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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 continuos estudos que avaliem
oportunidades tecnoldgicas para aumentar o desempenho termo-hidraulico dos trocadores de
calor, portanto, o presente trabalho avalia a intensificacdo da transferéncia de calor em um
trocador de calor compacto com a combinacao de técnicas passivas, a partir de aletas onduladas
assimétricas aplicado a sistemas de refrigeracdo e climatizacdo de ambientes. Sera considerado
para a abordagem computacional um modelo tridimensional, escoamento incompressivel,
regime estacionario e turbulento. O trocador de calor compacto tera a insercdo de tubos,
variando sua configuracdo entre tubos circulares, elipticos e mistos, seguindo um arranjo
desalinhado. A perda de carga ¢é avaliada pelo fator de atrito (f) e a transferéncia de calor pelo
fator de Colburn (j). A comparacao dos modelos assimétricos foi feita em relagdo a um trocador
de calor com aletas onduladas simétricas. Os resultados mostraram um aumento de 3,71% do

fator de Colburn no modelo com razdo assimétrica < 1 para Re(f,)=264.0 modelo com razéo

assimétrica > 1 apresentou uma reducédo no fator de Colburn (j) de 1,72%, uma diminui¢do no
fator de atrito (f) de 9,10% e consequentemente um aumento no desempenho termo-hidraulico

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

de pressdo do que na transferéncia de calor, no qual o modelo R, = 1,2 permite um melhor
custo-beneficio para a indastria devido a seu bom desempenho termo-hidraulico em relacdo ao

modelo padrao.

Palavras-chave: aleta ondulada assimétrica; simulacdo numeérica; intensificacdo da

transferéncia 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(p,,) = 132.

Overall, the asymmetric ratios have a greater impact on pressure drop than on heat transfer, in
which the R; = 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 Introducéo da Intensificacdo da Transferéncia de Calor

1.1 Introducao

Ao decorrer das ultimas decadas houve um elevado crescimento industrial e,
consequentemente, a necessidade pelo desenvolvimento de equipamentos mais eficientes. Entre
0s principais equipamentos, os trocadores de calor se destacam. (PRASADI; PATIL, 2016)
afirmam que estes dispositivos sdo usados para transferir energia térmica entre dois ou mais
fluidos, cujas temperaturas sdo diferentes e o contato pode ser tanto de uma superficie sélida
com o fluido quanto o fluido com particulas sélidas. Segundo (OKBAZ et al., 2018), os
trocadores de calor sdo usados amplamente em aplicacGes industriais e cotidianas, podendo ser
aplicados em projetos veiculares, sistemas de condicionamento de ar, usinas, entre outros.
Portanto, devido & alta demanda, é evidente a necessidade de continuos estudos que avaliem
oportunidades tecnoldgicas para aumentar o desempenho termo-hidraulico 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

e
|\ ) f

Fonte: (TAO et al., 2007)
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As indastrias vem exigindo um aprimoramento da transferéncia de calor por esses
dispositivos, no qual diferentes técnicas como aletas, ribs, superficies onduladas e superficies
protuberantes que produzem vartices sdo utilizadas para o aumento da transferéncia 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 intensificacdo de transferéncia de
calor sdo aquelas que utilizam equipamentos externos com o propdsito de provocar
perturbacdes ao escoamento. Entre os principais dispositivos externos estdo aqueles que geram
campos eletrostaticos, vibracdo de superficies e injecdo de ar-comprimido. Em contrapartida,
as técnicas passivas de intensificacdo da transferéncia de calor ndo necessitam de dispositivos
externos. O principio dessas técnicas é alterar superficies ou inserir protuberancias, com o
objetivo de perturbar o escoamento do fluido, aumentando o coeficiente de transferéncia de
calor convectivo. O processo de intensificacdo da transferéncia de calor é obtido pela
interrupcdo 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 intensificacdo da transferéncia de calor, as aletas onduladas
se destacam pela efetividade e simplicidade de producdo. Essas superficies estendidas
comecaram a se popularizar devido ao seu alto desempenho térmico com moderada penalizagdo
na perda de carga do escoamento (URADE et al., 2015). Essas ondulagdes criam perturbacdes
no escoamento, aumentando a area de contato do fluido devido a uma maior area superficial
comparado as aletas planas. O tipo de geometria da aleta também afeta 0 comportamento do
escoamento do fluido, onde dependendo da perturbacéo o escoamento pode transitar de laminar
para turbulento.

Além disso, na aplicacdo pratica das aletas onduladas existem dois tipos de aletas
frequentemente utilizadas: herringbone e smooth wavy. A intensificacdo da transferéncia de
calor em trocadores de calor que utilizam aletas onduladas é obtida através da extensdo da
passagem do escoamento e da interrupcdo do desenvolvimento da camada limite devido as
mudancas periddicas da direcdo do escoamento e o0 seu eventual impacto na superficie 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.

e ———

Fonte: (XUE et al., 2018).

Estas técnicas passivas, associadas ao alto desempenho dos computadores atualmente,
possibilitam a caracterizacdo do comportamento térmico e dindmico do processo de
intensificacdo da transferéncia de calor. Através de métodos numeéricos, é possivel solucionar
problemas complexos de engenharia, como escoamento em dutos, veiculos terrestres, avides,
trocadores de calor, entre outros.

Acompanhando o crescimento continuo da industria, desenvolver trocadores de calor
com alto desempenho térmico, associado a pequenas/moderadas perdas de carga, torna-se
mandatério em um ambiente comercial competitivo e desafiador. Logo, este projeto aborda a
simulacdo e a modelagem numérica da transferéncia de calor em um trocador de calor
compacto, cuja intensificacdo da transferéncia de calor é demonstrada pela caracterizacdo dos
fendmenos termo-hidraulicos presentes no escoamento. A Figura 3 ilustra o workflow que sera

adotado para o presente trabalho ap6s a concluséo do levantamento bibliogréfico.
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Figura 3 - Fluxograma do workflow do projeto.

Criacédo do algoritmo para a geracéo dos
perfis dos modelos no software Octave

Uso do software Design Modeler no
Ansys para a importagdo dos perfis e
criagdo do modelo computacional
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refinamento dos modelos no Software
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Verificar se a qualidade
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superior & 0.14 para prosseguir

Submissdo dos modelos a

simulacéo numérica utilizando o

software Fluent

N
Coleta dos resultados

para analise global dos
parametros termo-
hidraulicos

Andlise dos resultados e
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modelos

N\

Coleta dos parametros termo-hidraulicos ao longo
do dominio computacional para baixo e alto
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Criacéo de graficos baseado nos modelos com 0s
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Analise do comportamento do
escoamento para melhor caracterizagéo
da sua fenomenologia

Conclusao e discussao final

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

O presente projeto de pesquisa tem o proposito de investigar, através da modelagem
numérica, o processo de intensificacdo da transferéncia de calor em um trocador de calor
compacto do tipo aleta ondulada assimétrica (wavy-fin), onde serdo consideradas razdes
longitudinais de crescimento (R;) para o comprimento das ondas, associado aos arranjos de
tubos desalinhados com perfis elipticos, circulares e mistos. As condi¢Ges operacionais sdo
semelhantes aquelas verificadas em sistemas de refrigeragdo e condicionamento de ar,
correspondente a faixa do numero de Reynolds entre 150 e 600, considerando o espacamento
entre as aletas (Fin Pitch) como comprimento caracteristico para este calculo.

E esperado que essa técnica passiva de transferéncia de calor apresente um
desempenho termo-hidraulico superior aos trocadores de calor que utilizam aletas onduladas
simétricas, visto que a assimetria apresentara locais com maior intensificacdo da transferéncia
de calor independente da razé&o longitudinal. A intensificacdo da transferéncia de calor no final
do dominio computacional é interessante pois o coeficiente de transferéncia de calor convectivo
comeca com valores elevados e vem decrescendo ao longo do dominio computacional. A
modelagem do perfil do trocador de calor nos permite dizer que o modelo com razéo
longitudinal < 1 terd uma redugdo do comprimento de onda para as ondas subsequentes,
havendo uma maior intensificacdo da transferéncia de calor no final do dominio computacional.
Ainda assim os tubos possuem posi¢do fixa, portanto, os picos e vales no encontro com estes
tubos seréo distintos tanto para os modelos com R; > 1 quanto os modelos com R; < 1. Logo,
apenas os resultados da solucdo numérica podem nos dizer se é interessante a abordagem de

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

2.1 Trocador de Calor Compacto (TCC)

Trocadores de calor sdo dispositivos usados para transferir energia térmica entre dois
fluidos ou mais, onde héa diferenca de temperatura e contato térmico entre uma superficie sélida
e o fluido ou entre o fluido e as particulas solidas. Esses equipamentos sdo amplamente
utilizados em ar-condicionados, refrigeracdo, recuperadores de calor, manufaturas e usinas
(KASHYAP, 2016).

Trocadores de calor compacto (TCC) sdo cada vez mais utilizados a medida que o
mercado industrial necessita de equipamentos mais eficientes e que ocupem menor espaco de
instalagdo. TCC sdo dispositivos que apresentam um bom desempenho térmico devido a alta
taxa de transferéncia de calor, ocupando um volume menor em relagéo 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 avancgo tecnoldgico da ciéncia dos materiais, propiciando a
producdo de dispositivos mais compactos, producdo em grande escala e de baixo custo. Além
disso, o aumento do coeficiente de transferéncia de calor destes dispositivos tem sido
alcancados através, por exemplo, de diferentes protuberancias inseridas tanto no interior dos
tubos quanto estampados nas aletas, além da mudanca no arranjo e formato dos tubos (KEW;
REAY, 2011).

2.2 Geometria dos Tubos

Fiebig, Valencia e Mitra (1994) analisaram a transferéncia de calor local em uma aleta
plana de um trocador de calor de tubos aletados com tubos chatos usando um arranjo
desalinhado, variando o numero de Reynolds entre 600 e 3000. Os resultados foram
comparados com resultados experimentais similares para tubos circulares. Foi concluido que
o0s tubos circulares, com area de secdo transversal igual a dos tubos chatos, apresentam um
aumento de 20% e quase 300% para o numero de Nusselt e o fator de atrito em relacdo aos

tubos chatos, respectivamente.
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Em um trocador de calor, as aletas aumentam a area de transferéncia de calor e
consequentemente reduzem a resisténcia térmica da aleta por onde h& o escoamento do gés. A
estrutura do escoamento desse gas € complexa, consistindo em vértices do tipo horseshoe na
area de estagnacao e separacdo do escoamento na regido de esteira, atrds dos tubos. Estes
vortices introduzem uma mistura adicional do fluido e dessa maneira aumentam fortemente a
transferéncia de calor na area de estagnacdo. As duas pontas do horseshoe sdo vértices
longitudinais, que induzem componentes de velocidade transversal no escoamento. Os rastros
desses vortices na aleta devem mostrar algum aumento na transferéncia de calor. A forca e os
efeitos benéficos do vartice horseshoe aumentam de acordo com a largura do corpo em que 0
mesmo tera contato. Ainda assim, o tamanho da regido de esteira aumentara. Esse tamanho
pode ser reduzido com o uso de tubos chatos ou elipticos ao invés de tubos circulares, com seus
eixos principais paralelos a direcdo principal do escoamento. A deteriora¢do da troca térmica
na regido de esteiras serd menor para os tubos chatos usando a mesma sec¢do transversal dos
tubos circulares. O real ganho est& presente na menor queda de pressao devido a menor regido
de esteiras com a presenca de tubos chatos em relacdo aos tubos circulares (VALENCIA,;
FIEBIG; MITRA, 1996)

Diversos trabalhos tém avaliado o impacto dos tubos elipticos e circulares sobre a
dindmica do escoamento e, consequentemente, sobre o processo de transferéncia de calor.
(SIMO TALA et al., 2012) mostraram em seus estudos a manipulagdo da excentricidade de
tubos elipticos, aumentando em até 80% o desempenho termo-hidraulico quando comparado

com tubos circulares.

Kim, Kim e Han (2021) investigaram a perda de carga e a transferéncia de calor do ar
em um trocador de calor de tubo aletado com tubo oval ou circular. Ambos os tubos possuiam
0 mesmo perimetro, as aletas tinham a mesma configuracdo e o0 mesmo passo longitudinal e
transversal. A Figura 4 ilustra a configuracdo dos tubos e o desenho da secédo transversal. Uma
comparagdo 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 presséo
das amostras com tubos circulares foi mais pronunciada em relagdo as amostras com tubos
ovais. Além disso, essa diferenca aumentou a medida que a velocidade frontal ou 0 nimero de
fileiras aumentava, provavelmente devido a mistura turbulenta do escoamento causada pelo

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

A-A
(a) Tubo circular (b) Tubo oval
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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 nimero de
fileiras (2 a 6 fileiras) e a altura entre as aletas. Eles verificaram que a configuragdo com tubos
circulares apresentou um aumento da queda de presséo de 10% em relacdo aos tubos ovais para

um F, de 3,0 mm. Os resultados também mostraram um aumento de 10 a 20% e 9,3 a 25,2%
no coeficiente de transferéncia de calor utilizando um Fin Pitch (F,) de 3,0 mm em comparagdo

com o de 1,8 mm, para as configura¢fes com tubos circulares e ovais, respectivamente.

Jang e Yang (1998) realizaram estudos numéricos e experimentais do escoamento e
transferéncia de calor em trocadores de calor com quatro fileiras de tubos. Foram investigados
trés tipos de configuracGes de tubos aletados para diferentes valores da velocidade frontal
variando de 2 a 7 m/s: dois com tubos elipticos aletados com arranjos alternados e alinhados e
outro com tubos circulares com arranjo alternado. Os resultados indicaram que o coeficiente
médio de transferéncia de calor em um trocador de calor com tubo eliptico corresponde de 35%
a 50% comparado ao trocador de calor com tubo circular com 0 mesmo perimetro, 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 caracteristicas
da transferéncia 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
transferéncia de calor e uma menor queda de presséo devido a melhoria das caracteristicas do
escoamento na regido de esteira. Em relacdo aos modelos com tubos circulares de raio de 8,8
milimetros e 6,18 milimetros, o coeficiente de transferéncia de calor do tubo oval aumentou
entre 0,3-8% e 9,3-10,1%, enquanto a queda de pressdo foi reduzida entre 28,5-42,3% e 1,9-
24%, respectivamente. Os tubos ovais podem também melhorar significantemente a
distribuicdo da temperatura na superficie da aleta ao longo da dire¢cdo do escoamento,
uniformizando a sua distribuicdo, aprimorando deste modo a eficiéncia da aleta.

Deepakkumar e Jayavel (2017) conduziram um estudo numérico tridimensional de
trocadores de calor de tubos aletados com mudltiplas fileiras de tubos. Foram analisadas as
caracteristicas da transferéncia de calor no lado do ar para diferentes arranjos de combinages
de tubos circulares e elipticos, para um numero 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
transferéncia de calor € satisfatorio para a configuracdo eliptica seguida por tubos circulares
comparada a configuragdo circular seguida por tubos elipticos. O trocador de calor com tubo
eliptico seguido por tubo circular pode agir como uma melhor alternativa para trocadores de
calor de tubos circulares para regides com velocidades menores, e também como alternativa
para trocadores de calor de tubos elipticos para regibes com velocidades maiores.

A presenca dos tubos ao longo do escoamento é a razdo para o desenvolvimento de
vortices horseshoes e regides de recirculacao do fluido. Estes vortices ajudam na intensificacdo
da transferéncia de calor através da interrupcao do desenvolvimento da camada limite, enquanto
que as regides de esteira causam uma menor transferéncia 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 - Representacdo do escoamento em torno de um cilindro

Regido de
recirculacdo

Vortices
horseshoe

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 parametros geométricos,
tais como o arranjo dos tubos, o nimero de fileiras (1 - 6 fileiras) e o namero de aletas por
polegada (8 - 12 aleta/pol), para o nimero de Reynolds (baseado no espagcamento entre as aletas
e a velocidade frontal) variando de 60 a 900. O escoamento foi considerado incompressivel,
tridimensional e em regime laminar. Os resultados mostraram que o coeficiente médio de
transferéncia 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 nimero de Nusselt diminui
guando o namero de fileiras de tubos foi aumentado de 1 a 6. O nimero de fileiras de tubos tem
um efeito pequeno no coeficiente médio de transferéncia de calor quando 0s numeros das
fileiras se tornaram maiores que 4. O coeficiente médio de transferéncia de calor do arranjo
alternado € de 15% a 27% mais elevado do que para o arranjo alinhado, enquanto que a perda
de pressédo da configuracdo alternada é de 20% a 25% mais elevada do que para a configurago
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 ndmero 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 transferéncia de calor, e que essa transferéncia se deteriora com
0 aumento do namero de fileiras. A queda de desempenho é mais pronunciada para baixo
numero de Reynolds, e mais de 85% dessa queda foi vista para as amostras que possuiam o Fin
Pitch proximo a 1,7 mm a medida que o namero de fileiras crescia. O efeito do espacamento
entre as aletas no que diz respeito aos parametros termo-hidraulicos no escoamento do ar é
relativamente baixo para uma ou duas fileiras de tubos. Além disso, foi notado que normalmente
a maior transferéncia de calor e o desempenho de friccdo estao associados com maiores valores
do Fin Pitch.

A transferéncia de calor e as caracteristicas fluidodindmicas 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 vortices horseshoes no arranjo desalinhado, visto que estes vortices aparecem na frente de
cada tubo para esta configuragdo, enquanto que no arranjo alinhado o aparecimento dos vortices
s0 é evidenciado na primeira fileira de tubos. A Figura 6 - Vista superior do dominio

computacional dos arranjos. ilustra a configuracéo

Figura 6 - Vista superior do dominio computacional dos arranjos.
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Fonte: (NAIK; TIWARI, 2017)

2.3 Intensificacdo da Transferéncia de Calor

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

térmico € a aplicagdo de técnicas passivas de transferéncia de calor, como superficies rugosas,

\\Y
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aletas onduladas, fluidos com aditivos, dispositivos geradores de vortices, e outros. Nos Ultimos
anos, as superficies estendidas tém recebido muita atengdo da comunidade académica e também
da industria. Essas superficies incluem aletas onduladas, com fendas e perfuradas, cuja
alteracdo da configuracdo geomeétrica intensifica o desempenho térmico e fluidodindmico (HE;
ZHANG, 2012).

As aletas onduladas sdo atrativas ao mercado por apresentarem facil processo de
fabricacéo e configuracéo periddica que auxilia no aumento da mistura do fluido no escoamento
(LI et al., 2013). A caracteristica geométrica das aletas onduladas promovem tanto o aumento
na area de troca térmica, quanto pela alteracdo na dindmica 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 (a direita)

(a) (b)

Fonte: (PRASADI; PATIL, 2016)

Wang, Fu e Chang (1997) analisaram o efeito do numero 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 nimero de Reynolds abaixo de 900, para um
arranjo alinhado, a medida que o nimero de Reynolds aumenta ha um decréscimo no
desempenho térmico com o aumento do numero de fileiras. Para nimero de Reynolds maiores
gue 900, ha uma maior incidéncia do escoamento na geometria da aleta, interrompendo o
crescimento da camada limite e, consequentemente, intensificando a transferéncia de calor. Em
arranjos desalinhados nédo foi observado esse fendmeno, mas notou-se que a configuracdo
desalinhada proporciona uma maior turbuléncia no escoamento e que o aumento do nimero de
fileiras € um contribuinte para uma maior intensificacdo da transferéncia 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 caracteristicas termo-

hidraulicas baseada na mudanca da amplitude e do numero de Reynolds, para um mesmo Fin
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Pitch e um mesmo Fin Height. Foi observado que a mudancga de geometria ndo interfere no
coeficiente de transferéncia de calor, contudo o perfil triangular com canto arredondado
apresentou o melhor desempenho termo-hidraulico, tendo a menor amplitude entre os testes
realizados. Além disso, o coeficiente de transferéncia de calor aumentou de acordo com o
aumento da amplitude, sendo que o modelo com a menor amplitude apresentou a melhor razao
j/f. Para o nimero de Reynolds variando entre 1000 e 5000, o0 modelo de turbuléncia k- SST
€ 0 que mais se aproximou dos resultados experimentais. Contudo, para valores do numero de
Reynolds abaixo de 1000 é recomendavel considerar o escoamento laminar.

Aletas onduladas sdo amplamente utilizadas em ar-condicionado, processos industriais
e refrigeragdo, envolvendo o uso de dois tipos de aletas: herringbone e smooth. O
aprimoramento da transferéncia de calor em trocadores de calor através de aletas onduladas é
alcancado através do aumento da passagem do escoamento e da interrup¢do do
desenvolvimento da camada limite devido as mudancas periddicas da direcdo do escoamento e
do eventual impacto do escoamento sobre a superficie 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
6leo quente utilizando um sistema do tipo aletas e tubos com um soprador. Os resultados
mostraram que o coeficiente de transferéncia de calor em aletas onduladas smooth é até 38%
maior em relacdo as aletas onduladas do tipo herringbone.

Uma simulacdo numérica foi realizada para investir o escoamento completamente
desenvolvido e a transferéncia de calor em um canal ondulado periédico com sec¢do transversal
retangular. A faixa operacional do nimero de Reynolds variou entre um escoamento
permanente e laminar para um escoamento de transi¢cdo. Os resultados mostram que em um
regime permanente, vortices secundarios (Dean vortices) podem ser desenvolvidos quando o
liquido refrigerante passa pelas curvaturas do canal. O padrdo dos vértices secundarios pode
mudar significantemente ao longo da direcdo do escoamento, 0 que levaria a movimentos
cadticos de adveccdo, intensificando muito a mistura do fluido convectivo e a transferéncia de
calor. Além disso, esses resultados demonstram que devido a eficiéncia da mistura nos canais
ondulados, o desempenho da transferéncia de calor pode ser melhor em relacdo aos canais
planos com a mesma secdo transversal. Ao mesmo tempo, a penaliza¢do na perda de carga dos
canais ondulados pode ser menor do que a intensificacdo da transferéncia de calor (SUI; TEO;
LEE, 2012).



23

3 Metodologia Numérica

3.1 Equacoes de balanco

Para a modelagem da dindmica do escoamento e das caracteristicas da transferéncia
de calor em um canal entre duas aletas do trocador de calor compacto, as hiplteses de
escoamento incompressivel, tridimensional, regime permanente e turbulento, sdo adequadas de
acordo com Salviano, Dezan e Yanagihara, (2016) e Bhutta et al. (2012). Considerando um
fluido Newtoniano com propriedades constantes, as equacdes da Continuidade, Conservagédo
da Quantidade de Movimento e Energia, podem ser definidas, respectivamente, pelas equacoes

abaixo:

ol ou
d dp
a_xj(Pujui - 7) = Tox, @)
d h—k aT dp ou; 3
0x; Py 0x; 7 0x; tij 0x; @)

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

pressdo e temperatura, x; € x; sdo coordenadas generalizadas, p € a presséo, t;; € o tensor tensdo

de cisalhamento, p é a massa especifica, k é a condutividade térmica e T é temperatura.

O escoamento seré considerado turbulento ainda que a faixa de aplicacdo deste projeto
se situe em valores baixos de nimero de Reynolds, considerando o aparecimento de efeitos de
instabilidade no escoamento secundario introduzidos pelas modificacfes geométricas nas aletas
e formato dos tubos, promovendo a separacdo do escoamento e a formacgdo de esteiras. A
metodologia dos volumes finitos serd empregada para a discretizacéo das equagdes de balango
da transferéncia de calor e do escoamento utilizando o software Ansys FLUENT® 19.0.

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

Rezaeiha, Kalkman e Blocken (2017) , pois ele apresenta vantagens em relacdo a outros
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algoritmos cuja resolucdo ndo estd acoplada, se tornando um sistema de solugdo estavel e
robusto em problemas no qual a ndo linearidade e acoplamento das equacdes impde o uso de
algoritmos de resolucao sequencial, através de looping interativo, até convergir a solucdo. Este
método exige mais poder computacional, mas ainda assim leva um tempo menor de
convergéncia comparado aos metodos SIMPLES/SIMPLEC, que resolvem o acoplamento de
forma segregada.

A classificacdo dos modelos de turbuléncia esta associada ao numero de equacdes de
transporte utilizadas para a definicdo do tensor de Reynolds. Os modelos mais utilizados séo:
k—¢, RNG k—¢, Realizable k—¢, k—® e SST k—w (SST — Shear Stress Transport) para duas equacgdes
de transporte e Spalart Allmaras para uma equacdo algébrica. O modelo mais adequado para o
presente trabalho ¢ o SST k—w, conforme Salviano, Dezan e Yanagihara (2016), Damavandi,
Forouzanmehr e Safikhani (2017) e Lotfi et al. (2014). O modelo escolhido mescla a
formulacéo precisa e robusta do modelo k—o proximo a parede com a apropriada caracterizagdo
do escoamento na corrente livre do modelo k—¢. Logo, 0 modelo
SST k—m apresenta um 6timo desempenho para a modelagem do escoamento proximo as paredes,
lidando bem com gradiente adverso de pressao, areas de recirculagcdes e descolamento da camada

limite.

3.2 Dominio Computacional e Condic6es de Contorno

Um tipico 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 parametros geométricos deste trocador de calor sdo mostrados na Figura 9. Fp
e A, respectivamente, sdo a distancia entre as aletas, denominada como Fin-Pitch, e
comprimento de onda da aleta ondulada, sendo « o indicador do angulo de ondulacéo da aleta.
Ainda na Figura 9, a distancia de centro a centro de dois tubos na dire¢do longitudinal é
chamada de passo longitudinal (P;), enquanto na direcdo transversal é conhecido como passo
transversal (P;).

O presente trabalho baseia-se na geometria de um TCC com aletas do tipo smooth
wavy-fin, similar & estrutura referenciada na Figura 8, variando o nimero 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 serd considerado independente, obedecendo a uma razéo
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longitudinal R;, de forma que o comprimento de cada onda subsequente seja o produto do

comprimento da onda anterior pela razdo R;, de acordo com a equagéo (4):

A= RLi_l <A (4)
= gera] ®
VY

A equacdo (5) é usada para determinar 1, em funcéo do nimero de ondas n, da razdo
de crescimento R; e do comprimento L, cujos valores foram previamente estabelecidos para

cada analise paramétrica.

Figura 8 - Geometria do TCC com aleta ondulada.

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

Figura 9 - Parametros geométricos do TCC.
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Fonte: (DAMAVANDI; FOROUZANMEHR; SAFIKHANI, 2017).
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Os casos para [0,8 < R;, < 1,2] serdo comparados entre si e a configuracdo referéncia
correspondente a R, = R = 1. As diferentes configuracGes geométricas descritas anteriormente
sd8o mostradas nas Figuras 4 a 8. A modelagem geométrica foi realizada no software ANSYS
Design Modeler.

A configuracdo mostrada na Figura 10 indica a configuracdo padrdo onde R, = 1,
onde também sdo mostrados os parametros 4; e A;, que sdo a amplitude e o comprimento das
ondas das aletas, respectivamente. A Figura 11 exemplifica a configuragdo para R; > 1,
enquanto a Figura 12 mostra a configuragdo para R, < 1. Todas as dimensdes estdo em

milimetros.

Figura 10 - Configuracdo padrédo da aletacom R = 1.

Fonte: Proprio Autor, (2022).

Figura 11 - Configuracdo da aleta com R; = 1,2e A = 1,79 = constante.
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Fonte: Proprio Autor, (2022).
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Figura 12 - Configuracdo da aleta com R;, = 0,8 e A = 1,79 = constante.

Ay=1491

Ar=954

Fonte: Proprio Autor, (2022).

A Figura 13 mostra o dominio computacional que sera utilizado para as simulacdes
numéricas. As regides de entrada a montante (inlet) e saida a jusante (outlet) estdo representadas
em azul e rosa, respectivamente. Tais regides sdo necessarias para garantir a uniformizacéo do
escoamento na entrada do dominio principal e estabilizacdo da solugdo numérica. Para a regido
de saida, a extensdo € necessaria para que ndo seja verificada recirculacéo de fluido, fato que
poderia resultar em instabilidades na convergéncia do modelo numérico devido a condicdo de

contorno de Neumann (Outflow).

Figura 13 - Dominio Computacional.
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Fonte: Proprio Autor, (2022).

Foi testada a abordagem por extensdes computacionais retilineas segundo (DARVISH
DAMAVANDI; FOROUZANMEHR; SAFIKHANI, 2017), mas o modelo numérico
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apresentou dificuldade para convergéncia da solucdo, principalmente para alto nimero de
Reynolds. Logo, preferiu-se por extensdes computacionais inclinadas que coincidissem com o
angulo da aleta ondulada nas regides a montante e a jusante do modelo computacional, com o
propdsito de garantir estabilidade no processo de convergéncia da solu¢cdo numeérica. As
extensdes retilineas estavam mudando a diregdo do escoamento logo na entrada principal do
modelo, podendo provocar uma recirculagdo do fluido, intensificando esses fen6menos ao
longo do escoamento e comprometendo a convergéncia da solu¢do numérica.

A Tabela 1 apresenta as dimensdes do trocador de calor que sera utilizado, similar a

Figura 9.

Tabela 1 - Dimensdes geométricas do trocador de calor compacto
Numero de fileiras de tubos N 2
Passo longitudinal P, 27,5 mm
Passo transversal P; 31,75 mm
Espessura da aleta ¢ 0,25 mm
Passo da aleta E, 3,1 mm
Diametro do colar do tubo D, = D, + (265) 13,75 mm
Diametro do tubo D, 13,25 mm
Comprimento L 55 mm

Fonte: Proprio Autor, (2022)

As condigdes de contorno para cada uma das trés regides mencionadas sdo descritas a

sequir:

e Dominio a montante:

Velocidade uniforme e temperatura constante:

u= u; , T =T = 300K (6)
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Superficie superior, inferior e laterais com condicGes de simetria.

e Dominio principal:

Paredes dos tubos, superior e inferior da aleta com condigdo de contorno sem
escorregamento e temperatura constante:
u=v =w=0, T=Tenstante = 350K )

Simetria nas laterais:

6u_6v_0 — 0 6T_O 8
ox dy w=o 0z ®)

e Dominio a jusante:

Superficie superior, inferior e laterais com condicGes de simetria.

Condicéo de outflow na saida (outlet):

Ju Jdv Ow _

E=@=5_0 )

A malha computacional foi desenvolvida no software ANSYS Meshing. Foram
utilizados elementos hexagonais nas extensdes, afim de reduzir o esforco computacional e
elementos tetraédricos no dominio principal da geometria, permitindo uma discretizacao
adequada considerando que elementos tetraédricos tém boa flexibilidade e capacidade para se

adequar a geometrias irregulares, ideal para o dominio 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 sdo tidos como aceitaveis, enquanto que valores proOXimos ao unitario apresentam um

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

Unacceptable Bad Acceptable Good Very good Excellent
0-0.001 0.001-0.14 0.15-0.20 0.20-0.69 0.70-0.95 0.95-1.00

Fonte: Ansys fluent (2013)

As malhas tetraédricas apresentam dificuldades para caracterizar gradientes de
propriedades nas camadas limites térmica e dindmica. Logo, h& 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 superficies
solidas.
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Fonte: Proprio Autor, (2022).

Foi adotada a opgéo de Total Thickness para o aumento dos prismas sobre a parede do
tubo, que permite uma adequada caracteriza¢do dos efeitos de propriedades na camada limite
térmica e dinamica, inserindo um numero de camadas fixo, taxa de crescimento e espessura das
camadas de prismas. Foram definidas sete camadas de prismas de forma arbitraria, baseando-
se em analises do valor do y+. Para uma adequada caracterizacéo dos efeitos fenomenoldgicos
e gradientes de propriedades na subcamada viscosa da camada limite turbulenta, foi necessario
manter o valor do y+ proximo ao valor unitario, com uma taxa de crescimento de 1,2 e espessura

méaxima de 0,3 mm. Embora os tamanhos dos elementos de malha tenham sido inicialmente
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definidos de forma arbitraria, a escolha de um valor apropriado de refino de malha foi
estabelecido a partir do procedimento de verificagcdo da independéncia de malha, através do
método Grid Convergence Index (CELIK et al., 2008), que sera discutida na secdo 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.
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Fonte: Préprio Autor, (2022).

3.3 Parametros Termo-hidraulicos

O escoamento em um canal é caracterizado pelo nimero de Reynolds e pode ser
calculado como mostrado na equacéo (10). O fator de atrito, equacédo (11), é definido em termos
da perda de pressdo no dominio computacional (Ap), velocidade maxima (u,,s,), area de
minima passagem (A.) e area superficial total de troca térmica (4;). O fator de Colburn,
equacdo 12, é definido em funcdo do coeficiente de transferéncia de calor, h, da velocidade
méaxima e das propriedades do fluido (DAMAVANDI; FOROUZANMEHR; SAFIKHANI,
2017):

(10)

f=1—"a (11)
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j= M pes (12)
puméxcp

onde: p é a massa especifica (kg/m?), u é a viscosidade dindmica (kg/m.s), u é a velocidade na
secdo transversal (m/s), D, = (D, + 26) é o diametro de colar do tubo (m) calculado em funcéo

do Diametro nominal (D,) e a espessura da aleta (&).

A perda de pressdo (Ap), equacdo (13), € a diferenca de pressao entre a entrada (inlet)
e a saida (outlet) do dominio computacional principal, mostrado na Figura 13. As equacdes de
(13) a (18) estdo de acordo com o trabalho de Salviano, Dezan e Yanagihara (2016).

Ap = Din — Pout (13)
onde:
_ Jf, pdA
p= 2A - (14)
If M dA

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

com as Equac0es (15) e (16):

Q = mc, AT = 1hcy(Tour — Tin) (15)
0
h= A, AT, (16)

(Ttube - 7_Tin) - (Ttube - Tout)

ATy, = = = = = a7)
o In ((Ttube - Tin) /(Ttube - Tout))
As temperaturas médias séo avaliadas conforme a Equacéo (18):
_ uTdA
T = 1) (18)

JI, udaA
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A equacdo de desempenho termo-hidraulico é a razdo entre o fator de Colburn e o fator
de atrito:
92
PEC = == (19)
)

3.4  Andlise de Independéncia de Malha

O estudo de densidade de malha considera 0 método proposto por (CELIK et al.,
2008), conhecido como GCI — Grid Convegence Index. Esse método avalia o erro de
discretizagdo da malha a partir de trés refinos de malha. Os pardmetros termo-hidraulicos
submetidos a analise GCI séo o fator de Colburn (j) e o fator de atrito (f). Estes refinos sdo
conforme as Equagdes (20) e (21), onde N é o nimero de elementos da malha e YN, (AV;)
representa a soma dos volumes para cada uma das malhas. As malhas subsequentes devem ser

construidas de forma que a Equacdo (21) seja satisfeita.

Para o presente projeto foram realizadas duas andlises de GCI, um para o modelo
smooth wavy-fin e outro para o0 modelo herringbone wavy-fin. Esta abordagem foi necessaria
pois ndo foi encontrado na literatura cientifica uma correlacdo de um modelo smooth wavy-fin
para a validacdo numérica, apenas para o modelo herringbone. Logo, foi realizado o método
GCI no modelo smooth wavy-fin, onde tanto essas configuraces quanto os parametros
geométricos do modelo smooth foram aplicados em um modelo herringbone. Portanto, o
parametro de comparacao foi achar um GCI adequado tanto para o0 modelo smooth quanto para
o modelo herringbone, independente do nimero de elementos de cada trocador de calor, visto

que sao modelos diferentes e podem indicar caracteristicas fenomenologicas distintas.

Além disso, serdo reportados as métricas GCl_32 e o GCI_21. O primeiro indice se
refere ao erro de discretizagdo quanto ao uso da malha intermediaria, enquanto que o segundo
indice trata do erro de discretizagcdo com o uso da malha mais refinada. As trés densidades de

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

N 3
_ (L. . 20
h—[N ;(Avl)] (20)
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.= (hmalha grosseira) > 1’3 (21)

hmalha refinada

Tabela 2: Caracteristicas das malhas para o calculo de GCI para o modelo smooth wavy-fin.

Malhas Quantidade de elementos r (Eq. (21)
Grosseira (h3) 618.789 -
Intermediaria (h2) 1.370.175 1.303
Refinada (h1) 3.198.341 1.326

Fonte: Préprio Autor, (2022).

A Tabela 2 mostra que a recomendac&o indicada na equacdo (21) é atendida em relacdo
as densidades das malhas. Os resultados da métrica GCI para o Fator de Atrito (f) e o fator de

Colburn (j) para 0 modelo smooth sdo apresentados na Tabela 3.

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

Numero 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: Préprio Autor, (2022).

Com base nos resultados apresentados na Tabela 3, pode-se concluir que a incerteza
maxima devido a discretizacdo do modelo € de 3,53%, para o fator de Colburn (j) para 0 nUmero
de Reynolds igual a 4000. Portanto, a analise de independéncia da malha permite concluir que
a malha intermediaria é suficiente para os propositos deste trabalho, e serd empregadas para as

demais simulagdes.

A Tabela 4 mostra os valores medios e maximos de y+ para cada malha, de forma a
atender as recomendacdes para 0 modelo de turbuléncia SST k-w, que sugere valor proximo a

unidade.
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Tabela 4: Valores médios e maximos de y* para 0 modelo smooth wavy-fin.

Re =800 Re = 4000
Malhas Al Yinax Al Yinax
Refinada (hl) 0,114 0,293 0,385 1,015
Intermediaria (h2) 0,113 0,285 0,382 1,014
Grosseira (h3) 0,112 0,279 0,377 0,939

Fonte: Proprio Autor, (2022).

A Tabela 5 mostra que a recomendacéo indicada na equacao (21) também é atendida
para 0 modelo herringbone em relacéo as densidades das malhas. Os resultados da métrica GCI

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

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

Malhas Quantidade de elementos r (Eq. (21)
Grosseira (h3) 1.017.313 -
Intermediéria (h2) 2.480.563 1.306
Refinada (hl) 5.525.802 1.346

Fonte: Préprio Autor, (2022).

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

Numero de Reynolds GCI 32(j) GCI 32(f) GCI 21(j) GCI 21 ()

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

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

Os resultados apresentados na Tabela 6 mostram que a incerteza maxima devido a
discretizacdo do modelo ¢é de 2,48% para o fator de Colburn (j) e nimero de Reynolds igual a
4000. Esse valor novamente permite inferir que a malha intermediaria do modelo Herringbone
é suficiente para os propositos deste trabalho e pode ser usada para a validagdo numérica,
descrita na secéo 3.5. A Tabela 7 mostra os valores médios e maximos de y+ para cada malha,
de forma a atender as recomendagdes para 0 modelo de turbuléncia SST k-w, que sugere valor

proximo a unidade.



Tabela 7 - Valores médios de y+ para o0 modelo herringbone wavy-fin.
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Re =800 Re = 4000
Malhas S’+ y%ax }_’+ yr-rl-lax
Refinada (hl) 0,116 0,325 0,384 1,229
Intermediaria (h2) 0,110 0,316 0,383 1,175
Grosseira (h3) 0,109 0,305 0,376 1,109

Fonte: Proprio Autor, (2022)

3.5 Validacdo Numérica

A validagdo numérica da metodologia numeérica adotada neste trabalho considerou as
correlacdes propostas por Wang; Fu e Chang (1997), conforme equacdes (22) e (23). Estas

correlacdes sdo correspondentes a um trocador de calor herringbone wavy-fin apresentando

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

1,201

= IIn(Reg )22

16,67 (Ao
Ay

I = nRep e

-0,096
. N0,098

(22)

(23)

onde: N € o numero de tubos do trocador de calor, o é a razdo entre a area de minima passagem

da secdo e a area de escoamento, A, é a area superficial total de troca térmica, A; é a area

superficial de troca de calor dos tubos e Rep,. é 0 valor do nimero de Reynolds baseado no

didmetro do colar dos tubos do trocador de calor.

A Figura 17 e a Figura 18 ilustram a comparagéo entre os resultados numericos e as
correlagdes propostas por Wang; Fu e Chang (1997). Como ja dito, toda a configuracéo e o

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

a fidelidade na comparacdo. As diferencas maximas encontradas entre os resultados numeéricos
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e as correlacdes foram verificadas para o nimero 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 estéo

compreendidos na faixa de incerteza de medicé@o das correlacdes indicando que os resultados

numeéricos sao robustos.

Figura 17 - Comparag&o entre os resultados da simulagdo numérica e a correlagdo

para o fator de Colburn (j).
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Fonte: (WANG; FU; CHANG, 1997).
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Figura 18 - Comparag&o entre os resultados da simulagdo numérica e a correlagdo para o fator
de atrito (f).
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4 Discussoes e resultados

Serdo analisados e apresentados neste topico os resultados da simula¢do numérica do
trocador de calor compacto com aletas onduladas assimétricas, de razGes de crescimento R, =
0,8 e R, = 1,2 para o comprimento de onda, combinando arranjos de tubos circulares e
elipticos. Seré discutido o impacto dessas razfes sobre a transferéncia de calor, avaliado pelo
fator de Colburn (j), e sobre a penalizacdo na perda de carga do escoamento, avaliado pelo fator
de atrito (f). Os tubos elipticos e circulares foram modelados de modo que tenham a mesma

area de troca térmica, alem de definirmos a excentricidade (k) do tubo eliptico igual a 0,5.

_2b

k=2a

(24)

Figura 19 - Dominio computacional com tubo circular e eliptico

a

b

Fonte: Proprio Autor, (2022)

A velocidade de entrada nos modelos varia entre 0,49 a 2,6 m/s, equivalente a uma
aplicacdo padrdo em sistemas de refrigeracdo. A temperatura dos tubos e das aletas €
considerada como constante e igual a 350K, enquanto a temperatura na entrada do dominio ¢
igual a 300K. Considerando a assimetria das aletas onduladas e a excentricidade dos tubos
elipticos, os parametros termo-hidraulicos adimensionais sdo revisados e redefinidos segundo

Deepakkumar e Jayavel (2017):
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Re = 25
p (25)
h,H
Nu:L (26)
k
o AP H
1 L 27
5pU,

Devido as razdes longitudinais das aletas assimétricas, o célculo da area de minima
passagem torna-se mais complexo, inviabilizando as equa¢tes (10) a (12) para determinar 0s
parametros termo-hidraulicos adimensionais. Portanto, foram consideradas novas variaveis
para calcular estes parametros: Fin Pitch (H) e o comprimento do dominio computacional (L),
jasubstituidos conforme as equacdes (25) a (27). Logo, para as velocidades de entrada do fluido
(0,49m/s a 2,6m/s) o nimero de Reynolds é recalculado, sendo modificado de 800 a 4000 para
106 a 528. A alteracdo foi necessaria para substituir a variavel da area de minima passagem
pela relacdo entre a altura entre as aletas e o comprimento do dominio computacional,
adequando a equacgdo para 0s casos propostos. Os valores baixos do nimero de Reynolds nédo
indicam que o escoamento € laminar, visto que agora o parametro caracteristico da equacao foi
alterado por outro mais apropriado a analise com ondas assimétricas. Os resultados

apresentados neste tdpico serdo analisados da seguinte maneira:

e Impacto da configuracédo do tubo;
e Impacto do nimero de ondas;

e Impacto da assimetria das aletas.
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4.1  Analise do numero de ondas e da configuragao dos tubos

Nesta secao avaliaremos o impacto do nimero de ondas e do arranjo dos tubos no fator
de Colburn (j) e no fator de atrito (f). A Figura 20 mostra os parametros termo-hidraulicos
adimensionais do modelo R = 1. E indicado que o fator de atrito tem um crescimento mais
relevante com o aumento do numero de ondas comparado ao ganho da transferéncia de calor.

Os resultados da Figura 20 permitem concluir que o0 aumento do nimero de ondas tem
um impacto relevante no aumento da transferéncia de calor para alto nUmero de Reynolds, e
um impacto razoavel para baixo nimero de Reynolds somente no modelo com tubos circulares.
A Figura 20b apresentou 0 maior ganho de transferéncia 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 elipticos 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 producdo de esteiras e também o
gradiente adverso de pressdo na regido dos tubos. Ainda assim, 0 aumento do nimero de ondas
no modelo com tubos elipticos teve a maior elevacao do fator de atrito dentre todos os modelos,

chegando a 33,94%, inviabilizando esta aplicacdo para 0 modelo.
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Figura 20 — Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para 0 modelo R1 com 4 e 5 ondas, com

todas configuracGes de tubos.
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Analisando a Figura 21 podemos identificar semelhangas do fator de atrito (f) e do

fator de Colburn (j) em relacéo a Figura 20. A insercao de tubos elipticos tanto nos modelos de

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

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

respectivamente. O fator de Colburn teve um aumento razoavel para baixo nimero de Reynolds

somente na configuracdo com tubos circulares, enquanto que para alto nimero de Reynolds o

unico modelo que nédo se beneficiou é o da configuracdo com tubos elipticos. Similarmente a
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Figura 20d, a Figura 21d apresentou o menor fator de atrito tanto para 5 ondas quanto 4 ondas

comparado as outras configuragcdes de tubos. Contudo, o aumento do ndmero de ondas

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

Figura 21 — Fator de Colburn (j) e fator de atrito (f) para o modelo R; = 0,8 com 4 ondas e 5
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A Figura 22 apresenta um comportamento diferente das analises anteriores, pois o

aumento do numero de ondas diminuiu o fator de Colburn (j) para todas as configuraces em

baixo nimero de Reynolds, chegando a uma queda de 7,03%. O fator de atrito (f) teve um
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aumento significativo para alto nimero de Reynolds. Em contrapartida, para baixo nimero de
Reynolds o tnico modelo que teve um aumento razoavel da perda de carga foi a configuracéo
de tubo circular seguida por tubo eliptico, 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 0 modelo R;, = 1,2 com 4 ondas e 5

ondas, com todas configurac6es de tubos.
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4.2  Analise das aletas onduladas assimétricas

As assimetrias ndo causaram um grande impacto na transferéncia de calor comparado
ao modelo R = 1. O maior ganho na transferéncia de calor em relagdo ao modelo R = 1 foi de
3,71% para um valor intermediério de numero de Reynolds, do modelo R, = 0,8 , na Figura
23d, acompanhado de uma penalizacdo na perda de carga de 20,22%. O fator de atrito tem uma

relevancia maior na comparacao 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

configurac@es de tubos.
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O modelo R, = 0,8 na Figura 24c apresentou as maiores variagdes para o fator de
Colburn e o fator de atrito (f), chegando a 4,32% - 7,35% e 30,97% - 35,04%, respectivamente.
As analises do modelo R, = 0,8 nas imagens anteriores nos permite concluir que esse modelo
ndo é atrativo para a inddstria por causa de seu baixo desempenho térmico, uma vez que a
penalizagédo na perda de carga excede o ganho na transferéncia de calor. O modelo R, = 1,2 da
Figura 24c apresentou a maior reducao do fator de atrito (f), com 17,92%, acompanhado de

uma queda na transferéncia de calor de 8,41%, para baixo nimero de Reynolds.

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

configurac@es de tubos.
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A andlise da Figura 25 nos mostra que 0 modelo R, = 1,2 possui 0 maior desempenho
termo-hidraulico dentre todos os modelos, no qual a melhor relacdo do fator j/f é o modelo
R, = 1,2 com tubos eliticos, Figura 25d. Além disso, os resultados permitem concluir que os
desempenhos termo-hidraulicos de todos os modelos melhoraram quando pelo menos um dos
tubos era eliptico. Portanto, a configuragdo com tubos circulares € recomendada quando se
deseja aumentar a transferéncia de calor sem ponderar a perda de pressao no escoamento,

enguanto que o uso de tubos elipticos € mais indicado para aumentar a performance do TCC.

Figura 25 — Fator de j/f para os trés modelos de 4 e 5 ondas, com todas configuracdes de tubo.
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4.3  Impacto da assimetria e dos tubos para 4 ondas

O fator de Colburn (j) ao longo do dominio computacional € ilustrado na Figura 26
para os modelos assimétricos e 0 modelo R = 1. Os tubos proporcionam um gradiente adverso
de pressao, aumentando a velocidade do escoamento, sendo uma caracteristica favoravel para
0 aumento da transferéncia de calor. Esse fendmeno é mais perceptivel na regido do segundo

tubo, para todos os modelos.

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

modelos de 4 ondas, com todas as configuracdes de tubos e baixo nimero de Reynolds.
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A queda de pressdo é apresentada na Figura 27 ao longo do dominio computacional.
Como mencionado anteriormente, 0s tubos possuem um papel fundamental para aumentar a
transferéncia de calor devido a criacdo de um gradiente adverso de pressdo. Contudo, o uso dos
tubos aumenta o fator de atrito (f), gerando uma maior perda de carga no escoamento. O tubo
eliptico apresenta uma melhor aerodindmica e uma area frontal menor comparado aos tubos
circulares, reduzindo a queda de pressao provocada, conforme demonstrado nas Figura 27b-d.

Esta reducédo € mais relevante quando pelo menos o segundo tubo for eliptico.

Figura 27 — Perfil de queda de pressao ao longo do dominio computacional para os 3 modelos
de 4 ondas, com todas as configuracdes de tubos e baixo nimero de Reynolds.
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Podemos concluir através da andlise da Figura 28 que o comportamento da
transferéncia de calor para todos os modelos é o mesmo até o impacto com a &rea frontal do
segundo tubo. A partir desse ponto o comportamento muda de acordo com a configuracdo dos

tubos, tendo a maior e a menor transferéncia de calor quando os tubos séo circulares e elipticos,

respectivamente.

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

modelos de 4 ondas, com todas as configuracdes de tubos e alto nimero de Reynolds.
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A Figura 29 ilustra a perda de carga dos trés modelos para alto nimero de Reynolds.
Similar & Figura 27, o uso de tubos elipticos reduz a queda de pressdo, tendo o maior impacto
quando ambos os tubos s&o elipticos. E nitido o impacto na perda de carga quando olhamos
para 0 segundo tubo do dominio computacional, no qual 0 mesmo tem uma queda mais
pronunciada se for circular, chegando a uma variacdo de 100% - 200% na queda de pressao a

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

Figura 29 — Perfil de queda de pressdo ao longo do dominio computacional para os 3 modelos

de 4 ondas, com todas as configuracdes de tubos e alto nimero de Reynolds.
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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 nimero de ondas néo foi efetivo
para a transferéncia de calor do modelo R, = 1,2, segundo a Figura 22, ficando abaixo dos
demais modelos. Entretanto, esse modelo foi 0 que apresentou 0 maior impacto na variacéo do
fator de Colburn (j) na regido do segundo tubo, quando ambos os tubos séo circulares. Os
demais modelos apresentam uma variagdo consideravel com o segundo tubo, mas o formato do
mesmo nao é tao significante para a transferéncia de calor, similar a Figura 26.

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

modelos de 5 ondas, com todas as configuracdes de tubos e baixo nimero de Reynolds.
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A queda de pressdo ilustrada na Figura 31 é mais pronunciada comparada com a perda
de carga dos trés modelos de 4 ondas, Figura 27. Assim como nos outros casos, 0 uso de pelo
menos um tubo eliptico ajuda a suavizar a queda de pressdo. O encurtamento do comprimento
das ondas subsequentes coincide com a regido 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 pressdo ao longo do dominio computacional para os 3 modelos

de 5 ondas, com todas as configuracdes de tubos e baixo numero de Reynolds.
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A Figura 32 apresenta os comportamentos mais distintos entre os modelos dentre todas
as analises feitas. Em relacdo a esses comportamentos, 0 modelo R, = 1,2 apresenta uma
intensificacdo da transferéncia de calor em forma de picos entre a segunda e a quarta crest. O
modelo R, = 0,8 demonstrou uma intensificacdo da transferéncia de calor entre a quarta e a
quinta crest, quando pelo menos um dos tubos é eliptico. Este mesmo modelo apresentou o
maior pico no valor do fator de Colburn (j) , superando a configuragdo com tubos circulares.

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

modelos de 5 ondas, com todas as configuracdes de tubos e alto nimero de Reynolds.
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O impacto do nimero de ondas no fator de atrito (f) é mais aparente nos modelos de 5
ondas em relagéo 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. E perceptivel que o modelo R, =
0,8 tem elevadas perdas de carga a partir do segundo tubo, em todas as configuracées, chegando
a ultrapassar a queda de pressdo dos demais modelos, conforme mostra a Figura 33. Esse
mesmo comportamento também é observado para baixo numero de Reynolds, na Figura 31la e
Figura 31c-d.

Figura 33 — Perfil de queda de pressao ao longo do dominio computacional para os 3 modelos

de 5 ondas, com todas as configuracdes de tubos e alto nimero de Reynolds.
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4.5  VisualizacGes do escoamento

A visualizagdo do escoamento permite realizar uma analise na fenomenologia das
caracteristicas termo-hidraulicas através dos campos de temperatura e velocidade em planos
transversais na direcdo longitudinal ao longo do dominio computacional. Foram considerados
os 3 modelos com melhor desempenho térmico (j/f), 0 modelo com melhor transferéncia de
calor, e também 2 modelos para comparagdo de um comportamento peculiar no escoamento.

Sdo eles, respectivamente:
. R; = 1,2 com tubos elipticos, 4 ondas e baixo nimero de Reynolds (Figura 34);
o R =1 com tubos elipticos, 4 ondas e baixo numero de Reynolds (Figura 35);
. R; = 0,8 com tubos elipticos, 4 ondas e baixo nimero de Reynolds (Figura 37);
. R, = 0,8 com tubos circulares, 5 ondas e baixo numero de Reynolds (Figura 36);

o R; = 0,8 com tubo eliptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto nimero de
Reynolds (Figura 38);

o R =1 com tubo eliptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto nimero de
Reynolds (Figura 39).

A Figura 34 ilustra 0 modelo com o melhor desempenho termo-hidraulico do presente
trabalho. A geometria deste modelo foi construida de maneira que as ondas subsequentes
aumentam o seu comprimento de onda. Portanto, hd uma intensificacdo da transferéncia de
calor logo no inicio do dominio computacional. Essas intensifica¢des resultam de escoamentos
secundarios que se formam a medida que o escoamento passa sobre as superficies concavas das

ondas, perceptivel na Figura 34b.
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Figura 34 — VisualizacGes dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para 0 modelo

R; = 1,2 com tubos elipticos, 4 ondas e baixo nimero de Reynolds.

Temperature
(a) 3.500e+002

3.444e+002
3.389e+002
3.333e+002
3.278e+002

3.222e+002 I/I\
3.167e+002 #
3.111e+002

3.055e+002

3.000e+002
(K]

(b) Velocity
1.220e+000

1.084e+000
9.487e-001
8.132e-001 -

6.776e-001

5.421e-001 /I\
4.066e-001 a X
2.711e-001

1.355e-001

0.000e+000
[m s7-1]

Fonte: Proprio Autor (2022)

O modelo R = 1 com tubos elipticos e 4 ondas é apresentado na Figura 35. Tanto este
modelo quanto o modelo R, = 1,2 da Figura 34 apresentam uma reducdo consideravel da
regido de esteira atras do tubo devido a aerodindmica dos tubos elipticos e sua menor area

frontal comparado aos tubos circulares. Essa diferenca ¢ nitida quando olhamos a Figura 36,
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pois mesmo obtendo a maior transferéncia de calor entre todos os modelos, ha uma forte

penalizacdo na perda de carga devido a sua configuragcdo com tubos circulares.

Figura 35 — Visualiza¢Ges dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo R =

1 com tubos elipticos, 4 ondas e baixo nimero de Reynolds.

(a) Temperature
3.500e+002

3.444e+002
3.389e+002
3.333e+002
3.278e+002
3.222e+002
3.167e+002 J\
@ I X
3.111e+002

3.056e+002

3.000e+002
(K]

(b) Velocity

1.268e+000

1.127e+000
9.862e-001
8.453e-001

7.045¢-001 "~
5.636e-001
4.227¢-001 /I\
Ml b/ X
2.818e-001

1.409e-001

0.000e+000
[m s?1])

Fonte: Proprio Autor (2022)
A configuracéo da Figura 36 apresentou o melhor fator de Colburn (j) dentre todos os

modelos. Entretanto, a diferenca dessa transferéncia de calor para 0 modelo R =1 com

configuracdo idéntica é desprezivel. Com isso, esse modelo deixa de ser atrativo quando é
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necessario um bom desempenho termo-hidraulico, visto que a sua queda de pressao também é
a maior entre os modelos, chegando a um aumento de 24,36% comparado ao modelo R =1
com a mesma configuracdo de ondas e tubos, para baixo nimero de Reynolds.

Figura 36 — VisualizacGes dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo

R, = 0,8 com tubos circulares, 5 ondas e baixo nimero de Reynolds.

Temperature
(a) 3.500e+002

3.444e+002
3.389e+002
3.333e+002
3.2780+4002 b)\
3.2226+002 N X
3.167e+002

3.111e+002

3.056e+002
3.000e+002

Velocity
(b) 1.897e+000

1.686e+000 =
1.475e+000 7

1.264e+000 !

1.054e+000 )\‘
8.429e-001 X
6.322e-001

4.215e-001

2.107e-001

0.000e+000
[m s*-1]

Fonte: Proprio Autor (2022)
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O modelo de razdo assimétrica < 1 com melhor desempenho termo-hidraulico é
demonstrado na Figura 37. Comparado a Figura 36 se nota que o uso dos tubos elipticos tem
um impacto fundamental na reducdo da regido de esteira. Contudo, o uso de tubos elipticos
produz um gradiente adverso de pressao menos intenso em relacao ao tubo circular, acelerando
pouco 0 escoamento e consequentemente apresentando uma menor relevancia quando a
transferéncia de calor.

Figura 37 — VisualizacGes dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo

R, = 0,8 com tubos elipticos, 4 ondas e baixo nimero de Reynolds.

Temperature
( a) 3.500e+002

3.444e+002
3.389e+002
3.333e+002 \
3.278e+002
3.222e+002 /I\‘ X
3.167e+002
3.111e+002

3.056e+002
3.000e+002

Velocity
(b) 1.316e+000

1.169e+000
1.023e+000 ; >
8.770e-001 L5
7.308¢-001

5.847e-001 J\ "
4.385e-001

2.923e-001

1.462e-001

0.000e+000
[m s*-1]

Fonte: Proprio Autor (2022)
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O modelo R;, = 0,8 da Figura 32c apresentou um pico relevante na transferéncia de
calor em relagdo ao modelo R = 1. Este fen6meno € investigado e apresentado na Figura 38b
sendo comparado com a Figura 39b. O modelo R, = 0,8 apresentou uma regido de esteira atras
do segundo tubo menos relevante em relacdo ao modelo R = 1, sendo perceptivel através dos
Gltimos 3 planos a ilustracdo de uma area com velocidades pequenas, indicando uma
recirculacdo do fluido, fenémeno indesejavel para o aumento da transferéncia de calor.

Figura 38 — Visualiza¢Ges dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para 0 modelo

R, = 0,8 com tubo eliptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto niUmero de Reynolds.

(a) Temperature
3.500e+002

3.444e+002
3.389e+002
3.333e+002
3.277e+002
3.221e+002
3.166e+002
3.110e+002
3.054e+002
2.999e+002

(b) Velocity

9.249e+000
8.221e+000
7.193e+000
6.166e+000
5.138e+000 Z/k
4.111e+000 X
3.083e+000

2.055e+000

1.028e+000

0.000e+000
[m s*-1]

Fonte: Proprio Autor (2022)
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Figura 39 — Visualiza¢Ges dos campos de temperatura (a) e velocidade (b) para o modelo R =
1 com tubo eliptico seguido de tubo circular, 5 ondas e alto nimero de Reynolds.

(@)

Temperature
3.500e+002

3.444e+002
3.389e+002
3.333e+002
3.277e+002

3.222e+002 '
3.166e+002 b/k .
311004002
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2.999¢+002
K]

(b)
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7.408e+000
6.482e+000
5.556e+000
4.630e+000
3.704e+000

2.778e+000 ]'/L‘ X
1.852e+000

9.260e-001

0.000e+000
[ms*1]

Fonte: Proprio Autor (2022)
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5 Conclusao

A modelagem computacional de um trocador de calor com aletas onduladas
assimétricas e configurac@es de tubos circulares, elipticos e mistos possibilitou a anélise de
resultados e a compreensdo e comparacdo do comportamento dindmico do escoamento, tal
como descrever a fenomenologia dos processos de queda de pressao e transferéncia de calor.

Portanto, concluimos que:

e As assimetrias tem um grande impacto na queda de pressdo comparado ao
modelo R = 1, enquanto que a influéncia das razfes assimétricas na transferéncia

de calor é negligenciavel,

e O maior ganho na transferéncia de calor em relagédo ao modelo R = 1 foi de 3,71%
para um valor intermediario de nimero de Reynolds, do modelo R, = 0,8 com
tubos elipticos e 4 ondas, acompanhado de uma penalizacdo na perda de carga de
20,22%;

e Alinsercdo de tubos elipticos melhorou a relacao (j/f) de todos os modelos, com um

aumento mais significativo quando ambos os tubos séo elipticos;

e O modelo R, = 1,2 de 4 ondas e tubos elipticos apresentou 0 melhor desempenho
termo-hidraulico de todos os modelos, sendo comparado com o modelo R = 1 de
mesma configuracdo. Este desempenho variou entre 5,42% - 8,12% para alto e

baixo nimero de Reynolds, respectivamente;

e A assimetria do modelo R; = 0,8 apresentou os piores resultados da queda de
pressdo, os quais ndo foram compensados pela transferéncia de calor. Isso nos
permite concluir que a intensificacdo gradual da transferéncia de calor ao longo do
dominio computacional é ineficiente, independente da configuracéo de tubos e do

ndmero de ondas;

e O modelo R, = 1,2 nos permite concluir que razbes assimeétricas > 1 sao
interessantes para um trocador de calor quando € desejavel aumentar o desempenho

termo-hidraulico do trocador de calor compacto;

e O aumento do nimero de ondas tem um impacto maior no fator de atrito (f) do que
na transferéncia de calor. O modelo R;, = 1,2 é o0 Unico que ndo aumenta o fator de

Colburn (j) com o0 aumento do numero de ondas.
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