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RESUMO 

 

Devido ao elevado crescimento industrial, aumentou-se a necessidade do desenvolvimento de 

equipamentos mais eficientes, dos quais os trocadores de calor se destacam. Por causa da alta 

demanda desses dispositivos, é evidente a necessidade de contínuos estudos que avaliem 

oportunidades tecnológicas para aumentar o desempenho termo-hidráulico dos trocadores de 

calor, portanto, o presente trabalho avalia a intensificação da transferência de calor em um 

trocador de calor compacto com a combinação de técnicas passivas, a partir de aletas onduladas 

assimétricas aplicado a sistemas de refrigeração e climatização de ambientes. Será considerado 

para a abordagem computacional um modelo tridimensional, escoamento incompressível, 

regime estacionário e turbulento. O trocador de calor compacto terá a inserção de tubos, 

variando sua configuração entre tubos circulares, elípticos e mistos, seguindo um arranjo 

desalinhado. A perda de carga é avaliada pelo fator de atrito (f) e a transferência de calor pelo 

fator de Colburn (j). A comparação dos modelos assimétricos foi feita em relação a um trocador 

de calor com aletas onduladas simétricas. Os resultados mostraram um aumento de 3,71% do 

fator de Colburn no modelo com razão assimétrica < 1 para  𝑅𝑒(𝐹𝑝) = 264. O modelo com razão 

assimétrica > 1 apresentou uma redução no fator de Colburn (j) de 1,72%, uma diminuição no 

fator de atrito (f) de 9,10% e consequentemente um aumento no desempenho termo-hidráulico 

de 8,12%, para 𝑅𝑒(𝐹𝑝) = 132. No geral, as razões assimétricas tem um maior impacto na queda 

de pressão do que na transferência de calor, no qual o modelo 𝑅𝐿 = 1,2 permite um melhor 

custo-benefício para a indústria devido a seu bom desempenho termo-hidráulico em relação ao 

modelo padrão. 

 

Palavras-chave: aleta ondulada assimétrica; simulação numérica; intensificação da 

transferência de calor; trocador de calor compacto; técnicas passivas. 

 

 



 

 

ABSTRACT 

 

Due to the high industrial growth, the need for the development of more efficient equipment 

has increased, of which the heat exchangers stand out. Because of the high demand of these 

devices, it is evident the need for continuous studies that evaluate technological opportunities 

to increase the thermo-hydraulic performance of heat exchangers, therefore, the present work 

evaluates the heat transfer enhancement in a compact heat exchanger with the combination of 

passive techniques, using asymmetrical wavy fins within the operational Reynolds number 

range of air cooling and air conditioning systems. A three-dimensional model, incompressible 

flow and steady and turbulent regime will be considered for the computational modeling. The 

compact heat exchanger will have the insertion of tubes, varying its configuration between 

circular, elliptical and mixed tubes, following a staggered arrangement. The pressure drop is 

evaluated by the friction factor (f) and the heat transfer by the Colburn factor (j). The 

comparison of the asymmetric models was made in relation to a heat exchanger with standard 

wavy fins, with fixed wavelengths. The results showed a 3,71% increase of the Colburn factor 

in the model with asymmetric ratio < 1, for  𝑅𝑒(𝐹𝑝) = 264 . The model with asymmetric ratio 

> 1 showed a decrease in Colburn factor (j) of 1,72%, a decrease in friction factor (f) of 9,10% 

and consequently an increase in thermo-hydraulic performance of 8,12% for  𝑅𝑒(𝐹𝑝) = 132. 

Overall, the asymmetric ratios have a greater impact on pressure drop than on heat transfer, in 

which the 𝑅𝐿 = 1,2 model allows a better cost-benefit for the industry due to its good thermo-

hydraulic performance compared to the standard model. 

 

Keywords: asymmetric wavy fin; numerical simulation; heat transfer enhancement; compact 

heat exchanger; passive techniques. 
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1 Introdução da Intensificação da Transferência de Calor 

1.1 Introdução 

Ao decorrer das últimas décadas houve um elevado crescimento industrial e, 

consequentemente, a necessidade pelo desenvolvimento de equipamentos mais eficientes. Entre 

os principais equipamentos, os trocadores de calor se destacam. (PRASADI; PATIL, 2016) 

afirmam que estes dispositivos são usados para transferir energia térmica entre dois ou mais 

fluidos, cujas temperaturas são diferentes e o contato pode ser tanto de uma superfície sólida 

com o fluido quanto o fluido com partículas sólidas. Segundo (OKBAZ et al., 2018), os 

trocadores de calor são usados amplamente em aplicações industriais e cotidianas, podendo ser 

aplicados em projetos veiculares, sistemas de condicionamento de ar, usinas, entre outros. 

Portanto, devido à alta demanda, é evidente a necessidade de contínuos estudos que avaliem 

oportunidades tecnológicas para aumentar o desempenho termo-hidráulico dos trocadores de 

calor, fato que pode, entre outros, reduzir o consumo de energia e materiais construtivos, além 

de simplificar processos de manufatura. A Figura 1 mostra a geometria de um trocador de calor 

de tubos aletados circulares. 

 

Figura 1 - Vista superior e lateral de um trocador de calor do tipo herringbone fin com tubos 

circulares 

 

 

 

 

 

                                        

Fonte: (TAO et al., 2007) 
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As indústrias vem exigindo um aprimoramento da transferência de calor por esses 

dispositivos, no qual diferentes técnicas como aletas, ribs, superfícies onduladas e superfícies 

protuberantes que produzem vórtices são utilizadas para o aumento da transferência de calor. 

Existem dois tipos de métodos para este aumento: métodos ativos e passivos (SAMADIFAR; 

TOGHRAIE, 2018).  

De acordo com Kashyap (2016), as técnicas ativas de intensificação de transferência de 

calor são aquelas que utilizam equipamentos externos com o propósito de provocar 

perturbações ao escoamento. Entre os principais dispositivos externos estão aqueles que geram 

campos eletrostáticos, vibração de superfícies e injeção de ar-comprimido. Em contrapartida, 

as técnicas passivas de intensificação da transferência de calor não necessitam de dispositivos 

externos. O princípio dessas técnicas é alterar superfícies ou inserir protuberâncias, com o 

objetivo de perturbar o escoamento do fluido, aumentando o coeficiente de transferência de 

calor convectivo. O processo de intensificação da transferência de calor é obtido pela 

interrupção do crescimento da camada limite térmica e pelo aumento da mistura das correntes 

frias e quentes do escoamento (GHOLAMI et al.,  2014).  

Entre as técnicas passivas de intensificação da transferência de calor, as aletas onduladas 

se destacam pela efetividade e simplicidade de produção. Essas superfícies estendidas 

começaram a se popularizar devido ao seu alto desempenho térmico com moderada penalização 

na perda de carga do escoamento (URADE et al., 2015). Essas ondulações criam perturbações 

no escoamento, aumentando a área de contato do fluido devido à uma maior área superficial 

comparado às aletas planas. O tipo de geometria da aleta também afeta o comportamento do 

escoamento do fluido, onde dependendo da perturbação o escoamento pode transitar de laminar 

para turbulento. 

Além disso, na aplicação prática das aletas onduladas existem dois tipos de aletas 

frequentemente utilizadas: herringbone e smooth wavy. A intensificação da transferência de 

calor em trocadores de calor que utilizam aletas onduladas é obtida através da extensão da 

passagem do escoamento e da interrupção do desenvolvimento da camada limite devido às 

mudanças periódicas da direção do escoamento e o seu eventual impacto na superfície da aleta 

(KASHYAP; JHAVAR, 2016). A Figura 2 ilustra um trocador de calor com aletas onduladas 

do tipo smooth. 
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Figura 2 – Trocador de calor com aleta ondulada do tipo smooth. 

 

 

Fonte: (XUE et al., 2018). 

 

Estas técnicas passivas, associadas ao alto desempenho dos computadores atualmente, 

possibilitam a caracterização do comportamento térmico e dinâmico do processo de 

intensificação da transferência de calor. Através de métodos numéricos, é possível solucionar 

problemas complexos de engenharia, como escoamento em dutos, veículos terrestres, aviões, 

trocadores de calor, entre outros.  

Acompanhando o crescimento contínuo da indústria, desenvolver trocadores de calor 

com alto desempenho térmico, associado a pequenas/moderadas perdas de carga, torna-se 

mandatório em um ambiente comercial competitivo e desafiador. Logo, este projeto aborda a 

simulação e a modelagem numérica da transferência de calor em um trocador de calor 

compacto, cuja intensificação da transferência de calor é demonstrada pela caracterização dos 

fenômenos termo-hidráulicos presentes no escoamento. A  Figura 3 ilustra o workflow que será 

adotado para o presente trabalho após a conclusão do levantamento bibliográfico. 
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       Figura 3 - Fluxograma do workflow do projeto. 

 

 

 

 

 

                                                                 Fonte: Próprio Autor (2022). 
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1.2 Objetivo e Resultados Esperados 

 

O presente projeto de pesquisa tem o propósito de investigar, através da modelagem 

numérica, o processo de intensificação da transferência de calor em um trocador de calor 

compacto do tipo aleta ondulada assimétrica (wavy-fin), onde serão consideradas razões 

longitudinais de crescimento (𝑅𝐿) para o comprimento das ondas, associado aos arranjos de 

tubos desalinhados com perfis elípticos, circulares e mistos. As condições operacionais são 

semelhantes àquelas verificadas em sistemas de refrigeração e condicionamento de ar, 

correspondente à faixa do número de Reynolds entre 150 e 600, considerando o espaçamento 

entre as aletas (Fin Pitch) como comprimento característico para este cálculo. 

É esperado que essa técnica passiva de transferência de calor apresente um 

desempenho termo-hidráulico superior aos trocadores de calor que utilizam aletas onduladas 

simétricas, visto que a assimetria apresentará locais com maior intensificação da transferência 

de calor independente da razão longitudinal. A intensificação da transferência de calor no final 

do domínio computacional é interessante pois o coeficiente de transferência de calor convectivo 

começa com valores elevados e vem decrescendo ao longo do domínio computacional. A 

modelagem do perfil do trocador de calor nos permite dizer que o modelo com razão 

longitudinal < 1 terá uma redução do comprimento de onda para as ondas subsequentes, 

havendo uma maior intensificação da transferência de calor no final do domínio computacional. 

Ainda assim os tubos possuem posição fixa, portanto, os picos e vales no encontro com estes 

tubos serão distintos tanto para os modelos com 𝑅𝐿 > 1 quanto os modelos com 𝑅𝐿 < 1. Logo, 

apenas os resultados da solução numérica podem nos dizer se é interessante a abordagem de 

aletas onduladas assimétricas para os trocadores de calor. 
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2 Revisão da Literatura 

2.1 Trocador de Calor Compacto (TCC) 

 

Trocadores de calor são dispositivos usados para transferir energia térmica entre dois 

fluidos ou mais, onde há diferença de temperatura e contato térmico entre uma superfície sólida 

e o fluido ou entre o fluido e as partículas sólidas. Esses equipamentos são amplamente 

utilizados em ar-condicionados, refrigeração, recuperadores de calor, manufaturas e usinas 

(KASHYAP, 2016). 

Trocadores de calor compacto (TCC) são cada vez mais utilizados à medida que o 

mercado industrial necessita de equipamentos mais eficientes e que ocupem menor espaço de 

instalação. TCC são dispositivos que apresentam um bom desempenho térmico devido à alta 

taxa de transferência de calor, ocupando um volume menor em relação aos trocadores de calor 

convencionais, como casco-tubo, por exemplo (SHEIK ISMAIL et al., 2009). 

Outro fator importante que alavancou a necessidade do desenvolvimento dos 

trocadores de calor compactos é o avanço tecnológico da ciência dos materiais, propiciando a 

produção de dispositivos mais compactos, produção em grande escala e de baixo custo. Além 

disso, o aumento do coeficiente de transferência de calor destes dispositivos tem sido 

alcançados através, por exemplo, de diferentes protuberâncias inseridas tanto no interior dos 

tubos quanto estampados nas aletas, além da mudança no arranjo e formato dos tubos (KEW; 

REAY, 2011). 

 

2.2 Geometria dos Tubos 

 

Fiebig, Valencia e Mitra (1994) analisaram a transferência de calor local em uma aleta 

plana de um trocador de calor de tubos aletados com tubos chatos usando um arranjo 

desalinhado, variando o número de Reynolds entre 600 e 3000. Os resultados foram 

comparados com resultados experimentais similares para tubos circulares. Foi concluído que 

os tubos circulares, com área de seção transversal igual a dos tubos chatos, apresentam um 

aumento de 20% e quase 300% para o número de Nusselt e o fator de atrito em relação aos 

tubos chatos, respectivamente. 
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Em um trocador de calor, as aletas aumentam a área de transferência de calor e 

consequentemente reduzem a resistência térmica da aleta por onde há o escoamento do gás. A 

estrutura do escoamento desse gás é complexa, consistindo em vórtices do tipo horseshoe na 

área de estagnação e separação do escoamento na região de esteira, atrás dos tubos. Estes 

vórtices introduzem uma mistura adicional do fluido e dessa maneira aumentam fortemente a 

transferência de calor na área de estagnação. As duas pontas do horseshoe são vórtices 

longitudinais, que induzem componentes de velocidade transversal no escoamento. Os rastros 

desses vórtices na aleta devem mostrar algum aumento na transferência de calor. A força e os 

efeitos benéficos do vórtice horseshoe aumentam de acordo com a largura do corpo em que o 

mesmo terá contato. Ainda assim, o tamanho da região de esteira aumentará. Esse tamanho 

pode ser reduzido com o uso de tubos chatos ou elípticos ao invés de tubos circulares, com seus 

eixos principais paralelos à direção principal do escoamento. A deterioração da troca térmica 

na região de esteiras será menor para os tubos chatos usando a mesma seção transversal dos 

tubos circulares. O real ganho está presente na menor queda de pressão devido à menor região 

de esteiras com a presença de tubos chatos em relação aos tubos circulares (VALENCIA; 

FIEBIG; MITRA, 1996) 

Diversos trabalhos têm avaliado o impacto dos tubos elípticos e circulares sobre a 

dinâmica do escoamento e, consequentemente, sobre o processo de transferência de calor. 

(SIMO TALA et al., 2012) mostraram em seus estudos a manipulação da excentricidade de 

tubos elípticos, aumentando em até 80% o desempenho termo-hidráulico quando comparado 

com tubos circulares. 

Kim, Kim e Han (2021) investigaram a perda de carga e a transferência de calor do ar 

em um trocador de calor de tubo aletado com tubo oval ou circular. Ambos os tubos possuíam 

o mesmo perímetro, as aletas tinham a mesma configuração e o mesmo passo longitudinal e 

transversal. A Figura 4 ilustra a configuração dos tubos e o desenho da seção transversal. Uma 

comparação de desempenho térmico mostrou que a melhor performance é obtida através das 

amostras com tubos ovais, exceto para escoamentos com baixa velocidade. A queda de pressão 

das amostras com tubos circulares foi mais pronunciada em relação às amostras com tubos 

ovais. Além disso, essa diferença aumentou à medida que a velocidade frontal ou o número de 

fileiras aumentava, provavelmente devido à mistura turbulenta do escoamento causada pelo 

encontro do fluido com os tubos. 
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Figura 4 - Fotos e configurações das amostras de tubos circulares e ovais 

 

 

 

                                             Fonte: (KIM; KIM; HAN, 2021) 

 

Chu et al. (2020) realizaram um estudo comparando o desempenho de trocadores de 

calor com tubos circulares e tubos ovais, ambos com ondas senoidais, variando o número de 

fileiras (2 a 6 fileiras) e a altura entre as aletas. Eles verificaram que a configuração com tubos 

circulares apresentou um aumento da queda de pressão de 10% em relação aos tubos ovais para 

um 𝐹𝑝 de 3,0 mm. Os resultados também mostraram um aumento de 10 a 20% e 9,3 a 25,2% 

no coeficiente de transferência de calor utilizando um Fin Pitch (𝐹𝑝) de 3,0 mm em comparação 

com o de 1,8 mm, para as configurações com tubos circulares e ovais, respectivamente. 

Jang e Yang (1998) realizaram estudos numéricos e experimentais do escoamento e 

transferência de calor em trocadores de calor com quatro fileiras de tubos. Foram investigados 

três tipos de configurações de tubos aletados para diferentes valores da velocidade frontal 

variando de 2 a 7 m/s: dois com tubos elípticos aletados com arranjos alternados e alinhados e 

outro com tubos circulares com arranjo alternado. Os resultados indicaram que o coeficiente 

médio de transferência de calor em um trocador de calor com tubo elíptico corresponde de 35% 

a 50% comparado ao trocador de calor com tubo circular com o mesmo perímetro, enquanto 

que a perda de carga correspondeu a 25% a 30%. 
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Han et al. (2013) realizaram um estudo examinando numericamente as características 

da transferência de calor de trocadores de calor aletados com tubos ovais e circulares. Os 

resultados mostraram que os modelos com tubos ovais mostraram um melhor desempenho na 

transferência de calor e uma menor queda de pressão devido à melhoria das características do 

escoamento na região de esteira. Em relação aos modelos com tubos circulares de raio de 8,8 

milímetros e 6,18 milímetros, o coeficiente de transferência de calor do tubo oval aumentou 

entre 0,3-8% e 9,3-10,1%, enquanto a queda de pressão foi reduzida entre 28,5-42,3% e 1,9-

24%, respectivamente. Os tubos ovais podem também melhorar significantemente a 

distribuição da temperatura na superfície da aleta ao longo da direção do escoamento, 

uniformizando a sua distribuição, aprimorando deste modo a eficiência da aleta. 

Deepakkumar e Jayavel (2017) conduziram um estudo numérico tridimensional de 

trocadores de calor de tubos aletados com múltiplas fileiras de tubos. Foram analisadas as 

características da transferência de calor no lado do ar para diferentes arranjos de combinações 

de tubos circulares e elípticos, para um número de fileiras que de 2 a 6, velocidade de entrada 

entre 0,5 e 2,5m/s, considerando um regime laminar. No geral, o aprimoramento da 

transferência de calor é satisfatório para a configuração elíptica seguida por tubos circulares 

comparada à configuração circular seguida por tubos elípticos. O trocador de calor com tubo 

elíptico seguido por tubo circular pode agir como uma melhor alternativa para trocadores de 

calor de tubos circulares para regiões com velocidades menores, e também como alternativa 

para trocadores de calor de tubos elípticos para regiões com velocidades maiores. 

A presença dos tubos ao longo do escoamento é a razão para o desenvolvimento de 

vórtices horseshoes e regiões de recirculação do fluido. Estes vórtices ajudam na intensificação 

da transferência de calor através da interrupção do desenvolvimento da camada limite, enquanto 

que as regiões de esteira causam uma menor transferência de calor devido ao mal transporte 

dos fluidos. A Figura 5 ilustra os efeitos do escoamento ao redor de um cilindro. (NAIK; 

TIWARI, 2021). 
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              Figura 5 - Representação do escoamento em torno de um cilindro 

 

 

                                                            Fonte: (NAIK; TIWARI, 2021) 

 

Jang, Wu e Chang (1996) estudaram numericamente e experimentalmente trocadores 

de calor de tubos circulares aletados. Foram analisados os efeitos dos parâmetros geométricos, 

tais como o arranjo dos tubos, o número de fileiras (1 - 6 fileiras) e o número de aletas por 

polegada (8 - 12 aleta/pol), para o número de Reynolds (baseado no espaçamento entre as aletas 

e a velocidade frontal) variando de 60 a 900. O escoamento foi considerado incompressível, 

tridimensional e em regime laminar. Os resultados mostraram que o coeficiente médio de 

transferência de calor para o arranjo alternado é maior do que para o arranjo de tubos alinhados, 

embora a perda de carga também tenha sido maior. O valor médio do número de Nusselt diminui 

quando o número de fileiras de tubos foi aumentado de 1 a 6. O número de fileiras de tubos tem 

um efeito pequeno no coeficiente médio de transferência de calor quando os números das 

fileiras se tornaram maiores que 4. O coeficiente médio de transferência de calor do arranjo 

alternado é de 15% a 27% mais elevado do que para o arranjo alinhado, enquanto que a perda 

de pressão da configuração alternada é de 20% a 25% mais elevada do que para a configuração 

alinhada. 

Wang, Liaw e Yang (2011) examinaram o desempenho do ar em um trocador de calor 

do tipo espinha-de-peixe com tubo aletado, variando o número de fileiras de 1 a 16 e o Fin 

Pitch de 1,64 a 3,75 mm. Foi determinado que o efeito das fileiras de tubos é bastante 
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significante na performance da transferência de calor, e que essa transferência se deteriora com 

o aumento do número de fileiras. A queda de desempenho é mais pronunciada para baixo 

número de Reynolds, e mais de 85% dessa queda foi vista para as amostras que possuíam o Fin 

Pitch próximo à 1,7 mm à medida que o número de fileiras crescia. O efeito do espaçamento 

entre as aletas no que diz respeito aos parâmetros termo-hidráulicos no escoamento do ar é 

relativamente baixo para uma ou duas fileiras de tubos. Além disso, foi notado que normalmente 

a maior transferência de calor e o desempenho de fricção estão associados com maiores valores 

do Fin Pitch. 

A transferência de calor e as características fluidodinâmicas de um escoamento sobre 

uma placa com 3 fileiras de cilindros circulares foram investigadas numericamente por Naik e 

Tiwari (2017). Eles analisaram o comportamento do escoamento tanto para arranjo de tubos 

alinhados quanto desalinhados, e reportaram que a estrutura do escoamento é mais influenciada 

por vórtices horseshoes no arranjo desalinhado, visto que estes vórtices aparecem na frente de 

cada tubo para esta configuração, enquanto que no arranjo alinhado o aparecimento dos vórtices 

só é evidenciado na primeira fileira de tubos. A Figura 6 - Vista superior do domínio 

computacional dos arranjos. ilustra a configuração  

 

Figura 6 - Vista superior do domínio computacional dos arranjos. 

 

 

 

     (a) Arranjo alinhado    (b) Arranjo desalinhado  

                                  Fonte: (NAIK; TIWARI, 2017) 

 

 

2.3 Intensificação da Transferência de Calor 

 

Uma importante linha de pesquisa que relaciona baixo custo com bom desempenho 

térmico é a aplicação de técnicas passivas de transferência de calor, como superfícies rugosas, 
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aletas onduladas, fluidos com aditivos, dispositivos geradores de vórtices, e outros. Nos últimos 

anos, as superfícies estendidas têm recebido muita atenção da comunidade acadêmica e também 

da indústria. Essas superfícies incluem aletas onduladas, com fendas e perfuradas, cuja 

alteração da configuração geométrica intensifica o desempenho térmico e fluidodinâmico (HE; 

ZHANG, 2012). 

As aletas onduladas são atrativas ao mercado por apresentarem fácil processo de 

fabricação e configuração periódica que auxilia no aumento da mistura do fluido no escoamento 

(LI et al., 2013). A característica geométrica das aletas onduladas promovem tanto o aumento 

na área de troca térmica, quanto pela alteração na dinâmica do escoamento (ALAM; KIM, 

2018). A Figura 7 mostra o perfil das principais aletas onduladas aplicadas em trocadores de 

calor compacto. 

 

Figura 7 - Aleta do tipo a) herringbone e aleta do tipo b) smooth (à direita) 

 

 

                               (a)                                                                (b) 

Fonte: (PRASADI; PATIL, 2016) 

 

Wang, Fu e Chang (1997) analisaram o efeito do número de fileiras de tubos e do valor 

do Fin Pitch em 18 amostras de aletas onduladas do tipo Fin-and-Tube, tanto com arranjo 

alinhado quanto desalinhado. Para valores do número de Reynolds abaixo de 900, para um 

arranjo alinhado, à medida que o número de Reynolds aumenta há um decréscimo no 

desempenho térmico com o aumento do número de fileiras. Para número de Reynolds maiores 

que 900, há uma maior incidência do escoamento na geometria da aleta, interrompendo o 

crescimento da camada limite e, consequentemente, intensificando a transferência de calor. Em 

arranjos desalinhados não foi observado esse fenômeno, mas notou-se que a configuração 

desalinhada proporciona uma maior turbulência no escoamento e que o aumento do número de 

fileiras é um contribuinte para uma maior intensificação da transferência de calor. Os resultados 

mostraram um aumento de 55% a 70% e 66% a 140% para o fator de Colburn e o fator de atrito, 

respectivamente. 

Dong et al. (2010) realizaram um estudo com 3 geometrias de wavy-fin: triangular, 

triangular com canto arredondado e sinusoidal. Foram analisadas as características termo-

hidráulicas baseada na mudança da amplitude e do número de Reynolds, para um mesmo Fin 
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Pitch e um mesmo Fin Height. Foi observado que a mudança de geometria não interfere no 

coeficiente de transferência de calor, contudo o perfil triangular com canto arredondado 

apresentou o melhor desempenho termo-hidráulico, tendo a menor amplitude entre os testes 

realizados. Além disso, o coeficiente de transferência de calor aumentou de acordo com o 

aumento da amplitude, sendo que o modelo com a menor amplitude apresentou a melhor razão 

j/f. Para o número de Reynolds variando entre 1000 e 5000, o modelo de turbulência k-ω SST 

é o que mais se aproximou dos resultados experimentais. Contudo, para valores do número de 

Reynolds abaixo de 1000 é recomendável considerar o escoamento laminar. 

Aletas onduladas são amplamente utilizadas em ar-condicionado, processos industriais 

e refrigeração, envolvendo o uso de dois tipos de aletas: herringbone e smooth. O 

aprimoramento da transferência de calor em trocadores de calor através de aletas onduladas é 

alcançado através do aumento da passagem do escoamento e da interrupção do 

desenvolvimento da camada limite devido às mudanças periódicas da direção do escoamento e 

do eventual impacto do escoamento sobre a superfície da aleta (KASHYAP, 2016). 

Prasadi (2016) fez um estudo para comparar o desempenho térmico entre aletas 

onduladas do tipo herringbone e smooth. O estudo experimental baseia-se no resfriamento de 

óleo quente utilizando um sistema do tipo aletas e tubos com um soprador. Os resultados 

mostraram que o coeficiente de transferência de calor em aletas onduladas smooth é até 38% 

maior em relação às aletas onduladas do tipo herringbone. 

Uma simulação numérica foi realizada para investir o escoamento completamente 

desenvolvido e a transferência de calor em um canal ondulado periódico com seção transversal 

retangular. A faixa operacional do número de Reynolds variou entre um escoamento 

permanente e laminar para um escoamento de transição. Os resultados mostram que em um 

regime permanente, vórtices secundários (Dean vórtices) podem ser desenvolvidos quando o 

líquido refrigerante passa pelas curvaturas do canal. O padrão dos vórtices secundários pode 

mudar significantemente ao longo da direção do escoamento, o que levaria a movimentos 

caóticos de advecção, intensificando muito a mistura do fluido convectivo e a transferência de 

calor. Além disso, esses resultados demonstram que devido à eficiência da mistura nos canais 

ondulados, o desempenho da transferência de calor pode ser melhor em relação aos canais 

planos com a mesma seção transversal. Ao mesmo tempo, a penalização na perda de carga dos 

canais ondulados pode ser menor do que a intensificação da transferência de calor (SUI; TEO; 

LEE, 2012). 
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3 Metodologia Numérica 

3.1 Equações de balanço 

Para a modelagem da dinâmica do escoamento e das características da transferência 

de calor em um canal entre duas aletas do trocador de calor compacto, as hipóteses de 

escoamento incompressível, tridimensional, regime permanente e turbulento, são adequadas de 

acordo com Salviano, Dezan e Yanagihara, (2016) e Bhutta et al. (2012). Considerando um 

fluido Newtoniano com propriedades constantes, as equações da Continuidade, Conservação 

da Quantidade de Movimento e Energia, podem ser definidas, respectivamente, pelas equações 

abaixo: 

 

 
𝜕(𝜌𝑢𝑗)

𝜕𝑥𝑗
= 0 (1) 

   

 
𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗𝑢𝑖 − 𝜏𝑖𝑗) = −

𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑖
 (2) 

 

 
𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗ℎ − 𝑘

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑗
) = −𝑢𝑗

𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑗
+ 𝜏𝑖𝑗

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
 (3) 

 

 

onde: 𝑢 é a componente de velocidade, ℎ é a entalpia específica do fluido a uma determinada 

pressão e temperatura, 𝑥𝑖 e 𝑥𝑗 são coordenadas generalizadas, 𝑝 é a pressão, 𝜏𝑖𝑗 é o tensor tensão 

de cisalhamento, 𝜌 é a massa específica, 𝑘 é a condutividade térmica e 𝑇 é temperatura. 

O escoamento será considerado turbulento ainda que a faixa de aplicação deste projeto 

se situe em valores baixos de número de Reynolds, considerando o aparecimento de efeitos de 

instabilidade no escoamento secundário introduzidos pelas modificações geométricas nas aletas 

e formato dos tubos, promovendo a separação do escoamento e a formação de esteiras. A 

metodologia dos volumes finitos será empregada para a discretização das equações de balanço 

da transferência de calor e do escoamento utilizando o software Ansys FLUENT® 19.0.  

Foi definido o algoritmo Coupled para o acoplamento pressão-velocidade segundo 

Rezaeiha, Kalkman e Blocken (2017) , pois ele apresenta vantagens em relação a outros 
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algoritmos cuja resolução não está acoplada, se tornando um sistema de solução estável e 

robusto em problemas no qual a não linearidade e acoplamento das equações impõe o uso de 

algoritmos de resolução sequencial, através de looping interativo, até convergir a solução. Este 

método exige mais poder computacional, mas ainda assim leva um tempo menor de 

convergência comparado aos métodos SIMPLES/SIMPLEC, que resolvem o acoplamento de 

forma segregada. 

A classificação dos modelos de turbulência está associada ao número de equações de 

transporte utilizadas para a definição do tensor de Reynolds. Os modelos mais utilizados são: 

k−ɛ, RNG k−ɛ, Realizable k−ɛ, k−ω  e SST k−ω (SST – Shear Stress Transport) para duas equações 

de transporte e Spalart Allmaras para uma equação algébrica. O modelo mais adequado para o 

presente trabalho é o SST k−ω, conforme Salviano, Dezan e Yanagihara (2016), Damavandi, 

Forouzanmehr e Safikhani (2017) e Lotfi et al. (2014). O modelo escolhido mescla a 

formulação precisa e robusta do modelo k−ω próximo à parede com a apropriada caracterização 

do escoamento na corrente livre do modelo k−ɛ. Logo, o modelo  

SST k−ω apresenta um ótimo desempenho para a modelagem do escoamento próximo às paredes, 

lidando bem com gradiente adverso de pressão, áreas de recirculações e descolamento da camada 

limite. 

 

3.2 Domínio Computacional e Condições de Contorno 

 

Um típico trocador de calor compacto (TCC) com aletas onduladas é mostrado na 

Figura 8. Como observado, o trocador de calor representado tem duas fileiras de tubos 

desalinhados. Os parâmetros geométricos deste trocador de calor são mostrados na Figura 9. Fp 

e 𝜆, respectivamente, são a distância entre as aletas, denominada como Fin-Pitch, e 

comprimento de onda da aleta ondulada, sendo 𝛼 o indicador do ângulo de ondulação da aleta. 

Ainda na Figura 9, a distância de centro a centro de dois tubos na direção longitudinal é 

chamada de passo longitudinal (𝑃𝑙), enquanto na direção transversal é conhecido como passo 

transversal (𝑃𝑡). 

O presente trabalho baseia-se na geometria de um TCC com aletas do tipo smooth 

wavy-fin, similar à estrutura referenciada na Figura 8, variando o número de ondas de 4 a 5, 

com duas fileiras de tubos desalinhados. O comprimento do modelo computacional é de L = 55 

mm. Cada comprimento de onda será considerado independente, obedecendo a uma razão 
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longitudinal 𝑅𝐿, de forma que o comprimento de cada onda subsequente seja o produto do 

comprimento da onda anterior pela razão 𝑅𝐿, de acordo com a equação (4): 

 

 𝜆𝑖 = 𝑅𝐿
𝑖−1 ·  𝜆1 (4) 

 

 𝜆1 = [
𝐿

∑ 𝑅𝐿
𝑖𝑛−1

𝑖=0

] (5) 

 

A equação (5) é usada para determinar 𝜆1 em função do número de ondas n, da razão 

de crescimento 𝑅𝐿 e do comprimento 𝐿, cujos valores foram previamente estabelecidos para 

cada análise paramétrica. 

 

Figura 8 - Geometria do TCC com aleta ondulada. 

 

 

 

Fonte: (DARVISH DAMAVANDI et al., 2017). 

 

Figura 9 - Parâmetros geométricos do TCC. 

 

 

Fonte: (DAMAVANDI; FOROUZANMEHR; SAFIKHANI, 2017). 
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Os casos para [0,8 ≤ 𝑅𝐿 ≤ 1,2] serão comparados entre si e à configuração referência 

correspondente a 𝑅𝐿 = 𝑅 = 1. As diferentes configurações geométricas descritas anteriormente 

são mostradas nas Figuras 4 a 8. A modelagem geométrica foi realizada no software ANSYS 

Design Modeler. 

A configuração mostrada na Figura 10 indica a configuração padrão onde 𝑅𝐿 = 1, 

onde também são mostrados os parâmetros Ai e 𝜆𝑖, que são a amplitude e o comprimento das 

ondas das aletas, respectivamente. A Figura 11 exemplifica a configuração para 𝑅𝐿 > 1, 

enquanto a Figura 12 mostra a configuração para 𝑅𝐿 < 1. Todas as dimensões estão em 

milímetros. 

 

 

Figura 10 - Configuração padrão da aleta com 𝑅 = 1. 

 

 

 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

 

 

 

Figura 11 - Configuração da aleta com 𝑅𝐿 = 1,2 e 𝐴 = 1,79 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒. 

 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 
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Figura 12 - Configuração da aleta com 𝑅𝐿 = 0,8 e 𝐴 = 1,79 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒. 

 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

 

A Figura 13 mostra o domínio computacional que será utilizado para as simulações 

numéricas. As regiões de entrada à montante (inlet) e saída à jusante (outlet) estão representadas 

em azul e rosa, respectivamente. Tais regiões são necessárias para garantir a uniformização do 

escoamento na entrada do domínio principal e estabilização da solução numérica. Para a região 

de saída, a extensão é necessária para que não seja verificada recirculação de fluido, fato que 

poderia resultar em instabilidades na convergência do modelo numérico devido a condição de 

contorno de Neumann (Outflow). 

 

 

Figura 13 - Domínio Computacional. 

 

 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

Foi testada a abordagem por extensões computacionais retilíneas segundo (DARVISH 

DAMAVANDI; FOROUZANMEHR; SAFIKHANI, 2017), mas o modelo numérico 
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apresentou dificuldade para convergência da solução, principalmente para alto número de 

Reynolds. Logo, preferiu-se por extensões computacionais inclinadas que coincidissem com o 

ângulo da aleta ondulada nas regiões à montante e a jusante do modelo computacional, com o 

propósito de garantir estabilidade no processo de convergência da solução numérica. As 

extensões retilíneas estavam mudando a direção do escoamento logo na entrada principal do 

modelo, podendo provocar uma recirculação do fluido, intensificando esses fenômenos ao 

longo do escoamento e comprometendo a convergência da solução numérica.  

A Tabela 1 apresenta as dimensões do trocador de calor que será utilizado, similar à 

Figura 9. 

 

Tabela 1 - Dimensões geométricas do trocador de calor compacto 

 Número de fileiras de tubos N 2  

 Passo longitudinal 𝑃𝑙 27,5 mm  

 Passo transversal 𝑃𝑡 31,75 mm  

 Espessura da aleta 𝛿𝑓 0,25 mm  

 Passo da aleta 𝐹𝑝 3,1 mm  

 Diâmetro do colar do tubo 𝐷𝑐 =  𝐷𝑜 + (2𝛿𝑓) 13,75 mm  

 Diâmetro do tubo 𝐷𝑜 13,25 mm  

 Comprimento L 55 mm  

Fonte: Próprio Autor, (2022) 

 

 

As condições de contorno para cada uma das três regiões mencionadas são descritas a 

seguir: 

 

• Domínio à montante: 

Velocidade uniforme e temperatura constante:  

 

 𝑢 =  𝑢⊥ , 𝑇 = 𝑇𝑖𝑛𝑙𝑒𝑡 = 300 𝐾 (6) 
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Superfície superior, inferior e laterais com condições de simetria. 

 

• Domínio principal: 

Paredes dos tubos, superior e inferior da aleta com condição de contorno sem 

escorregamento e temperatura constante: 

 𝑢 = 𝑣 =  𝑤 = 0,     𝑇 = 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 = 350 𝐾 (7) 

 

 

Simetria nas laterais: 

 

 
𝜕𝑢

𝜕𝑥
=

𝜕𝑣

𝜕𝑦
= 0, 𝑤 = 0,

𝜕𝑇

𝜕𝑧
= 0  (8) 

• Domínio à jusante: 

Superfície superior, inferior e laterais com condições de simetria. 

Condição de outflow na saída (outlet):  

 

 
𝜕𝑢

𝜕𝑥
=

𝜕𝑣

𝜕𝑦
=

𝜕𝑤

𝜕𝑧
= 0 (9) 

 

A malha computacional foi desenvolvida no software ANSYS Meshing. Foram 

utilizados elementos hexagonais nas extensões, afim de reduzir o esforço computacional e 

elementos tetraédricos no domínio principal da geometria, permitindo uma discretização 

adequada considerando que elementos tetraédricos têm boa flexibilidade e capacidade para se 

adequar a geometrias irregulares, ideal para o domínio computacional dos modelos wavy-fin. 

Utilizou-se a métrica Orthogonal Quality como critério de qualidade das malhas, 

conforme apresentando no manual do software ANSYS. Para esta métrica, valores acima de 

0,15 são tidos como aceitáveis, enquanto que valores próximos ao unitário apresentam um 

elemento equilátero ideal. A métrica recomendada segue a seguir na Figura 14. 
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Figura 14 - Valores base para o parâmetro de qualidade ortogonal da malha 

 

 

Fonte: Ansys fluent (2013) 

 

As malhas tetraédricas apresentam dificuldades para caracterizar gradientes de 

propriedades nas camadas limites térmica e dinâmica. Logo, há a necessidade do refino de 

malha nas proximidades das paredes das aletas e tubos. A Figura 15 mostra em corte as camadas 

de prismas seguidas pelos elementos tetraédricos. 

 

Figura 15 - Refino com elementos tetraédricos e camadas de prismas sobre as superfícies 

sólidas. 

 

 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

Foi adotada a opção de Total Thickness para o aumento dos prismas sobre a parede do 

tubo, que permite uma adequada caracterização dos efeitos de propriedades na camada limite 

térmica e dinâmica, inserindo um número de camadas fixo, taxa de crescimento e espessura das 

camadas de prismas. Foram definidas sete camadas de prismas de forma arbitrária, baseando-

se em análises do valor do y+. Para uma adequada caracterização dos efeitos fenomenológicos 

e gradientes de propriedades na subcamada viscosa da camada limite turbulenta, foi necessário 

manter o valor do y+ próximo ao valor unitário, com uma taxa de crescimento de 1,2 e espessura 

máxima de 0,3 mm. Embora os tamanhos dos elementos de malha tenham sido inicialmente 
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definidos de forma arbitrária, a escolha de um valor apropriado de refino de malha foi 

estabelecido a partir do procedimento de verificação da independência de malha, através do 

método Grid Convergence Index (CELIK et al., 2008), que será discutida na seção 3.4. A Figura 

16 ilustra o desenvolvimento da malha tetraédrica para o presente trabalho. 

Figura 16 - Malha do modelo do trocador de calor compacto. 

 

 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

3.3 Parâmetros Termo-hidráulicos 

O escoamento em um canal é caracterizado pelo número de Reynolds e pode ser 

calculado como mostrado na equação (10). O fator de atrito, equação (11), é definido em termos 

da perda de pressão no domínio computacional (Δ𝑝), velocidade máxima (𝑢𝑚á𝑥), área de 

mínima passagem (𝐴𝑐) e área superficial total de troca térmica (𝐴𝑡). O fator de Colburn, 

equação 12, é definido em função do coeficiente de transferência de calor, ℎ, da velocidade 

máxima e das propriedades do fluido (DAMAVANDI; FOROUZANMEHR; SAFIKHANI, 

2017): 

 

 𝑅𝑒 =  
𝜌𝑢𝐷𝑐

𝜇
 (10) 

 

 
𝑓 =  

Δ𝑝

1
2 𝜌𝑢𝑚á𝑥

2
 
𝐴𝑐

𝐴𝑡
 (11) 
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 𝑗 =  
ℎ

𝜌𝑢𝑚á𝑥𝑐𝑝
 𝑃𝑟2/3 (12) 

 

onde: 𝜌 é a massa específica (kg/m3), 𝜇 é a viscosidade dinâmica (kg/m.s), 𝑢 é a velocidade na 

seção transversal (m/s), 𝐷𝑐 = (𝐷0 + 2𝛿) é o diâmetro de colar do tubo (m) calculado em função 

do Diâmetro nominal (𝐷0) e a espessura da aleta (𝛿). 

 

A perda de pressão (∆𝑝), equação (13), é a diferença de pressão entre a entrada (inlet) 

e a saída (outlet) do domínio computacional principal, mostrado na Figura 13. As equações de 

(13) a (18) estão de acordo com o trabalho de Salviano, Dezan e Yanagihara (2016). 

 

 ∆𝑝 = 𝑝̅𝑖𝑛 − 𝑝̅𝑜𝑢𝑡 (13) 

 

onde: 

 𝑝̅ =
∬ 𝑝𝑑𝐴

𝐴

∬ 𝑑𝐴
𝐴

 (14) 

 

Finalmente, o coeficiente de transferência de calor convectivo é determinado de acordo 

com as Equações (15) e (16): 

 

 𝑄 = 𝑚̇𝑐𝑝∆𝑇 =  𝑚̇𝑐𝑝(𝑇̅𝑜𝑢𝑡 − 𝑇̅𝑖𝑛) (15) 

 

 ℎ =  
𝑄

𝐴𝑡 ∆𝑇𝑙𝑛
 (16) 

 

 ∆𝑇𝑙𝑛 =
(𝑇̅𝑡𝑢𝑏𝑒 − 𝑇̅𝑖𝑛) − (𝑇̅𝑡𝑢𝑏𝑒 − 𝑇̅𝑜𝑢𝑡)

𝑙𝑛 ((𝑇̅𝑡𝑢𝑏𝑒 − 𝑇̅𝑖𝑛) /(𝑇̅𝑡𝑢𝑏𝑒 − 𝑇̅𝑜𝑢𝑡))
 (17) 

 

As temperaturas médias são avaliadas conforme a Equação (18): 

 𝑇̅ =
∬ 𝑢𝑇𝑑𝐴

𝐴

∬ 𝑢𝑑𝐴
𝐴

 (18) 
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A equação de desempenho termo-hidráulico é a razão entre o fator de Colburn e o fator 

de atrito: 

 𝑃𝐸𝐶 =
(𝑗)

(𝑓)
 (19) 

3.4 Análise de Independência de Malha 

O estudo de densidade de malha considera o método proposto por (CELIK et al., 

2008), conhecido como GCI – Grid Convegence Index. Esse método avalia o erro de 

discretização da malha a partir de três refinos de malha. Os parâmetros termo-hidráulicos 

submetidos à análise GCI são o fator de Colburn (j) e o fator de atrito (f). Estes refinos são 

conforme as Equações (20) e (21), onde 𝑁 é o número de elementos da malha e ∑ (∆𝑉𝑖)
𝑁
𝑖=1  

representa a soma dos volumes para cada uma das malhas. As malhas subsequentes devem ser 

construídas de forma que a Equação (21) seja satisfeita. 

Para o presente projeto foram realizadas duas análises de GCI, um para o modelo 

smooth wavy-fin e outro para o modelo herringbone wavy-fin. Esta abordagem foi necessária 

pois não foi encontrado na literatura científica uma correlação de um modelo smooth wavy-fin 

para a validação numérica, apenas para o modelo herringbone. Logo, foi realizado o método 

GCI no modelo smooth wavy-fin, onde tanto essas configurações quanto os parâmetros 

geométricos do modelo smooth foram aplicados em um modelo herringbone. Portanto, o 

parâmetro de comparação foi achar um GCI adequado tanto para o modelo smooth quanto para 

o modelo herringbone, independente do número de elementos de cada trocador de calor, visto 

que são modelos diferentes e podem indicar características fenomenológicas distintas. 

Além disso, serão reportados as métricas GCI_32 e o GCI_21. O primeiro índice se 

refere ao erro de discretização quanto ao uso da malha intermediária, enquanto que o segundo 

índice trata do erro de discretização com o uso da malha mais refinada. As três densidades de 

malha do modelo smooth são mostradas na Tabela 2, conforme as Equações (20) e (21): 

 

ℎ = [
1

𝑁
⋅ ∑(∆𝑉𝑖)

𝑁

𝑖=1

]

1
3

 (20) 
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𝑟 = (
ℎ𝑚𝑎𝑙ℎ𝑎 𝑔𝑟𝑜𝑠𝑠𝑒𝑖𝑟𝑎

ℎ𝑚𝑎𝑙ℎ𝑎 𝑟𝑒𝑓𝑖𝑛𝑎𝑑𝑎
) ≥ 1,3 (21) 

 

Tabela 2: Características das malhas para o cálculo de GCI para o modelo smooth wavy-fin. 

Malhas Quantidade de elementos 𝒓 (Eq. (21) 

Grosseira (h3) 618.789 - 

Intermediária (h2) 1.370.175 1.303 

Refinada (h1) 3.198.341 1.326 
Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

A Tabela 2 mostra que a recomendação indicada na equação (21) é atendida em relação 

às densidades das malhas. Os resultados da métrica GCI para o Fator de Atrito (f) e o fator de 

Colburn (j) para o modelo smooth são apresentados na Tabela 3.  

 

Tabela 3: Valores de GCI para o modelo smooth wavy fin. 

 
Número de Reynolds GCI_32 (j) GCI_32 (f) GCI_21 (j) GCI_21 (f) 

800 2,01% 2,38% 1,46% 1,50% 

4000 3,53% 1,70% 1,82% 0,72% 
 

 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

Com base nos resultados apresentados na Tabela 3, pode-se concluir que a incerteza 

máxima devido à discretização do modelo é de 3,53%, para o fator de Colburn (j) para o número 

de Reynolds igual a 4000. Portanto, a análise de independência da malha permite concluir que 

a malha intermediária é suficiente para os propósitos deste trabalho, e será empregadas para as 

demais simulações. 

 

A Tabela 4 mostra os valores médios e máximos de y+ para cada malha, de forma a 

atender as recomendações para o modelo de turbulência SST k-ω, que sugere valor próximo a 

unidade. 
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Tabela 4: Valores médios e máximos de y+ para o modelo smooth wavy-fin. 

Malhas 

Re = 800 Re = 4000 

ȳ+  𝑦𝑚𝑎𝑥
+  ȳ+  𝑦𝑚𝑎𝑥

+  

Refinada (h1) 0,114  0,293 0,385  1,015 

Intermediária (h2) 0,113  0,285 0,382  1,014 

Grosseira (h3) 0,112  0,279 0,377  0,939 

Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

A Tabela 5 mostra que a recomendação indicada na equação (21) também é atendida 

para o modelo herringbone em relação às densidades das malhas. Os resultados da métrica GCI 

para o Fator de Atrito (f) e o fator de Colburn (j) são apresentados na Tabela 6. 

 

Tabela 5 - Características das malhas para o modelo herringbone wavy-fin. 

Malhas Quantidade de elementos 𝒓 (Eq. (21) 

Grosseira (h3) 1.017.313 - 

Intermediária (h2) 2.480.563 1.306 

Refinada (h1) 5.525.802 1.346 
Fonte: Próprio Autor, (2022). 

 

Tabela 6 - Valores de GCI para o modelo herringbone wavy fin. 

Número de Reynolds GCI_32 (j) GCI_32 (f) GCI_21 (j) GCI_21 (f) 

800 1,10% 0,97% 0,81% 0,57% 

4000 2,48% 0,38% 1,37% 0,06% 
Fonte: Próprio Autor, (2022) 

 

Os resultados apresentados na Tabela 6 mostram que a incerteza máxima devido à 

discretização do modelo é de 2,48% para o fator de Colburn (j) e número de Reynolds igual a 

4000. Esse valor novamente permite inferir que a malha intermediária do modelo Herringbone 

é suficiente para os propósitos deste trabalho e pode ser usada para a validação numérica, 

descrita na seção 3.5. A Tabela 7 mostra os valores médios e máximos de y+ para cada malha, 

de forma a atender as recomendações para o modelo de turbulência SST k-ω, que sugere valor 

próximo a unidade. 
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Tabela 7 - Valores médios de y+ para o modelo herringbone wavy-fin. 

Malhas 

Re = 800 Re = 4000 

ȳ+  𝑦𝑚𝑎𝑥
+  ȳ+  𝑦𝑚𝑎𝑥

+  

Refinada (h1) 0,116  0,325 0,384  1,229 

Intermediária (h2) 0,110  0,316 0,383  1,175 

Grosseira (h3) 0,109  0,305 0,376  1,109 
Fonte: Próprio Autor, (2022) 

 

 

3.5 Validação Numérica 

 

A validação numérica da metodologia numérica adotada neste trabalho considerou as 

correlações propostas por Wang; Fu e Chang (1997), conforme equações (22) e (23). Estas 

correlações são correspondentes a um trocador de calor herringbone wavy-fin apresentando 

desvio padrão de 10% e 15%, respectivamente, para o fator de Colburn (j) e o fator de atrito (f). 

 

 𝑗 =
1,201

[ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
𝜎 )]2,921  

 (22) 

 

 

 𝑓 =
16,67

[ln(𝑅𝑒𝐷𝑐)]2,64
⋅ (

𝐴𝑜

𝐴𝑡
)

−0,096

⋅ 𝑁0,098 (23) 

 

onde: N é o número de tubos do trocador de calor, 𝜎 é a razão entre a área de mínima passagem 

da seção e a área de escoamento, 𝐴𝑜 é a área superficial total de troca térmica, 𝐴𝑡 é a área 

superficial de troca de calor dos tubos e 𝑅𝑒𝐷𝑐 é o valor do número de Reynolds baseado no 

diâmetro do colar dos tubos do trocador de calor. 

 

A Figura 17 e a Figura 18 ilustram a comparação entre os resultados numéricos e as 

correlações propostas por Wang; Fu e Chang (1997). Como já dito, toda a configuração e o 

setup utilizado no modelo smooth wavy-fin foi utilizado no modelo herringbone, afim de manter 

a fidelidade na comparação. As diferenças máximas encontradas entre os resultados numéricos 
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e as correlações foram verificadas para o número de Reynolds igual a 800, sendo 8,96% para o 

fator de Colburn (j) e 12,94% para o fator de atrito (f). Entretanto, ambos resultados estão 

compreendidos na faixa de incerteza de medição das correlações indicando que os resultados 

numéricos são robustos. 

 

Figura 17 - Comparação entre os resultados da simulação numérica e a correlação 

para o fator de Colburn (j). 

 

Fonte: (WANG; FU; CHANG, 1997). 
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Figura 18 - Comparação entre os resultados da simulação numérica e a correlação para o fator 

de atrito (f). 

 

Fonte: (WANG; FU; CHANG, 1997). 
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4 Discussões e resultados 

 

Serão analisados e apresentados neste tópico os resultados da simulação numérica do 

trocador de calor compacto com aletas onduladas assimétricas, de razões de crescimento 𝑅𝐿 =

0,8 e 𝑅𝐿 = 1,2 para o comprimento de onda, combinando arranjos de tubos circulares e 

elípticos. Será discutido o impacto dessas razões sobre a transferência de calor, avaliado pelo 

fator de Colburn (j), e sobre a penalização na perda de carga do escoamento, avaliado pelo fator 

de atrito (f). Os tubos elípticos e circulares foram modelados de modo que tenham a mesma 

área de troca térmica, além de definirmos a excentricidade (k) do tubo elíptico igual a 0,5. 

 

 𝑘 =  
2𝑏

2𝑎
 (24) 

 

 

            Figura 19 - Domínio computacional com tubo circular e elíptico 

 

 

 

                                                                          Fonte: Próprio Autor, (2022) 

 

 

A velocidade de entrada nos modelos varia entre 0,49 a 2,6 m/s, equivalente a uma 

aplicação padrão em sistemas de refrigeração. A temperatura dos tubos e das aletas é 

considerada como constante e igual a 350K, enquanto a temperatura na entrada do domínio é 

igual a 300K. Considerando a assimetria das aletas onduladas e a excentricidade dos tubos 

elípticos, os parâmetros termo-hidráulicos adimensionais são revisados e redefinidos segundo 

Deepakkumar e Jayavel (2017):  
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 𝑅𝑒 =  
𝜌𝑈𝑖𝑛𝐻

𝜇
 (25) 

 

 𝑁𝑢 =
 ℎ𝑚𝐻

𝑘
 (26) 

 

 
𝑓 =  

∆𝑃

1
2 𝜌𝑈𝑖𝑛

2

𝐻

𝐿
 (27) 

 

Devido às razões longitudinais das aletas assimétricas, o cálculo da área de mínima 

passagem torna-se mais complexo, inviabilizando as equações (10) a (12) para determinar os 

parâmetros termo-hidráulicos adimensionais. Portanto, foram consideradas novas variáveis 

para calcular estes parâmetros: Fin Pitch (H) e o comprimento do domínio computacional (L), 

já substituídos conforme as equações (25) a (27). Logo, para as velocidades de entrada do fluido 

(0,49m/s a 2,6m/s) o número de Reynolds é recalculado, sendo modificado de 800 a 4000 para 

106 a 528. A alteração foi necessária para substituir a variável da área de mínima passagem 

pela relação entre a altura entre as aletas e o comprimento do domínio computacional, 

adequando a equação para os casos propostos. Os valores baixos do número de Reynolds não 

indicam que o escoamento é laminar, visto que agora o parâmetro característico da equação foi 

alterado por outro mais apropriado à análise com ondas assimétricas. Os resultados 

apresentados neste tópico serão analisados da seguinte maneira: 

 

• Impacto da configuração do tubo; 

• Impacto do número de ondas; 

• Impacto da assimetria das aletas. 
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4.1 Análise do número de ondas e da configuração dos tubos 

Nesta seção avaliaremos o impacto do número de ondas e do arranjo dos tubos no fator 

de Colburn (j) e no fator de atrito (f). A  Figura 20 mostra os parâmetros termo-hidráulicos 

adimensionais do modelo 𝑅 = 1. É indicado que o fator de atrito tem um crescimento mais 

relevante com o aumento do número de ondas comparado ao ganho da transferência de calor.  

Os resultados da Figura 20 permitem concluir que o aumento do número de ondas tem 

um impacto relevante no aumento da transferência de calor para alto número de Reynolds, e 

um impacto razoável para baixo número de Reynolds somente no modelo com tubos circulares. 

A Figura 20b apresentou o maior ganho de transferência de calor, com um aumento de 11,33% 

do modelo de 5 ondas comparado ao de 4 ondas. Contudo, teve um aumento no fator de atrito 

de 21,72%. Os modelos com tubos elípticos apresentaram os menores valores tanto do fator de 

atrito quanto do fator de Colburn, resultado que era esperado visto que o aumento da 

excentricidade do tubo diminui o arrasto no escoamento, a produção de esteiras e também o 

gradiente adverso de pressão na região dos tubos. Ainda assim, o aumento do número de ondas 

no modelo com tubos elípticos teve a maior elevação do fator de atrito dentre todos os modelos, 

chegando a 33,94%, inviabilizando esta aplicação para o modelo. 
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Figura 20 – Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para o modelo R1 com 4 e 5 ondas, com 

todas configurações de tubos. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022). 

 

Analisando a Figura 21 podemos identificar semelhanças do fator de atrito (f) e do 

fator de Colburn (j) em relação à Figura 20. A inserção de tubos elípticos tanto nos modelos de 

4 ondas quanto nos de 5 ondas diminuiu bastante o fator de atrito, chegando a uma redução de 

30,32 - 35,37% no modelo com tubos elípticos, para baixo e alto número de Reynolds, 

respectivamente. O fator de Colburn teve um aumento razoável para baixo número de Reynolds 

somente na configuração com tubos circulares, enquanto que para alto número de Reynolds o 

único modelo que não se beneficiou é o da configuração com tubos elípticos. Similarmente à 
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Figura 20d, a Figura 21d apresentou o menor fator de atrito tanto para 5 ondas quanto 4 ondas 

comparado às outras configurações de tubos. Contudo, o aumento do número de ondas 

aumentou o fator de atrito em até 55,90% para alto número de Reynolds. 

 

Figura 21 – Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para o modelo 𝑅𝐿 = 0,8 com 4 ondas e 5 

ondas, com todas configurações de tubos. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 

 

A Figura 22 apresenta um comportamento diferente das análises anteriores, pois o 

aumento do número de ondas diminuiu o fator de Colburn (j) para todas as configurações em 

baixo número de Reynolds, chegando a uma queda de 7,03%. O fator de atrito (f) teve um 
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aumento significativo para alto número de Reynolds. Em contrapartida, para baixo número de 

Reynolds o único modelo que teve um aumento razoável da perda de carga foi a configuração 

de tubo circular seguida por tubo elíptico, Figura 22b. A Figura 22d com 5 ondas apresentou o 

maior aumento do fator de atrito (f), com 20,41%.  

 

Figura 22 –Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para o modelo 𝑅𝐿 = 1,2 com 4 ondas e 5 

ondas, com todas configurações de tubos. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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4.2 Análise das aletas onduladas assimétricas 

As assimetrias não causaram um grande impacto na transferência de calor comparado 

ao modelo 𝑅 = 1. O maior ganho na transferência de calor em relação ao modelo 𝑅 = 1 foi de 

3,71% para um valor intermediário de número de Reynolds, do modelo 𝑅𝐿 = 0,8 , na Figura 

23d, acompanhado de uma penalização na perda de carga de 20,22%. O fator de atrito tem uma 

relevância maior na comparação das assimetrias com o modelo 𝑅 = 1.  

 

Figura 23 – Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para os 3 modelos de 4 ondas, com todas 

configurações de tubos. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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O modelo 𝑅𝐿 = 0,8 na Figura 24c apresentou as maiores variações para o fator de 

Colburn e o fator de atrito (f), chegando a 4,32% - 7,35% e 30,97% - 35,04%, respectivamente. 

As análises do modelo 𝑅𝐿 = 0,8 nas imagens anteriores nos permite concluir que esse modelo 

não é atrativo para a indústria por causa de seu baixo desempenho térmico, uma vez que a 

penalização na perda de carga excede o ganho na transferência de calor. O modelo 𝑅𝐿 = 1,2 da 

Figura 24c apresentou a maior redução do fator de atrito (f), com 17,92%, acompanhado de 

uma queda na transferência de calor de 8,41%, para baixo número de Reynolds. 

 

Figura 24 – Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para os 3 modelos de 5 ondas, com todas 

configurações de tubos. 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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A análise da Figura 25 nos mostra que o modelo 𝑅𝐿 = 1,2  possui o maior desempenho 

termo-hidráulico dentre todos os modelos, no qual a melhor relação do fator j/f  é o modelo 

𝑅𝐿 = 1,2 com tubos elíticos, Figura 25d. Além disso, os resultados permitem concluir que os 

desempenhos termo-hidráulicos de todos os modelos melhoraram quando pelo menos um dos 

tubos era elíptico. Portanto, a configuração com tubos circulares é recomendada quando se 

deseja aumentar a transferência de calor sem ponderar a perda de pressão no escoamento, 

enquanto que o uso de tubos elípticos é mais indicado para aumentar a performance do TCC. 

 

Figura 25 – Fator de j/f para os três modelos de 4 e 5 ondas, com todas configurações de tubo. 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022 
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4.3 Impacto da assimetria e dos tubos para 4 ondas 

O fator de Colburn (j) ao longo do domínio computacional é ilustrado na Figura 26 

para os modelos assimétricos e o modelo 𝑅 = 1. Os tubos proporcionam um gradiente adverso 

de pressão, aumentando a velocidade do escoamento, sendo uma característica favorável para 

o aumento da transferência de calor. Esse fenômeno é mais perceptível na região do segundo 

tubo, para todos os modelos.  

 

Figura 26 – Perfil do fator de Colburn (j) ao longo do domínio computacional para os 3 

modelos de 4 ondas, com todas as configurações de tubos e baixo número de Reynolds. 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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A queda de pressão é apresentada na Figura 27 ao longo do domínio computacional. 

Como mencionado anteriormente, os tubos possuem um papel fundamental para aumentar a 

transferência de calor devido à criação de um gradiente adverso de pressão. Contudo, o uso dos 

tubos aumenta o fator de atrito (f), gerando uma maior perda de carga no escoamento. O tubo 

elíptico apresenta uma melhor aerodinâmica e uma área frontal menor comparado aos tubos 

circulares, reduzindo a queda de pressão provocada, conforme demonstrado nas Figura 27b-d. 

Esta redução é mais relevante quando pelo menos o segundo tubo for elíptico. 

 

Figura 27 – Perfil de queda de pressão ao longo do domínio computacional para os 3 modelos 

de 4 ondas, com todas as configurações de tubos e baixo número de Reynolds. 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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Podemos concluir através da análise da Figura 28 que o comportamento da 

transferência de calor para todos os modelos é o mesmo até o impacto com a área frontal do 

segundo tubo. A partir desse ponto o comportamento muda de acordo com a configuração dos 

tubos, tendo a maior e a menor transferência de calor quando os tubos são circulares e elípticos, 

respectivamente. 

 

Figura 28 – Perfil do fator de Colburn (j) ao longo do domínio computacional para os 3 

modelos de 4 ondas, com todas as configurações de tubos e alto número de Reynolds. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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A Figura 29 ilustra a perda de carga dos três modelos para alto número de Reynolds. 

Similar à Figura 27, o uso de tubos elípticos reduz a queda de pressão, tendo o maior impacto 

quando ambos os tubos são elípticos. É nítido o impacto na perda de carga quando olhamos 

para o segundo tubo do domínio computacional, no qual o mesmo tem uma queda mais 

pronunciada se for circular, chegando a uma variação de 100% - 200% na queda de pressão a 

partir do segundo tubo, para a Figura 29a e Figura 29c. 

 

Figura 29 – Perfil de queda de pressão ao longo do domínio computacional para os 3 modelos 

de 4 ondas, com todas as configurações de tubos e alto número de Reynolds. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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4.4 Impacto da assimetria e dos tubos para 5 ondas 

Analisando a Figura 30 percebe-se que o aumento do número de ondas não foi efetivo 

para a transferência de calor do modelo 𝑅𝐿 = 1,2, segundo a Figura 22, ficando abaixo dos 

demais modelos. Entretanto, esse modelo foi o que apresentou o maior impacto na variação do 

fator de Colburn (j) na região do segundo tubo, quando ambos os tubos são circulares. Os 

demais modelos apresentam uma variação considerável com o segundo tubo, mas o formato do 

mesmo não é tão significante para a transferência de calor, similar à Figura 26. 

Figura 30 – Perfil do fator de Colburn (j) ao longo do domínio computacional para os 3 

modelos de 5 ondas, com todas as configurações de tubos e baixo número de Reynolds. 

  

(a) (b) 

  

(c) (b) 

                                      Fonte: Próprio Autor (2022) 
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A queda de pressão ilustrada na Figura 31 é mais pronunciada comparada com a perda 

de carga dos três modelos de 4 ondas, Figura 27. Assim como nos outros casos, o uso de pelo 

menos um tubo elíptico ajuda a suavizar a queda de pressão. O encurtamento do comprimento 

das ondas subsequentes coincide com a região do segundo tubo, acelerando o escoamento de 

forma que a perda de carga seja mais acentuada comparada aos demais modelos. 

Figura 31 – Perfil de queda de pressão ao longo do domínio computacional para os 3 modelos 

de 5 ondas, com todas as configurações de tubos e baixo número de Reynolds. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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A Figura 32 apresenta os comportamentos mais distintos entre os modelos dentre todas 

as análises feitas. Em relação a esses comportamentos, o modelo 𝑅𝐿 = 1,2 apresenta uma 

intensificação da transferência de calor em forma de picos entre a segunda e a quarta crest. O 

modelo 𝑅𝐿 = 0,8 demonstrou uma intensificação da transferência de calor entre a quarta e a 

quinta crest, quando pelo menos um dos tubos é elíptico. Este mesmo modelo apresentou o 

maior pico no valor do fator de Colburn (j) , superando a configuração com tubos circulares. 

Figura 32 – Perfil do fator de Colburn (j) ao longo do domínio computacional para os 3 

modelos de 5 ondas, com todas as configurações de tubos e alto número de Reynolds. 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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O impacto do número de ondas no fator de atrito (f) é mais aparente nos modelos de 5 

ondas em relação ao de 4 ondas. Os resultados do fator de atrito (f) da Figura 20 - Figura 22 

justificam a elevada perda de carga dos modelos na Figura 33. É perceptível que o modelo 𝑅𝐿 =

0,8 tem elevadas perdas de carga a partir do segundo tubo, em todas as configurações, chegando 

a ultrapassar a queda de pressão dos demais modelos, conforme mostra a Figura 33. Esse 

mesmo comportamento também é observado para baixo número de Reynolds, na Figura 31a e 

Figura 31c-d. 

 

Figura 33 – Perfil de queda de pressão ao longo do domínio computacional para os 3 modelos 

de 5 ondas, com todas as configurações de tubos e alto número de Reynolds. 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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4.5 Visualizações do escoamento 

A visualização do escoamento permite realizar uma análise na fenomenologia das 

características termo-hidráulicas através dos campos de temperatura e velocidade em planos 

transversais na direção longitudinal ao longo do domínio computacional. Foram considerados 

os 3 modelos com melhor desempenho térmico (j/f), o modelo com melhor transferência de 

calor, e também 2 modelos para comparação de um comportamento peculiar no escoamento. 

São eles, respectivamente: 

• 𝑅𝐿 = 1,2 com tubos elípticos, 4 ondas e baixo número de Reynolds (Figura 34); 

• 𝑅 = 1 com tubos elípticos, 4 ondas e baixo número de Reynolds (Figura 35); 

• 𝑅𝐿 = 0,8 com tubos elípticos, 4 ondas e baixo número de Reynolds (Figura 37); 

• 𝑅𝐿 = 0,8 com tubos circulares, 5 ondas e baixo número de Reynolds (Figura 36); 

• 𝑅𝐿 = 0,8 com tubo elíptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto número de 

Reynolds (Figura 38); 

• 𝑅 = 1 com tubo elíptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto número de 

Reynolds (Figura 39). 

 

A Figura 34 ilustra o modelo com o melhor desempenho termo-hidráulico do presente 

trabalho. A geometria deste modelo foi construída de maneira que as ondas subsequentes 

aumentam o seu comprimento de onda. Portanto, há uma intensificação da transferência de 

calor logo no início do domínio computacional. Essas intensificações resultam de escoamentos 

secundários que se formam à medida que o escoamento passa sobre as superfícies côncavas das 

ondas, perceptível na Figura 34b. 
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Figura 34 – Visualizações dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo 

𝑅𝐿 = 1,2 com tubos elípticos, 4 ondas e baixo número de Reynolds. 

(a) 

 

 

 

(b) 

 

 

Fonte: Próprio Autor (2022) 

 

O modelo 𝑅 = 1 com tubos elípticos e 4 ondas é apresentado na Figura 35. Tanto este 

modelo quanto o modelo 𝑅𝐿 = 1,2 da Figura 34 apresentam uma redução considerável da 

região de esteira atrás do tubo devido à aerodinâmica dos tubos elípticos e sua menor área 

frontal comparado aos tubos circulares. Essa diferença é nítida quando olhamos a Figura 36, 
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pois mesmo obtendo a maior transferência de calor entre todos os modelos, há uma forte 

penalização na perda de carga devido à sua configuração com tubos circulares. 

 

Figura 35 – Visualizações dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo 𝑅 =

1 com tubos elípticos, 4 ondas e baixo número de Reynolds. 

(a) 

 

 

(b) 

 

 

Fonte: Próprio Autor (2022) 

A configuração da Figura 36 apresentou o melhor fator de Colburn (j) dentre todos os 

modelos. Entretanto, a diferença dessa transferência de calor para o modelo 𝑅 = 1 com 

configuração idêntica é desprezível. Com isso, esse modelo deixa de ser atrativo quando é 
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necessário um bom desempenho termo-hidráulico, visto que a sua queda de pressão também é 

a maior entre os modelos, chegando a um aumento de 24,36% comparado ao modelo 𝑅 = 1 

com a mesma configuração de ondas e tubos, para baixo número de Reynolds. 

Figura 36 – Visualizações dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo 

𝑅𝐿 = 0,8 com tubos circulares, 5 ondas e baixo número de Reynolds. 

(a) 

 

 

(b) 

 

 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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O modelo de razão assimétrica < 1 com melhor desempenho termo-hidráulico é 

demonstrado na Figura 37. Comparado à Figura 36 se nota que o uso dos tubos elípticos tem 

um impacto fundamental na redução da região de esteira. Contudo, o uso de tubos elípticos 

produz um gradiente adverso de pressão menos intenso em relação ao tubo circular, acelerando 

pouco o escoamento e consequentemente apresentando uma menor relevância quando à 

transferência de calor. 

Figura 37 – Visualizações dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo 

𝑅𝐿 = 0,8 com tubos elípticos, 4 ondas e baixo número de Reynolds. 

(a) 

 

 
 

(b) 

 

 
 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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O modelo 𝑅𝐿 = 0,8 da Figura 32c apresentou um pico relevante na transferência de 

calor em relação ao modelo 𝑅 = 1. Este fenômeno é investigado e apresentado na Figura 38b 

sendo comparado com a Figura 39b. O modelo 𝑅𝐿 = 0,8 apresentou uma região de esteira atrás 

do segundo tubo menos relevante em relação ao modelo 𝑅 = 1, sendo perceptível através dos 

últimos 3 planos a ilustração de uma área com velocidades pequenas, indicando uma 

recirculação do fluido, fenômeno indesejável para o aumento da transferência de calor. 

Figura 38 – Visualizações dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo 

𝑅𝐿 = 0,8 com tubo elíptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto número de Reynolds. 

(a) 

 

 

(b) 

 

 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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Figura 39 – Visualizações dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo 𝑅 =
1 com tubo elíptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto número de Reynolds. 

(a) 

 

 

(b) 

 

 

Fonte: Próprio Autor (2022) 
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5 Conclusão 

A modelagem computacional de um trocador de calor com aletas onduladas 

assimétricas e configurações de tubos circulares, elípticos e mistos possibilitou a análise de 

resultados e a compreensão e comparação do comportamento dinâmico do escoamento, tal 

como descrever a fenomenologia dos processos de queda de pressão e transferência de calor. 

Portanto, concluímos que: 

• As assimetrias tem um grande impacto na queda de pressão comparado ao 

modelo 𝑅 = 1, enquanto que a influência das razões assimétricas na transferência 

de calor é negligenciável; 

•  O maior ganho na transferência de calor em relação ao modelo 𝑅 = 1 foi de 3,71% 

para um valor intermediário de número de Reynolds, do modelo 𝑅𝐿 = 0,8 com 

tubos elípticos e 4 ondas, acompanhado de uma penalização na perda de carga de 

20,22%; 

• A inserção de tubos elípticos melhorou a relação (j/f) de todos os modelos, com um 

aumento mais significativo quando ambos os tubos são elípticos; 

• O modelo 𝑅𝐿 = 1,2 de 4 ondas e tubos elípticos apresentou o melhor desempenho 

termo-hidráulico de todos os modelos, sendo comparado com o modelo 𝑅 = 1 de 

mesma configuração. Este desempenho variou entre 5,42% - 8,12% para alto e 

baixo número de Reynolds, respectivamente; 

• A assimetria do modelo 𝑅𝐿 = 0,8 apresentou os piores resultados da queda de 

pressão, os quais não foram compensados pela transferência de calor. Isso nos 

permite concluir que a intensificação gradual da transferência de calor ao longo do 

domínio computacional é ineficiente, independente da configuração de tubos e do 

número de ondas; 

• O modelo 𝑅𝐿 = 1,2 nos permite concluir que razões assimétricas > 1 são 

interessantes para um trocador de calor quando é desejável aumentar o desempenho 

termo-hidráulico do trocador de calor compacto; 

• O aumento do número de ondas tem um impacto maior no fator de atrito (f) do que 

na transferência de calor. O modelo 𝑅𝐿 = 1,2 é o único que não aumenta o fator de 

Colburn (j) com o aumento do número de ondas. 
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