O transdutor de pressédo para medicaoedsgw diferencial na placa de bocais tem
capacidade de 0 a 1,24 kPa, com incerteza de noedicd,5 Pa. O transdutor de pressao para
medicao de presséao diferencial no trocador de ¢ahorcapacidade de 200 Pa, com incerteza
de medicdo de 0,5 Pa. O transdutor de pressaonpediggdo de pressdo manométrica tem
capacidade de -60 a 60 Pa, com incerteza de medizca® Pa.

4.2.1.5 Bocais

A placa de bocais est4 localizada na secdo deoepas medir a vazao do ar. Estao
disponiveis sete diferentes didametros de bocae padicdo de diferentes vazdes, conforme
se vé na Fig. (4.9). Os diametros disponiveis $632nm; 37,89mm; 50,61mm; 73,22mm;
73,35mm; 98,69mm e 99,05mm. Para mudar a escdlaxadede medicéo do tunel, os bocais
sao fechados com o uso de tampé&o. A geometriaatzssbe suas dimensdes, assim como o
dimensional da placa, apresentado na Fig. (4.8)peévistos na norma ANSI/ASHRAE 51-
1999.
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Figura 4.9— Placa de bocais instalada no intendrdel. (a) vista frontal; (b) vista superior.

4.2.1.6 Sistema de aquisicdo de dados

O aparato experimental é conectado a um sistemagdisicdo de dados Agilent
Technologies, denominado “Multifunction Switch / &eire Unit”, modelo 34980A. O
sistema é composto por placas conversoras de sinaiggico/digitais em um computador e
terminais de conexao para entrada dos sinais deéweis medidas. Desta forma, os sinais de
saida dos transdutores de pressao e sensores grdama sao enviados aos devidos canais
do sistema de aquisicdo de dados. Em cada canaloéada a equacdo de calibragéo,
respectiva ao transdutor de presséo ou ao sensemgeratura.

4.2.2 Procedimento experimental

Os ensaios experimentais foram realizados com sspdototipos de trocadores de
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calor tubulares aletados, que foram posicionadasegao de testes do tunel, um de cada vez,
e ajustados de maneira a evitar qualquer vazangens. A Fig. (4.10) mostra o trocador de

calor experimental montado com tubos tipo gotataalplanas.
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Figura 4.10 - Trocador de calor utilizado no expento.

As Fig. (4.11) e (4.12) mostram o trocador de calgrerimental montado e ajustado
na secao de testes do tunel de vento. Os ajustesmagem consistem na fixacdo, no ajuste
da altura e em eliminar vazamentos de ar entreaador e a secéo de testes e no proprio

tocador de calor.

Figura 4.11 — Montagem do trocador de calor noltéxgerimental.
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Figura 4.12 - Montagem do trocador de calor noltérperimental.

Os protétipos foram testados para uma faixa deovdedar de 250 a 3.600 m3/h,
regulada através da variacdo de frequéncia do namtorentilador usando um inversor de
frequéncia.

As temperaturas de bulbo seco e bulbo umido d@amsedidas na entrada e na
saida do tunel conforme Fig. (4.13). A coleta dpana medicdo da temperatura € feita de
forma distribuida na se¢éo do tunel, conforme {dl4), para eliminar possiveis variacdes

de temperatura localizadas.

Figura 4.13 — Medigéo da temperatura do ar nadameassaida do tanel.
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Figura 4.14 — Sistema de coleta de amostragem pramedicdo de temperatura na entrada
e saida do tunel.

Foram realizados testes para diferentes velociddoes associadas a abertura dos
bocais, de acordo com a sequéncia apresentadabng4T2). Para cada condicdo de teste,
foram realizados mais de um ensaio, para diferaotegdes do ventilador. No total foram
realizados 32 testes.

Tabela 4.2 - Testes realizados para diferentesuabsrde bocais.

Condicgéao de teste Didmetros dos bocaiBpec(mm)
N° de bocais abertos

25,73

25,73 + 37,89

25,73 + 37,89 + 50,61

25,73 + 37,89 + 50,61 + 73,22

25,73 + 37,89 + 50,61 + 73,22 + 73,35

25,73 + 37,89 + 50,61 + 73,22 + 73,35 + 98,69
25,73+ 37,89 + 50,61 + 73,22 + 73,35 + 98,6909

N0 WIN -

Os parametros fisicos obtidos nos diferentes emdaram: a perda de pressédo no
trocador, APz a perda de pressdo na placa de boddisqc, a pressao na entrada do tinel e
as temperaturas médias de entrada e saida @bse Tbu).

A vazdo de arQ), a velocidade na face do trocaddy,e a taxa de transferéncia de
massajit, sdo calculadas a partir da variacdo de pressftaca de bocais. Foram escolhidos
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os diametros de bocais de forma que a velocidadébaoal seja superior a 14 m/s
(ANSI/ASHRAE 51-1999). Os valores de tais parangetronstituem os dados de entrada
para a obtencdo do desempenho hidraulico do lado das serpentinas.

Assim, para a realizacdo dos experimentos foi sécEsa seguinte sequéncia de
acoes:

(1) Montar o trocador de calor na secéo de testes;

(2) Ligar o ventilador e sistema de aquisicdo de dados;

(3) Ajustar a vazao de ar através da variacdo da tiganotor;

(4) Apos a estabilizacdo das condi¢cdes de funcionameénfeita a aquisicdo dos

dados de temperaturas e pressoes.

4.2.3 Tratamento dos dados

Com base nos parametros obtidos nos diferentesoenfaram calculadas: a
velocidade do ar na face do trocadgra vazao de af), e a taxa de transferéncia de massa,
m,

Segundo a norma ANSI/ASHRAE 51-1999, que especddicagulamenta testes com

ventiladores em tuneis de vento, a vazao é dada por

Q=Y ﬂ( Cdﬂm) (4.1)

Jd e

ondeAPy.c € a perda de presséo na placa de bgc@&ig massa especifica doAy,: € a area
dos bocais utilizado€y € o coeficiente de descargd é o fator de expansao.
O fator de expansay, € dado por:

¥ =1-(0548 4+ 0,718*)1 — a) (4.2)

ondep é a relacdo entre o didametro do bocal e o dianegfnivalente do taned € um fator
de correcdo que relaciona a pressédo absoluta da daibocal com a pressédo absoluta do
sistema. O fatos e B, podem ser calculados segundo as Eq. (4.3) e (4.4)
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AP
PHQT.’:JS

(4.3)

g=1-

ondeRy é a constante do ar, cujo valor € de 287,1 J/kdHs € a temperatura de bulbo seco,
em K, na saida do ar apds a placa de bocais.

D
p= . boc (4.4)
raneal

ondePwoc € 0 diametro do bocal Ewnet € 0 didmetro equivalente do tanel.

Se a vazao é calculada com o valor medido da difarde presséo, diz-se que esta é
a vazao teorica. O coeficiente de desca@aé um numero adimensional que relaciona a

vazao real que escoa através do bocal e a vaziiwatecalculada e pode ser dado pela
Eq. (4.5).

7,006 1346

s =0,9986 — + 4.5
¢ JEepoc Repoc I: j
sendoRg,c 0 nimero de Reynolds no bocal, que pode ser op&tioEq. (4.6):
V2 AP
Repge = ,[_ICdDbMY_J 1 _bgrjéi |:4'6:|

ondeE é o fator de energia e para este caso pode-selear& = 1 (norma ANSI/ASHRAE
51-1999),u é a viscosidade dinamica do ar, funcadgeO calculo do numero de Reynolds
do bocal Ressc. € um processo iterativo, ja que depende do valmoeficiente de descarga,

Co.

A velocidade do ar na face do trocador de calpre a taxa de transferéncia de
massaiit, sdo obtidas através das Eq. (4.7) e (4.8).

V= (4.7)
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m=Qp (4.8)

4.3 CALCULO DOS PARAMETROS DE ANALISE DO LADO DO AR

A seguir sdo apresentados os principais calculosiderados para encontrar 0s

parametros significativos.

4.3.1 Calculo dos parametros geométricos e do nuneede ReynoldsRe

A perda de carga e o fator de atrito foram avabgubra as duas geometrias de tubos
em funcdo do regime de escoamento, dado atravésimiero de Reynolds, Re. A seguir
apresenta-se o calculo do Re para o tubo convac{@HAH e SEKULIC, 2003) e as
modificacdes geométricas para o calculo com o tiplmogota.

A éarea total da superficie externa aletada é dada p

ﬂmr = AF +2‘1jF I:‘l'gj

ondedr é a area primaria, ou a area externa de tuho @ a area das aletas, de acordo com
as Eqg. (4.10) e (4.12):

Ap = P(Ly — §Ng LNy + 20LzLy — ANy (4.10)

AJ'F = E[L:Lz - Asl ::]lll'iraL'l T szﬁlll'iraLl I:q':ll:l

ondeP é o perimetrol.; L, e Lz, sdo a comprimento, a altura e largura do trocddaralor,

respectivamentd\; € o numero total de tubdy, € o nimero de aletas por metfgge a area

da secéo do tubo é a espessura da aleta.

A area de escoamento livre ou mininia, é dada por:

Ajc=[(,3/P,t —1)C" 4P ,t—D,e)—(P,t—D,e)dN,a]L,1

O parametrcC” depende de:

QZ{Fr_Dg}_{Pr_ngﬁﬂﬁﬂra (4.
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MG

P .
b= I(?) + P;] -D,—(P,—D,N, (4.14)
Paraa > b o valor deC” = a, mas sd& > aentdao o valord€” =Db.

A area frontal do trocadofifr, e a relacéo entre as areas minima e frofitasao:

Afp = L,Lg (4.15)
A

g=— (4.16)
Ay

O diametro do colarinho da alet?;, gerado pela conformacédo mecéanica da mesma,

onde € montado o tubo, € dado por:
D.=D,+ 28 (4.17)
como nestes prototipos foram construidas as asstas colarinho, define-se um diametro

hidraulico,Px, e o nimero de Reynolds é calculado com base diésteetro,feos, como
mostram as Eq. (4.18) e (4.19):

(4.18)

Re = —= (4.19)

onde a velocidade massica, G, € dada pela Eg. (3.3

O calculo doRe para o trocador de calor com tubos de geomepia dgota foi
modificado considerando as especificacdes georagtda Fig. (4.6). Assim, foi calculado o
perimetro e a area da secdo do tubo gota, sBmwc= 0,0688 m elgor = 0,0003299 m,
modificando as Eq. (4.10) e (4.11) das areas pianédg, e das aletad, e portanto a area
total, A, EQ. (4.9).
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A area de escoamento livre ou minirAg,Eq. (4.12) é modificada substituindd®e

pelo diametro hidraulico do tubo gofs.aet- calculado conforme Eq. (4.20).

44
got (4.20)

D =
k,got Pgﬂt
Assim como para o tubo circular, o prototipo conbotutipo gota também foi

construido sem colarinho, portantdiser considera Mn go tal como se apresenta na Eq.
(4.21).

(4.21)

4.3.2 Calculo do fator de atrito do lado do ar

O fator de atrito do lado do ar é calculado a pdeiEq. (3.7), isolandiptal como se
apresenta na Eq. (4.22) e conforme Wang et al000

f=Ae/A)((e/(m)I28P/(G™2 (e ) — A+ 0"2)((s/Ge - 1)]
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5 RESULTADOS E DISCUSSAO

Os ensaios experimentais realizados resultaramrancamjunto de dados para os
dois tipos de tubos, que permitiu avaliar a perelaarga e, portanto, o fator de atrito para
diferentes regimes de escoamento. Nos trocadoresalde ensaiados variou-se apenas a
geometria dos tubos, fato que gera modificacOesaress dos trocadores de calor, conforme
Tab. (5.1), e os demais parametros geométricomsfitidos constantes conforme Tab. (4.1).
O uso do tubo tipo gota resultou em aumento dasatanto de contato com o ar, como de

escoamento do ar, o que deve significar ganhosmaimento hidraulico do lado do ar.

Tabela 5.1 - ParAmetros geométricos para os treeside calor de tubo circular e tipo gota.

Geometriados Ay (m?) Ar (M?) Aot (M?) A (M?) o
tubos
Circular 2,657 21,095 23,753 0,150 0,418
Tipo Gota 2,663 21,391 24,054 0,159 0,443

Nos Anexos A e B se apresentam os principais dadedidos e calculados
referentes aos trocadores com tubos de geometidari e tipo gota, respectivamente.

Os dados referentes as primeiras medicfes, apaessnbhos Anexos A e B, foram
obtidos com vazfes extremamente baixas, ndo nonpaas estes testes. Isso resultou em
nameros altos para o fator de atrito que também s&onormais a esta aplicacdo. Nas
andlises que seguem foram desconsideradas asnasmgico medigdes.

Nos itens seguintes serd apresentada uma analssenclertezas das medicoes
seguida pela apresentacdo dos resultados atrav@erda de cargayP, em funcdo da
velocidade na face do trocaddf, e do fator de atritd, em funcdo do niumero de Reynolds,
Re Uma andlise da poténcia de ventilacdo relacioreadaerda de carga medida para
diferentes condicdes também € apresentada. E complando esta avaliagdo, se faz uma
analise das correlaces disponiveis na literatara predicdo do fator de atrito do lado ar e

como as mesmas se ajustam aos dados experimentais.

5.1 ANALISE DE INCERTEZAS NAS MEDICOES

As incertezas de grandezas medidas diretamente ipstaumentacdo foram
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determinadas pelo processo de calibracdo de catiaurnrento. Porém as incertezas dos
valores calculados foram determinadas pelo métedwapagacéo das incertezas descrito por
Borchardt e Brito (1999), pois dependerédo das tezas dos valores medidos. Consiste em
processar as equacOes utilizadas na determinag@rdadezas desejadas, como vazéao,

velocidade e fator de atrito, através do uso dout@ldiferencial, conforme Eq. (5.1).

oo = pl(5)e]

onde as letras mailsculas representam as granfiszas e as correspondentes letras
minusculas representam seus valores numéricosmBoki A, colocado na frente de uma
grandeza representa sua respectiva indeterminacéo.

Os valores para as incertezas sao apresentada@brial

Tabela 5.2 — Incertezas de medicéo

Grandezas Tubo circular Tubo tipo gota
Dboc (M) 0,0000046 0,0000046
Aboc (%) 0,01 a 0,035 0,01 a 0,035
Tbs (°C) 0,2 0,2
Thbu (°C) 0,2 0,2
APyodPa) 2,5 2,5
AP (Pa) 0,5 0,5

Q (%) 0,18a0,7 0,18 a 0,68
V (%) 0,18 a0,7 0,18 a 0,68
f (%) 1,2a20,4 2a24,6

5.2 RESULTADOS PARA A PERDA DE CARGA

A medida que a area de escoamento dos bocais araerazio e velocidade do ar
aumentam, resultando em aumento da perda de carg@ocador de calor, conforme
apresentado na Fig. (5.1). Também se verificalaén€ia da geometria do tubo na perda de

carga, e quanto maior a velocidade e a perda de,caiaior é a significancia da geometria do

(5
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tubo. Em todas as situacdes o tubo tipo gota am@senenor perda de carga e, portanto, um
desempenho hidraulico superior ao tubo circulara Bena velocidade na face no trocador de
calor que variou de 0,028 m/s a 2,8 m/s, consta¢ourma reducdo média de 26 % na perda de
carga quando da utilizacdo do tubo tipo gota empematao ao tubo circular. Constatou-se
também que as vantagens do tubo gota sdo maionesdiéa que aumenta o regime de
escoamento, podendo chegar a redugdes na perdegdede até 48%.
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Figura 5.1 - Variacdo da perda de carga em fungakbcidade do ar na face do trocador
para os tubos circular e tipo gota.

5.3 RESULTADOS PARA O FATOR DE ATRITO

Ja o comportamento do fator de atrff@m funcdo do nimero de ReynolRg, para
os trocadores de calor com tubos tipo gota e @rcél mostrado na Fig. (5.2). Os fatores de
atrito para ambas as geometrias diminuem com o r@ond@ velocidade de escoamento e tém
um comportamento nao linear em funcdo da mudancegime de escoamento, caracterizada
pelo numero de Reynolds. Na faixa que compreendesomamento laminar o fator de atrito

€ mais elevado e varia de forma mais pronunciada@Be Para a faixa de escoamento de
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transicdo ao turbulento, o fator de atrito assumecamportamento mais estavel para ambas
as geometrias de tubo, diminuindo seu valor a naeglice dReaumenta. Pode ser observada
uma constante reducao do fator de atrito no tyfmgota, se comparado com o tubo circular.

Isto caracteriza um melhor desempenho hidraulictublo tipo gota.

m Tubo circular OTubotipo gota

0.14 -
0,12 - oB

0.10 -

tor de atrito, £

a
=
=]
&

1
O
]

£

0,04 - oo

0,02

0.00 . . . . .
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

Revynolds, Re

Figura 5.2 - Variagdo do fator de atritpem funcdo do nimero de ReynolBg, para os
tubos circular e tipo gota.

5.4 ANALISE DA POTENCIA DE VENTILACAO

A utilizacdo do tubo tipo gota reduziu a perda dega, conforme apresentado
anteriormente. Entdo é razoavel esperar que ouaneareducdo da poténcia necessaria para
ventilagdo do sistema. Esta secdo apresenta urtiseatid reducdo da poténcia de ventilagao
para as condi¢cdes do experimento e uma predicdieddgdo da poténcia de ventilacao para

um caso pratico, em um tunel de congelamentozamto trocadores com tubo tipo gota.

5.4.1 Andlise da poténcia de ventilagdo nas condgg®do experimento
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A poténcia de ventilacdo atribuida ao trocadoralercP,qn; pode ser obtida atraves

da Eq. (5.2):

APQ
Prent=—— (5'2':]

”L’G‘J‘lf

onde,4P é a variagdo de pressdo do sistema ou parte tdonsionde se deseja analisar a
poténcia de ventilacaqQ € a vazao @,ent€ 0 rendimento do ventilador.

Do experimento com 0s tubos circular e tipo gota-¢e a variagdo de presséo, no

7z

caso 4P=4P,, e a vazao,Q. O rendimento do ventiladowe,; € obtido pela curva
caracteristica do ventilador obtida experimentabmetonforme Fig. (5.3). O rendimento foi
calculado para um valor intermediario das vazdedidas e foi considerado o mesmo para as
demais situacdes experimentais. Isso porque ac@arida vazao no experimento se deu pela
variacdo da rotacdo, fato que gera variacdo naaccawvacteristica, mas nao deve variar o
rendimento do ventilador. Assim seng@:= 0,81.

A Fig. (5.4) mostra a variagdo na poténcia de lagéo do experimento com 0s
trocadores de calor de tubo circular e tipo gotaoféncia de ventilacdo é apresentada em

funcao da velocidade de escoamento na face daltopara as duas situacoes.
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Figura 5.4 - Variacdo da poténcia de ventilacao osrttocadores de calor com tubo gota e
circular.

Nota-se, a partir da Fig. (5.4), que o tubo goguee uma menor poténcia de
ventilagdo se comparado ao tubo circular. Consts¢ouma reducdo meédia de 25% para os
ensaios realizados, chegando a 47% para as mael@sdades ensaiadas. A diferenca da
poténcia de ventilacdo entre os dois tubos aunsggnéicativamente com a velocidade.

A poténcia de ventilacdo depende da vazéo e damerctarga, e aumenta com o
aumento de ambos. Neste caso, a utilizagdo dogataodeterminou um aumento da vazao
em relacdo ao tubo circular, mas em funcdo da ge@mda gota houve uma reducéo
significativa na perda de carga, resultando umandilgéo da poténcia de ventilagdo. O
Anexo C mostra os resultados obtidos para a p@tédei ventilagdo em funcdo dos
parametros dos experimentos realizados com ogigossde trocadores.

5.4.2 Previsdo da poténcia de ventilacdo em um tdraee congelamento

Em uma situagdo pratica, de aplicacdo em tunecoagelamento, ao qual se refere
este trabalho, é necessario considerar outrosefatque influenciardo a diferenca entre as
poténcias de ventilacdo para as duas geometriadbds.

Para uma avaliagdo pratica da poténcia de ventilacecessario fazer relacdo a
pressao total do ventilador e ndo apenas a difardagressédo no trocador de calor. Em um
tunel de congelamento o ar € bombeado atravésodadior de calor e logo deve passar
através dos produtos a serem congelados, que getalrestdo dispostos em sistemas de
bandejas. Depois disto, o ar deve retornar ao ladoti por dutos laterais ao tunel, conforme
Fig. (5.5) e (5.6). Todo este processo gera umdapee carga que exige uma poténcia de
ventilacdo muito além da poténcia necessaria npogador e esta poténcia ndo sofrera
influéncia da geometria dos tubos. Portanto, éaeaoesperar que haja uma reducdo na
poténcia total de ventilacdo em uma aplicacdoqaauando empregado o tubo gota em um
tunel de congelamento, porém ndo nas mesmas pégsodp experimento onde é analisado
somente o trocador de calor.

Para esta andlise pratica, foi considerado um roodel tinel de congelamento
aplicado na industria, configurado conforme as ) e (5.6). O tunel € equipado com
evaporadores de 18 fileiras de tubos e com 18ladntes.

A Fig. (5.5) mostra uma vista lateral do tanel dagelamento cujas dimensdes de
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comprimento e altura, respectivamente, 30000 mn5293 mm. E possivel observar seis
fileiras de ventiladores que geram fluxo de ar vésa dos evaporadores. ApOs 0S
evaporadores, observa-se o sistema de bandejassaondexpostos os produtos a serem
congelados e através do qual passa o fluxo dead@eelos ventiladores.

A Fig. (5.6) mostra uma vista superior do tunelcdagelamento cuja largura é de
14550 mm. Nesta vista pode-se observar trés coldeagentiladores totalizando dezoito.
Novamente pode-se observar o fluxo de ar atrave®daporadores e do sistema de bandejas
onde sdo expostos os produtos. Observa-se tamlstanvigta, os dutos laterais por onde o ar
retorna até os ventiladores.

A Fig. (5.7) apresenta a curva caracteristica @ogiladores do tinel e a Tab. (5.3)

apresenta os dados operacionais relativos a estékadores.
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Figura 5.5 - Vista lateral do modelo de tunel degadamento utilizado na analise da poténcia
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Figura 5.7- Curva caracteristica do ventilador AVR AL 1250/22tdnel de congelamento
utilizado na analise da poténcia de ventilacao.
Fonte: OTAM Ventiladores Industriais Ltda.

Tabela 5.3 Especificacdo dos ventiladores utilizados no tdeetongelamento em analise.

Ventilador OTAM AVR AL 1250/22 Classe |
Vaz&o,Quent_tunel 16,53 m¥/s
Velocidade na facé/ 2,87 m/s
Pressao total|Pyent_twnel 474,64 Pa
Rotacéao 880 rpm
Rendimentoyyent_tunel 75,74%
Temperatura de operacao - 36°C
Massa especifica do fluido 1,45 kg/m3

Para a situacao do tunel a velocidade do ar nadadeocador € de 2,87 m/s e esta
velocidade € similar aos ultimos ensaios com o tibmlar (2,78m/s) e o tubo tipo gota
(2,82m/s), conforme os dados dos Anexos A e B.aRtw} para a andlise da poténcia de
ventilacdo em uma situacéo de aplicacao praticdlierl de congelamento, foram utilizados
0s resultados experimentais da maior vazao testada.

Primeiramente, calcula-se a poténcia total de \e&did do tunel através da Eq. (5.2)
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com os dados da Tab. (5.3) e multiplica-se o radaltpelo niumero de ventiladores,
Nvent= 18. Desta forma, a poténcia total de ventilag@otinel de congelamento com
trocadores de calor de tubos circular@ & tunel_circ 186,45 kW.

O proximo passo para a analise é calcular a peatédeiventilagdo utilizando os
trocadores de calor com tubos tipo gota. Para @msogiro se fez uma correcado na perda de
carga experimentaliP, devido a diferenca entre as velocidades de esattanma face dos

trocadores com tubo gota e circuls=2,82 m/s e 2,78 m/s, respectivamente) e a veldeida

real no tunel de congelameni=@,87 m/s). Esta correcéo é feita através da E8). (5

Ve
.’_\.Pm= HE

ondeK é a constante de perda de carga do trocador deqred € determinada pela situacéo
experimental, e depois usada para corrigir a pded@arga dos trocadores em funcédo da
velocidade no tunel de congelamento.

Logo, se converte a perda de carga experimeftial, relativa ao evaporador com 6
fileiras de tubos, para a situagéo real no tunel cdagelamento, P wnet ONde 0s
evaporadores tém 18 fileiras de tubos.

Na Tab. (5.4) se encontram os valores destas duas;Ges realizadas.

Tabela 5.4 Conversado da perda de carga experimental parasgdd pratica em tunel de
congelamento.

APy (Pa) K APy (Pa) APy tanel(Pa)
Correcao da diferencg Correcéo de 6 para 18
da velocidade fileiras
Tubo circular 42,76 11,066 45,57 136,71
Tubo gota 24,82 6,24 25,69 77,09
2Py ciro—APe_gota 17,94 19,88 59,62

A poténcia de ventilagdo relativa a cada evapordddinel,Pyen 1« € entéo obtida

com o dado defPy neida Tab. (5.4) e a Eq. (5.2). Para obter a potéiata, Pyent tc_tot

basta multiplicar pelo numero de ventiladores. €ailtados finais se encontram na Tab.

(5.5).
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Tabela 5.5 Poténcia de ventilacdo necessaria nos evaporactmmesubos circular e tipo gota
na condi¢do de operacao do tunel de congelamento.

Pvent_tc(KW) Pvent_tc_to KW)
Tubo circular 2,98 53,64
Tubo gota 1,68 30,24
I:)vent_tc_tot_circr Pvent_tc_tot_gota 23,40

Conforme a Tab. (5.5) a diferenca de poténcia ielada aos trocadores de calor com
tubos circulares e tipo gota, na condicdo de amder do tunel de congelamento, € de
23,40 kW. Assim, a poténcia total que seria reglaerio tinel com trocadores de calor de
tubos tipo gota, pode ser estimada consideran@odéstenca no valor da poténcia total de

ventilacdo no tunel de congelamento, incluindo adaces de calor de tubos circulares

calculada anteriormente &ent tunel_cir— 186,45kW, ou seja:

FL'gnt:L.

= PL'gntt,.?,B: T [{P]yentw‘ N - PL'gnt:,:‘ N ) (5.4)
unel ;.. B0t i totgora

_—
nelgorn

Assim a poténcia total de ventilacdo no tanel canadores de calor com tubo tipo
gota € dePyent_tunel_got 163,05 KW. Isto representa uma reducéo de peté@teciventilacéo
no tanel de congelamento de 12,55% quando utilizatidbo tipo gota em relacdo ao tubo

circular.
5.5 ANALISE DO AJUSTE DE CORRELAQC)ES PARA O FATOREATRITO

O resultado experimental, na forma do fator detagtrioi comparado com as
correlagbes propostas por Wang, Chi e Chang (20@0i)-Madi, Johns e Heikal (1998) e
Gray e Webb (1986), as quais foram descritas niuta3, item 3.1.

A comparacédo entre os resultados experimentaistedosos é apresentada através
das Fig. (5.8) e (5.9) para os tubos circular @ ¢ipta, respectivamente. Pode-se observar que
as correlacdes avaliadas se ajustam melhor aos éagerimentais para escoamentos &am
> 2000, embora tenham sido desenvolvidas ambas tanpa@a Re menores. A faixa de
escoamento que compreende o regime laminar mostra discordancia maior das
correlacdes. Nota-se também pelas E@) e (5.9) que as trés correlacdes se ajustdhome

com os dados experimentais do tubo circular, sepacaao aos dados experimentais do tubo
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gota. Tal resultado é justificado pelo fato que@selacdes foram desenvolvidas para tubos

circulares.
0,20
0.18 B dados experimentais - tubo circular - Eq. (4.22)
---- Wang & Chi (2000b) - Eg. (3.10)
0,16 - u
[ ] ——— Abu-Madi(1998)- Eq. (3.14)
0,14
————— Gray & Webb (1986) -Eq. (3.19)
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Figura 5.8— Comparacao entre os dados de fatdritie@tidos experimentalmente para o
trocador de calor com tubos circulares e os dastwicbs obtidos por diferentes correlages.
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Figura 5.9— Comparacao entre os dados de fatdritie@tidos experimentalmente para o
trocador de calor com tubos tipo gota e os dadwicts obtidos por diferentes correlagdes.
E importante considerar que as correlacdes forssandelvidas para trocadores de

calor tubo-aletados com aletas planas similarespaa®tipos analisados e por isso foram
selecionadas para uma analise dos resultados. Palgams parametros dos protétipos, como
De, P, € R, ndo sdo exatamente iguais aos utilizados no dels&mento das correlacdes.
Este fato pode levar a uma diferenca justificadeeers valores tedricos e experimentais.

A Tab. (5.6) complementa a avaliagdo do ajusteadesé€s correlacdes aos dados
experimentais através de dois critérios estatistimerros: MBE ou erro médio, que indica
a variacao dos valores calculados com relacdo adgdos, e RSMEou a raiz quadrada do
erro quadratico médio, o qual indica a dispersée pie@dicbes em relacdo aos valores
medidos. As expressodes destes erros sao apresentedgq. (5.4) e (5.5):

n
MBE = lzfp’"mf ~ Jexp,

nel e,

RSME = szp’"gd fm:)

fexp,

ondefexp€ 0 fator de atrito obtido dos experimentodyrq € o fator de atrito predito pelas

correlacoes.

Tabela 5.6 Desvios no fator de atrito para os dois tipos #é@sucomparacéo entre dados
experimentais e tedricos.

Wang et al (2000b) Abu-Madi et al (1998 Gray &Weh9o86)
Desvio Tubo Tubo tipo Tubo Tubo tipo Tubo Tubo tipo
(%) circular gota circular gota circular gota
MBE - 28,45 - 0,63 - 62,30 - 54,56 - 15,47 +14,9
RMSE + 40,45 + 53,76 + 63,71 + 58,51 + 31,71 830,

Da andlise dos valores da Tab. (5.6) verifica-s ajaorrelacdo que melhor se ajusta
aos dados é a de Gray e Webb, com um erro médib5éme a dispersdo entre os valores
medidos e calculados em 31% para o tubo circulaguanto que para o tubo tipo gota a
dispersdo € de 50%. As correlacbes de Wang et Adbue Madi et al, apresentam uma

dispersao grande para ambas as geometrias. Aigestad destes resultados pode-se observar



79

na Fig. (5.10), em que se vé que grande parteatsscpara as correlacoes de Gray e Webb e

Wang et al, estdo na faixa de erros de £35%.

0,16
O Wang & Chi- Teircular
) [ | Tgota +35%
0,14 = A  Abu-Madi - Tcircular
A Tgota
s 1A O  Gray & Webb - Teircular
Y 0,12 - ® Tgota
) _, ) -35%
= 0,10 o
2 e e o
2 0,08 - o %00 Q-
= s .Q % 0 © .
VA Ae |
2 0,06 *h-ﬁg- @n Dulnﬁ o o
’F\j . .
0,04 - A A
- YY) A A
bl uu“ i
0,02 - "““
0,00 + . . . . : : :
0 0,02 0,04 0,06 0,08 0.1 0,12 0,14 0.16

fator de atrito medido, £,

Figura 5.10- Comparagéo entre os resultados do fator de akjterenentalfex, € 0 predito,
forea, pelas correlagdes de Wang et al (2000b), Abu-Madl (1998) e Gray e Webb (1986).



80

6 CONCLUSOES

Este trabalho apresentou uma comparagao experingent@mportamento da perda
de carga no escoamento do ar para trocadores ateatetiados para dois tipos de geometrias
de tubos: o convencional circular e o tipo gota.

A mudanca da geometria do tubo gerou mudanca tamizrarea da superficie
externa e na area de escoamento minimo do trocdeloralor de modo que as duas
aumentaram com o uso do tubo tipo gota. Além digsotre uma reducdo da formagéo de
vortices atras dos tubos na direcdo do escoamBntoisso, pode-se dizer que a geometria
tipo gota tem uma configuracdo aerodinamica meijuer a do tubo circular, de modo que é
razoavel esperar uma reducdo na forca total detarea portanto, uma reducé@o na perda de
carga.

Os resultados obtidos experimentalmente nos ensasgaram que o tubo tipo gota
tem um desempenho hidraulico superior ao tubo leircEoi constatada uma reducdo média
de 26% na perda de carga, quando da utilizacaalmo tipo gota em comparagao ao tubo
circular, para os ensaios realizados. Constatdarsbém que as vantagens do tubo gota sao
maiores a medida que aumenta o regime de escognentto chegado a uma reducdo de
48% na perda de carga para a maior velocidadeadamegnto na face do trocador de calor
ensaiada.

Em relacdo ao fator de atrito, para os ensaioizaglls com nimero de Reynolds de
400 a 5500, foi obtida uma reducdo média de 16%ulpo tipo gota, se comparado ao tubo
circular.

Houve reducéo da poténcia de ventilacao experirheoa a utilizacdo do tubo tipo
gota em comparagdo com o circular. Apesar do awmenwvazao, a significativa reducao da
perda de carga resultou na reducédo da poténcieedilacdo. Quando considerada uma
situacao pratica, constatou-se que os evaporadonegubo tipo gota geram uma reducéo da
poténcia total de ventilagdo no tinel de congelamanalisado de 12,55%.

Entre as correlagbes analisadas, verificou-se quaralacdo que melhor se ajusta
aos dados experimentais é a de Gray e Webb (1986)un erro médio em torno de 15%
para ambas as geometrias e a dispersdo entreayesvatedidos e calculados de 31% para
tubos circulares e 50,32 % para os tubos tipo ¢r#ea 0 novo modelo analisado a disperséo

encontrada é maior e se justifica pelo fato decaelacdes terem sido desenvolvidas para
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tubos circulares

6.1 RECOMENDACOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A otimizacdo de trocadores de calor no lado doearolve varios parametros
geométricos que requerem um amplo e intenso estadousca da melhoria da eficiéncia
destes equipamentos ou do equipamento ideal. $mstto, ainda ha muitos aspectos a serem
investigados. Com isso, séo sugeridas algumas ewagdes para trabalhos futuros:

» Estudar o comportamento da geometria do tubo tgia guanto a transferéncia de
calor. Por diminuir a perda de carga, reduzir enfigdo de vortices atras dos tubos na
direcdo do escoamento e aumentar a area extesakntina, espera-se um aumento
na capacidade de transferéncia de calor. A compéovdesta teoria através de um
estudo experimental ou numérico seria a parte mgusrtante de continuidade deste
trabalho.

* Investigar a influéncia da variacdo do angulo dertalpa do tubo de geometria tipo
gota, objetivando determinar o Otimo e fazer comg@w com outras formas
geométricas estudadas, como o tubo eliptico.

e Investigar um maior numero de serpentinas com ge@sediferentes das aqui
estudadas, e o efeito de parametros como espagasrérg tubos, espacamento entre
aletas, diametro de tubos e numero de fileirasibest

» Estudar o comportamento hidraulico da nova geometira regimes de escoamento

totalmente turbulentos.
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ANEXO A - RESULTADOS EXPERIMENTAIS PARA TROCADOR DE CALOR
COM TUBO CIRCULAR

Condicao
de teste Apoc (M?) Dhodm) | 4PpodPa) | Q(M¥s)| V(M/s) | 4P (Pa)| Re f
Tab. (4.2)
1 0,000520 0,0257 240,53 |0,01015| 0,028 | 1,901 |5747 |19,90929
425,12 |0,01354| 0,038 | 2,000 |76:66 |11,77359
2 0,001648 0,0458 232,22 |0,03172| 0,088 | 2,456 |179,61 |2,63442
417,00 |0,04263 0,118 | 2,434 |24141 |1,44511
523,77 |0,04782| 0,133 | 2,588 |270,79 |1,22136
3 0,003659 0,0683 230,62 |0,07042| 0,196 | 2,450 |398,76 |0,53313
310,24 |0,08180| 0,227 | 2,652 |463,19 |0,42766
404,75 | 0,09354| 0,260 2,784 |529,64 |0,34343
519,86 |0,10609| 0,295 | 3,057 |600,74 |0,29314
4 0,007870 0,1001 229,89 |0,15176| 0,422 | 3,423 |859,37 |0,16043
310,58 |0,17662| 0,491 | 4,330 [1000,12|0,14981
399,76 |0,20056| 0,557 | 4,554 |1135,65/0,12221
509,90 |0,22665 0,630 | 4,774 |1283,40|0,10033
5 0,012095 0,1241 224,05 |0,23049) 0,640 | 4,693 |1305,18|0,09536
300,77 |0,26738| 0,743 | 5,760 |1514,05|0,08697
391,24 |0,30522| 0,848 | 7,163 |1728,32/0,08301
496,29 |0,34397| 0,955 | 8,155 |[1947,72]0,07442
608,00 |0,38084| 1,058 | 8,739 |2156,52|0,06505
6 0,019745 0,1586 205,28 |0,36074| 1,002 | 8,304 |2042,67|0,06889
282,17 |0,42346| 1,176 | 11,620 |2397,82|0,06996
365,24 |0,48216| 1,339 | 12,695 |2730,22|0,05896
461,68 |0,54238| 1,507 | 16,010 |3071,25/0,05876
568,57 |0,60210 1,673 | 19,164 |3409,40|0,05708
682,61 |0,65981| 1,833 | 22,939 |3736,20|0,05689
7 0,027451 0,1870 178,69 |0,46804/ 1,300 | 11,760 |2650,29]0,05796
243,76 |0,54735 1,520 | 15,583 [3099,35/0,05617
316,03 |0,62376| 1,733 | 18,846 |3532,07|0,05230
398,33 |0,70072| 1,946 | 24,013 |3967,83|0,05281
489,37 |0,77699| 2,158 | 28,719 |4399,71|0,05137
593,78 |0,85608| 2,378 | 33,518 |4847,57/0,04939
696,97 |0,92756| 2,577 | 38,993 |5252,29|0,04894
814,38 |1,00261| 2,785 | 42,759 |5677,26|0,04594
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ANEXO B - RESULTADOS EXPERIMENTAIS PARA TROCADOR DE CALOR
COM TUBO TIPO GOTA

Condicéo de
o AbodM?) | Dpodm) | 4PbodPa) | Q (M) | V(M/s) | 4Pi(Pa)|  Re f
Tab. (4.2)
1 0,000520| 0,0257 248,69 | 0,01032 0,029 1,53548,30 18,2904
442,76 | 0,01382 0,038 1,85¢ 64.66 12,3443
2 0,001648| 0,0458 240,74 | 0,03230 0,090 1,868151,13 | 2,26754
42223 | 0,04290 0,119 1,009 200,72 | 1,31704
535,02 | 0,04834 0,134 1,089 226,14 | 1,08105
3 0,003659| 0,0683 236,66 | 0,07135 0,198 203p333,81 | 0,50694
317,34 | 0,08274 0,230 2101 387,11 | 0,40644
416,58 | 0,09490 0,264 2,280 444,01 | 0,32159
523,20 | 0,10643 0,296 2,610 497,96 | 0,29259
4 0,007870| 0,1001 226,50 | 0,15068 0,419 3,096704,75 | 0,17330
310,65 | 0,17664 0,491 3,346 826,46 | 0,13623
410,16 | 0,20316 0,564 3,887 950,53 | 0,11947
512,39 | 0,22720 0,631 4,044 1063,01 | 0,09961
5 0,012095| 0,1241 223,07 | 0,22999 0,639 3,7641076,04 | 0,09040
309,84 | 0,27141] 0,754 5,288 1269,84 | 0,09120
397,28 | 0,30758 0,854 5,757 1439,07 | 0,07732
501,38 | 0,34573 0,960 6,567 1617,56 | 0,06981
616,02 | 0,38335 1,065 7,204 1793,56 | 0,06229
6 0,019745| 0,1586 210,41 | 0,36525 1,015 6,6021708,89 | 0,06289
286,14 | 0,42644 1,185 8,353 1995,17 | 0,05837
370,70 | 0,48576 1,349 8,966 2272,72 | 0,04830
470,99 | 0,54785 1,522 10,8502563,20 | 0,04595
576,24 | 0,60616 1,684 12,0792836,00 | 0,04179
698,02 | 0,66723 1,853 13,7563121,73 | 0,03928
7 0,027451| 0,1870 185,11 | 0,47646 1,323 7,4902229,18 | 0,04194
250,10 | 0,55448 1,540 9,357 2594,21 | 0,03869
323,81 | 0,63144 1,754 11,96772954,30 | 0,03816
409,39 | 0,71043 1,973 13,8963323,84 | 0,03501
502,63 | 0,78748 2,187 16,0853684,37 | 0,03298
607,67 | 0,86605 2,406 19,1154051,95 | 0,03240
716,75 | 0,94063 2,613 20,22p4400,87 | 0,02906
835,82 | 1,01569 2,821 24 .8194752,08 | 0,03059
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ANEXO C - RESULTADOS DA POTENCIA DE VENTILACAO NAS CONDICOES
DOS EXPERIMENTOS PARA O TUBO GOTA E TUBO CIRCULAR

Tubo circular Tubo gota

Q(md/s) | V(m/s) | AP(Pa) | Puen(W) Q(m3/s)| V(m/s) | AP(Pa) | Puen(W)
0,0704 0,1956 2,45 0,21 0,0713 0,1982 2,03 0,18
0,0818 0,2272 2,65 0,27 0,0827 0,2298 2,19 0,22
0,0935 0,2598 2,78 0,32 0,0949 0,2636 2,28 0,27
0,1061 0,2947 3,06 0,40 0,1064 0,2956 2,61 0,34
0,1518 0,4216 3,42 0,64 0,1506 0,4184 3,10 0,58
0,1766 0,4906 4,33 0,94 0,1766 0,4907 3,35 0,73
0,2006 0,5571 4,55 1,13 0,2032 0,5643 3,88 0,97
0,2266 0,6296 4,77 1,34 0,2272 0,6311 4,05 1,14
0,2305 0,6403 4,69 1,34 0,2300 0,6389 3,76 1,07
0,2674 0,7427 5,76 1,90 0,2714 0,7539 5,29 1,77
0,3052 0,8478 7,16 2.70 0,3076 0,8544 5,76 2.19
0,3440 0,9555 8,16 3,46 0,3457 0,9604 6,57 2.80
0,3808 1,0579 8,74 411 0,3834 1,0649 7,20 3,41
0,3607 1,0020 8,30 3,70 0,3653 1,0146 6,60 2,98
0,4235 1,1763 11,62 6,07 0,4264 1,1846 8,35 4,40
0,4822 1,3393 12,69 7.56 0,4858 1,3493 8,97 5.38
0,5424 1,5066 16,01 10,72 0,5478 1,5218 10,85 7.34
0,6021 1,6725 19,16 14,24 0,6062 1,6838 12,08 9,04
0,6598 1,8328 22,94 18,69 0,6672 1,8534 13,76 11,33
0,4680 1,3001 11,76 6,80 0,4765 1,3235 7,49 4,41
0,5473 1,5204 15,58 10,53 0,5545 1,5402 9,36 6,41
0,6238 1,7327 18,85 14,51 0,6314 1,7540 11,97 9.33
0,7007 1,9464 24,01 20,78 0,7104 1,9734 13,90 12,19
0,7770 2,1583 28,72 27,55 0,7875 2,1875 16,09 15,64
0,8561 2,3780 33,52 35,42 0,8660 2,4057 19,11 20,44
0,9276 2,5765 38,99 44,65 0,9406 2,6129 20,22 23,48
1,0026 2,7850 42,76 52,93 1,0157 2,8214 24,82 31,12




