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Zanardi, M.A. Análise Teórica e Experimental de Tubos de Calor com

Aplicações em Trocadores de Calor. Guaratinguetá, 2000. 94 p. Tese

(Livre Docencia) — Faculdade de Engenharia, Campus de Guaratinguetá,

Universidade Estadual Paulista.

RESUMO

Este trabalho procura apresentar, de forma sistemática, uma visão

global das atividades desenvolvidas pelo autor ao longo dos últimos anos, a

respeito de tubos de calor e suas aplicações

Numa primeira parte é apresentado um histórico do desenvolvimento

deste dispositivo, e formulações de modelos matemáticos estudados pelo

autor. São apresentadas soluções numéricas destes modelos e comparações

com resultados experimentais obtidos no Laboratório da Área Térmica do
Departamento de Energia da UNESP — Campus de Guaratinguetá.

Em seguida, são mostrados desenvolvimentos de trocadores de calor

com tubos de calor. Estes estudos foram feitos de forma experimental com

apoio financeiro da Secretaria de Ciência e Tecnologia e Desenvolvimento

Econômico do Estado de São Paulo, através do projeto intitulado Otimização
de Sistemas de Troca Térmica com Tubos de Calor. Os trocadores foram

construídos a partir de serpentinas de resfriamento existentes no mercado

nacional, o que possibilitou a diminuição do custo total do equipamento. São

obtidos parâmetros importantes para o projeto de trocadores.

Na parte final do trabalho é apresentada uma análise experimental do

comportamento do tubo calor em função do ângulo de inclinação em que ele

opera. É mostrada a existência de uma melhor posição de operação e a
influência de alguns parâmetros neste comportamento.
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CAPÍTULO 1

1 INTRODUÇÃO

1.1 Histórico

O tubo de calor é, essencialmente, um dispositivo de troca de calor que

possui condutividade térmica bastante elevada, sendo um dos sistemas de

maior eficiência de transferência de calor conhecidos atualmente. Devido a

essa sua característica, é possível se transferir uma grande quantidade de calor

através de uma seção transversal pequena e com pequenas diferenças de

temperatura entre as fontes quente e fria.

O conceito de tubo de calor foi proposto por R. S. Gaugler em 1942,

através de um pedido de patente homologado em 1944. Esta patente tratava­se

de um dispositivo de refrigeração no qual o evaporador poderia ficar
localizado acima do condensador sem necessidade de nenhum trabalho

adicional para a movimentação do fluido. Este projeto foi baseado no tubo de
Perkins, que basicamente é similar aos atualmente chamados termossifões e

que foram desenvolvidos em 1892. O dispositivo de Gaugler entretanto, não

foi utilizado preferindo­se sistemas tradicionais de refrigeração.

Em 1962, com o programa espacial americano, a idéia de Gaugler foi
ressuscitada por Trefethen. A partir do ano seguinte, iniciou­se estudos mais
relevantes com objetivos de aplicação em refrigeração de reatores nucleares e
equalização de temperaturas de satélites artificiais. Grover, em 1963,

“reinventa” o dispositivo de Gaugler, descrevendo o dispositivo, ao qual
denominou heat pipe e sua teoria de funcionamento e apresentando os
primeiros resultados experimentais. O primeiro trabalho publicado a respeito
deste dispositivo ocorreu em 1994 no qual Grover et al (1964) apresentam
resultados preliminares de tubos com água e com sódio como fluidos de
trabalho.
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Inicialmente, o desenvolvimento de aplicações dos tubos de calor foi

voltado para aplicações espaciais, devido a este dispositivo operar bem em

ambientes de microgravidade sem a necessidade de forças externas. Com o

aumento da necessidade de se economizar energia devido aos altos custos de

produção, principalmente na Europa e Japão, a comunidade industrial voltou

seus olhos para o tubo de calor por causa de sua versatilidade e potencial de

aplicações.

Cotter (1965) desenvolveu, visando uma metodologia de projeto de

tubos de calor, uma teoria completa equacionando de forma global e

unidimensional os principais processos de transferência de calor, os

escoamentos internos e também os principais limites de operação deste

equipamento.

A partir da teoria de Cotter, as pesquisas foram direcionadas para o

detalhamento dos processos envolvidos surgindo novas frentes de pesquisa,

surgindo novas concepções de tubos de calor.

1.2 Descrição do Tubo de Calor

O tubo de calor tradicional é construído a partir de um tubo fechado em

ambas as extremidades, no qual internamente foi colocada uma estrutura

porosa que é responsável pelas forças de capilaridade que permitem ou

auxiliam, dependendo da forma de operação, a movimentação do líquido

dentro do tubo de calor. Este conjunto é inicialmente evacuado e então é

colocada uma quantidade de fluido de trabalho lacrando­se o tubo. Assim,

desde que a quantidade de fluido de trabalho introduzida esteja correta, este

permanece em seu estado de saturação no interior do dispositivo.

Na Figura 1.1 estão mostradas as principais características deste

equipamento. O comprimento do tubo de calor pode ser dividido em três

regiões : o evaporador onde o calor é fornecido ao tubo, o condensador onde

este calor é retirado e uma seção adiabática ou de transporte. Dependendo da
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aplicação, pode­se ter mais de um evaporador ou condensador num mesmo

tubo e a região adiabática pode ou não existir.

Condensador [| ;

|

À PN tubo metálico
Area

| estrutura porosa
Adiabática

fluido de trabalho

Evaporador É À

FIGURA 1.1 — Esquema de um tubo de calor

Quando calor é aplicado por uma fonte externa ao tubo, este calor é

conduzido através da parede do tubo e da estrutura porosa e produz a

evaporação do fluido de trabalho nesta região causando um aumento na

pressão local. Devido à diferença de pressão que surge no interior do tubo, o

vapor movimenta­se em direção à região mantida mais fria (condensador)

onde condensa liberando o calor latente armazenado. O fluido, na forma

líquida retorna ao evaporador, através da estrutura porosa, por ação de forças

de capilaridade ( evaporador acima do condensador) ou por gravidade

(evaporador abaixo do condensador), fechando o ciclo.

O ciclo termodinâmico de um tubo de calor, mostrado por Faghri

(1995), está representado na Figura 1.2.

O fluido entra no evaporador na condição de líquido comprimido à

temperatura T, e o deixa como vapor saturado a T, ou a vapor superaquecido a

T7'. Este vapor passa pela região de transporte (adiabática) e chega vapor

saturado ao condensador onde condensa. O liquido então atravessa a região
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adiabática voltando ao evaporador como líquido comprimido completando o
ciclo.

Escoamento de vapor do
Pp para o

condensador

Escoamento de liquido
do parao
evaporador

FIGURA 1.2 — Ciclo termodinâmico de um tubo de calor

1.3 Tipos de Tubos de Calor

Com a diversificação do uso do tubos de calor muitos tipos de tubos de

calor foram desenvolvidos. As variações encontradas podem ser de tamanho,

onde se tem os tubos longos como o construído por Takaoka et al (1985) com

100 m de comprimento e os micro heat pipes desenvolvidos por Peterson

(1987, 1988, 1992) para controle de temperatura em dispositivos eletrônicos

com comprimentos entre 35 um a 10 mm de comprimento, passando pelos
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tubos de calor jumbo apresentado por Sotani et al (1988) com 0,356 m de

diâmetro e 4,5 m de comprimento e capacidade de 20 kW.

Tem se também variações quanto à forma, como os tubos de calor

retangulares e os tubos flexíveis.

Com princípios de funcionamento modificado em relação ao tradicional
tem­se os tubos rotativos, que podem ser tubos com superfície interna cônica

(Marto,1976) e nos quais o fluido se movimenta por ação de forças centrífugas

o com superfícies paralelas e estrutura porosa ( Ismail e Miranda, 1988) onde

além das forças centrífugas tem­se a capilaridade da tela para direcionar o

escoamento; os discos rotativo; os químicos; os eletrohidrodinâmicos, etc.

Uma outra categoria de tubos de calor são os de condutância variável.

São dispositivos nos quais o comprimento ativo do condensador é variável

possibilitando se manter a temperatura do condensador praticamente constante

mesmo quando se varia a quantidade de calor imposta no evaporador. Existem

vários tipos de tubos de calor que estão classificados dentro desta categoria.
Os mais comuns são os tubos com gás não condensável. Neste tipo de tubo é

colocada uma quantidade de gás que não se condensa na faixa de temperaturas

de funcionamento do dispositivo, junto com o fluido de trabalho (Figura 1.3).

Fomecimento de Calor Retirada de Calor
Parede

ILEA ss)

mm
e T La cs 1

UT

L

FIGURA 1.3 — Tubo de calor com gás não condensável

EV
AVAVAY

2 3 4 5 6 7 unesp ”. 12 13 14 15 16 17 18



Com a operação do tubo este gás é naturalmente forçado para o

condensador onde forma uma barreira para o escoamento de vapor

determinando uma menor região de condensação. Quando o calor imposto ao

tubo aumenta, a pressão interna do tubo também aumenta, comprimindo o gás

e forçando­o a ocupar um menor volume e com 1sso tem­se um acréscimo no

comprimento do condensador evitando que a temperatura do mesmo aumente

significativamente. Quando o calor injetado diminui, o gás expande reduzindo

a área de condensação .

Nas Figuras de 1.4 a 1.7 são mostrados alguns outros tipos de tubos

controláveis. O primeiro deles (Figura 1.4) é o tubo controlado por excesso de

líquido. Neste caso se usa o excesso do fluido de trabalho, na forma líquida,

para bloquear parte do condensador. O movimento do fole causado pela

variação de pressão no vapor controla o comprimento do condensador.

Parede

Estrutura Porosa
Retirada de Calor

SST A

LLLLLLL.

SE E
Aids

Lg | La
Lo,a

Lo

L

FIGURA 1.4 — Tubo de calor controlado por excesso de líquido

Outra forma de controlar o fluxo de calor que sai no condensador é

através da modulação do escoamento de vapor (Figura 1.5). Neste sistema, a

variação no fluxo de calor no evaporador modifica a pressão no fluido de

controle que fica no interior do fole resultando no movimento do mesmo. À
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queda de pressão e consequente queda de temperatura contrabalança a

variação na carga térmica de entrada, permitindo que o tubo opere com fluxo

de calor no condensador quase constante.

Fornecimento de Calor

IRS

FoleMINEOAAATT
La La. Le

FIGURA 1.5 — Tubo de calor com modulação do escoamento de vapor

De forma similar ao tubo com gás não condensável tem­se o tubo com

reservatório de gás (Figura 1.6). Para aumentar o controle pode­se adicionar

resistências elétricas no reservatório como forma de variar a pressão do gás.

Reservatório

=

fm —
—— LL. La Le

FIGURA 1.6 — Tubo controlável com reservatório de gás

AAA
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Uma versão mais sofisticada é o tubo com controle por realimentação

passiva (Figura 1.7). Utiliza­se um fluido auxiliar e dois foles. A variação na

temperatura do evaporador causa a modificação da pressão do fluido auxiliar o

que resulta na movimentação do fole externo pela ação do fole interno. Assim,

a variação do volume do reservatório de gás faz com que o comprimento ativo

do condensador se altere pela presença de uma quantidade maior ou menor de

gás não condensável nesta região.

CCZ

DCKICICK KA, PE.O.0.0.0.0. 0.9. 0.8. 0.0.0.0. 0 /0.0.04.+

­ La TT L,La
/ Le

Í. Fonte de Calor
FIGURA 1.7 — Tubo de calor com realimentação passiva

Externo

1.4 — Revisão da Literatura

A seguir é feita uma revisão da literatura a respeito de tubos de calor
dentro da área de interesse deste trabalho.

> Estudos dos escoamentos de vapor e líquido e transferência de calor
nos tubos de calor

Como citado em tópicos anteriores, o primeiro estudo teórico dos

escoamentos foi realizada por Cotter (1965) que usou os resultados obtidos

por Yuan e Finkenstein (1955) para escoamento laminar e incompressível em
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um tubo submetido a injeção e sucção uniformes de massa pelas paredes do

tubo. Busse (1967), baseando­se nos perfis de velocidade de Hazen­Poiseuille

com modificações e com as equações de Navier­Stokes obteve distribuições de

pressões em tubos de calor longos.

Algumas soluções do escoamento de vapor baseadas nas equações de

Navier­Stokes em sua forma bidimensional foram obtidas por Bankston e

Smith (1971), usando formulação de função corrente e vorticidade, com

simplificações nas condições de contorno para a vorticidade; Tien e Rohani

(1972), que além dos escoamentos utilizou a equação da energia, em termos de

entalpia, obtendo a influência da temperatura na queda de pressão para um

tubo de calor com sódio como fluido e trabalho; Murcia (1982) que também

estudou o escoamento de vapor obtendo distribuições de pressão e velocidades

no vapor; e Aparecido (1985) que realizou trabalho similar ao de Murcia, para

tubos curtos. Ismail e Zanardi (1986a) apresentaram a solução das equações de

Navier­Stokes acopladas à equação da energia para o escoamento de vapor

num tubo de calor de água.

Além do estudo do escoamento do vapor de forma incompressível é

importante também, em certas situações, se considerar a compressibilidade do

vapor. Kemme (1967) mostrou que o tubo de calor tem operação similar a um

bocal convergente ­ divergente e que sob certas condições de operação

poderiam ocorrer ondas de choque que limitariam o escoamento de vapor, e

consequentemente, o calor transferido. Levy (1968) fez uma análise

unidimensional do escoamento compressível do vapor no evaporador de um

tubo de calor. Muitos outros trabalhos seguiram, principalmente relacionados

ao início de operação de tubos com metais líquidos . Dentre os mais recentes

podem ser citados Jang et al (1990, 1991) Cao e Faghri, (1992, 1993) e Faghri

(1992).

Para o escoamento de líquido na estrutura porosa os primeiros trabalhos

utilizam a equação de Darcy tal como em Kunz et al (1967), Lyman e Huang

(1970). Atualmente, são utilizadas as equações desenvolvidas por Vafai e Tien
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(1981) que modelam o escoamento de um fluido em um meio poroso

considerando os termos de inércia, os termos viscosos e o termo de Darcy.
Nestas equações as variáveis são consideradas como valores médios locais e o

meio poroso saturado com o fluido é considerado um meio contínuo. Baseados

nestas equações Vafai e Thiyagarja (1987) propuseram condições de contorno

em interfaces entre um meio poroso saturado e um fluido ou um sólido. E

sugerido independência entre os gradientes de pressão nas duas regiões, e

condições de continuidade de velocidade e tensão de cisalhamento nas

interfaces.

Zanardi (1989) apresenta uma solução numérica para tubos de calor de

seção circular, levando em consideração os escoamentos de vapor e liquido e a

transferência de calor na estrutura porosa e no casco do tubo de calor. Faghri e

Chen (1989) e Chen e Faghri (1990) resolvem problema similar considerando

compressibilidade e dissipação viscosa. Ismail e Zanardi (1996) publicam uma

formulação generalizada bidimensional que permite o cálculo de temperatura,

velocidades e distribuição de pressões em todas as regiões de tubos de calor

com seção transversal circular e retangular.

> Tubos de calor autocontroláveis com gás não condensável

Tubos de condutância variável têm sido estudados por vários autores.

Edwards e Marcus (1972) foram um dos primeiros autores a apresentar

resultados experimentais deste dispositivo. Tien e Rohani (1972a , 1972b)

propuseram uma teoria de tubos de calor com dois componentes e uma análise

bidimensional da transferência de calor e massa na região próxima à interface

liquido ­ gas. Peterson e Tien (1989a , 1989b) resolveram um modelo de

difusão bidimensional para o gás não condensável; Kobayashi et al (1991)

estudaram de forma analítica e experimental examinando o comportamento do

escoamento da mistura vapor ­ gás e determinaram os efeitos sobre a taxa de
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transferência de calor e Ochterbeck e Peterson (1993) determinaram os efeitos

da quantidade de gas nas características de congelamento e descongelamento

de um tubo cobre ­ água. Recentemente, Faghri e Haley (1994) modelaram um

tubo bidimensional em regime transiente considerando propriedades variáveis

e difusão vapor ­ gás.
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CAPÍTULO 2

2 FORMULAÇÕES TEÓRICAS PARA TUBOS DE CALOR

2.1 Tubos de calor tradicionais

Neste tópico é apresentada uma sistematização das formulações para os
escoamentos interno e externo e a transferência de calor em tubos de calor

tradicionais de seção transversal circular e retangular desenvolvidas pelo autor

deste trabalho em conjunto com outros pesquisadores.

A formulação aqui apresentada iniciou­se com o estudo do escoamento

bidimensional de vapor no interior de um tubo de calor de seção circular

apresentado na 6º International Heat Pipe Conference ( Ismail e Zanardi,
1986a). O escoamento de liquido foi então introduzido e os resultados obtidos

foram publicados no 1º Simpósio Brasileiro de Transferência de Calor e de
Massa ( Ismail e Zanardi, 1986b). Neste trabalho ainda se utilizou condições

de não deslizamento na interface líquido vapor, sendo que a condição mais
fisicamente realista seria a de continuidade de velocidade e tensão de

cisalhamento. Esta condição e a transferência de calor no tubo metálico foram

incorporadas ao estudo (Zanardi, 1989). O desenvolvimento para o tubo de

seção retangular foi feito dentro dos mesmos moldes, iniciando­se pelo

escoamento de vapor causado primeiramente pelo aquecimento da parte

inferior do tubo e resfriamento da parte superior (Ismail e Zanardi, 1989), e

posteriormente tratando o tubo da mesma forma que o tubo circular. Os

escoamento de líquido e transferência de calor no envelope metálico foram

modelados e uma formulação generalizada foi proposta e publicada

recentemente (Ismail e Zanardi, 1996). Entre os desenvolvimentos individuais

e este último trabalho, o modelo foi testado utilizando­se dados experimentais

obtidos MeKinney ( 1969) e os resultados foram apresentados em
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Experimental Heat Transfer, Fluid Mechanics and Thermodynamics 1993

(Ismail e Zanardi, 1993).

A modelagem para tubos de calor foi feito baseado no esquema

mostrado na Figura 2.1 e considerando as seguintes hipóteses simplificadoras:

l. Os escoamentos de vapor e líquido são laminares e em regime

permanente;

2. A condensação e evaporação ocorrem somente na interface líquido ­

vapor e esta coincide com a interface física entre a região porosa e a região de

vapor;

3. Na interface líquido ­ vapor, o vapor está na temperatura de saturação

correspondente à pressão local;

FIGURA 2.1. Parâmetros geométricos do tubo de calor

As equações para o escoamento de líquido na estrutura porosa podem

ser escritas, em suas formas conservativas, usando as equações deduzidas por

Vafai e Tien (1981) como :
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> conservação da massa:

o a.v(en“)oE Orh£E

> conservação da quantidade de movimento:

direção x:

ur nÔu H Pp)rp = |»—=—uu +— gsene Or )! K ' & E sem

Oi,1) (madri), din

rioxte Ox

> conservação da energia:

(2a))n+ 2 Pça vi IT­T, : PraE Orkbe OX E



Nestas equações, as variáveis u , v, p, T são valores médios locais

definidos por :

na qual 8) é um volume infinitesimal de líquido e <6> é o valor médio da

variável à , € é a porosidade, kef é a condutividade térmica efetiva do meio

poroso e K é a permeabilidade.

O escoamento de vapor é descrito pelas equações de Navier­Stokes

Juntamente com as equações da conservação da massa e da energia. Estas

equações são escritas, na forma conservativa, como:

> conservação da massa:

o, r u, (o, r YVy )=0

> conservação da quantidade de movimento:

direção x:

!EaDos u, Ju +Per,e,cu [loca )­ 29 )))
2 Pp, 112 eo E, 42 ECA + senOx rº/Ox Ps Ox Or Pv Or py BSM

AAA
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direção r:

118sax.

> conservação da energia:

loira )T, +lo, Pv, )T­T, Z
1 |ô n OT, Õ n OT,=s—<— k,1” —­ |+ kr —>

re jox Ox Or Or

A transferência de calor através do invólucro metálico é governada pela

equação da condução para regime permanente, dada por :

Es o. kn” Tm CA kmr” Tm 0
rº Ox Ox Or Or

Nas equações anteriores quando n=1 as equações são escritas em

coordenadas cilíndricas e quando n=0 em coordenadas cartesianas.

Nota­se que nas equações anteriores aparece um termo da forma :

0
n

O
mnox (pr u)+ (or v)
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ou seja, a variável principal da equação ( d = u, v, T) multiplicando a equação

da continuidade. Estes termos, quando se obtém a solução para os campos de

velocidade, devem ser nulos. Porém como se tem soluções numéricas e ,

durante o processo iterativo, antes da convergência, a equação da continuidade

não é necessariamente satisfeita, mantivemos estes termos durante os

procedimentos de discretização e solução.

Fazendo as transformações adimensionais:

* T
Tr =— u

Ty

* u

Vr

vr sendo uma velocidade de referência dada por :

v, = Q
“ 2nr,Lepyhg

Pr e ur são respectivamente massa específica e viscosidade de referência,

adotadas como o valor destas propriedades em uma dada temperatura e hfg é o
calor latente de vaporização do fluido de trabalho, obteremos:

Escoamento de líquido :

> conservação da massa

pá

L ox
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> conservação da quantidade de movimento:

direção x:

*

Dar + + Pr Ty
UH, uy + ——=g5Seny

Ev
r

direção r:

+ «| OMENA) [2
2 * *

L) Reyôx | E ox
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> conservação da energia:

: no Pros T+ 2
rº"iLôóxikleze

Escoamento de Vapor:

> conservação da massa

> conservação da quantidade de movimento:

direção x:
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2 3 4 5 6

direção r:

r, O
rº |Lox

Tubo metálico

> conservação da energia

P To).Ox ): o

orfeto)

13 14 15 16 17 18



As equações governantes são elípticas e exigem condições de contorno

compatíveis com este tipo de equação. À seguir são apresentadas as condições

de contorno utilizadas nas soluções das equações utilizadas.

a) Condições fora das interfaces

Escoamento de vapor

> não deslizamento nas superfícies sólidas

v, (0,7 )=v, (Lr )=0O

> paredes laterais sólidas

U.(0,r )=us(L,r')=0O
. . *> simetriaem r =0O

*

Ouv. (x,0)=0)
Or

> paredes laterais isoladas

*

oT a ôT . .
—— (0,r )=—*(1,r )=0OE (O0,r ) 5 (1r)

Escoamento de líquido

> não deslizamento nas superfícies sólidas

vi (0,1 )=vi (l,r')=0O
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paredes laterais sólidas

ul(0,r)=ur(1,9')=0O

paredes laterais isoladas

­ on 1 )=0
XxX

Invólucro metálico

> paredes laterais isoladas

OT, a Th a.

— O,r = — l,r =5x ( ) E (1,7)

> fluxo de calor no evaporador e condensador

—k, OT,
rt, OxExalta +Q

b) Condições de Contorno nas interfaces

Interface líquido ­ vapor

> balanço de energia na interface

vy (x|Ke DM , =e. Terno)"
> conservação da massa na interface

Pr PyPx
Pr Pi

vi (x,D=2EEvi(x',])
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> continuidade da velocidade na interface

us(x D)=ur(x,l)

> igualdade da tensão de cisalhamento na interface

o)

õ
Ye (x,=PMM (x*o)
Tr Pv Hy or

equilíbrio liquido­vapor

T,(x',)=T(p)

> continuidade da temperatura na interface

T,(x ,D=T (XxX, 1

Interface líquido ­ tubo metálico

> parede sólida

> não deslizamento na superfície sólida

Tr,* *uq (x 2 )=0
v
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> continuidade do fluxo de calor e da temperatura na interface

oT r oT .T « Tr « Tr
km é (XxX ,—)=k. (x —) Ta (x )=T (x =)

Or Tr or Try Tr, Tr,

Quando se impõe condições de fluxo conhecido no evaporador e

condensador, o problema se torna indeterminado, pois a equação diferencial da

energia possul em seus termos somente derivadas das temperaturas e a

condições de contorno nesta variável são todas em derivadas. Assim, se T(x,r)

é solução, T(x,r) + constante também será solução. Neste caso, é necessário se

conhecer a temperatura em pelo menos um ponto do tubo de calor. A condição

de saturação na interface líquido — vapor exige o conhecimento das pressões

nesta interface Novamente, as equações de Navier­Stokes somente

possibilitam o cálculo de diferenças de pressões e necessita­se então conhecer

a pressão em um ponto. Desta forma, é adequado se adotar o valor de

temperatura num ponto da interface, o que soluciona os dois problemas
citados.

Se um dos fluxos de calor, aos quais o tubo de calor está submetido, for

modelado como um fluxo convectivo ou radiante, o problema será

perfeitamente definido e não haverá necessidade de se arbitrar nenhum valor

de temperatura.

2.2 Tubos de calor com gás não condensável

Para este tipo de tubo de calor, existe a necessidade de se incorporar as

equações para o gás não condensável. A modelagem deve então incluir as

equações de Navier­Stokes e da energia para a região de gás além da equação

de difusão de massa entre o vapor e o gás.

Os modelos chamados de frente plana não consideram a difusão gasosa,

tratando o problema como se existisse uma membrana impermeável separando
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os dois meios. Existem soluções analíticas quando se considera somente o

escoamento de vapor de forma unidimensional.

A modelagem incluída neste trabalho, para um tubo de seção circular

cilíndrica, foi desenvolvida com a finalidade de se verificar a influência da

difusão em tubos de calor que operam em temperaturas moderadas e pressões

internas não muito elevadas. Embora a difusão de massa não seja considerada,

a difusão térmica e o transporte convectivo no gás são permitidos. À

formulação e os resultados que serão apresentados fazem parte de Ribeiro

(1998) e Zanardi e Ribeiro (2000a, 2000b).

Considerando o esquema da Figura 2.1, porém com uma região de gás

no final do condensador, podemos formular os escoamentos e a transferência

de calor em um tubo de calor autocontrolável com gás não condensável. As

seguintes equações, já na forma adimensional, devem ser agregadas ao

conjunto de equações do item anterior:

Região de gás

> Conservação da massa

)+

> Conservação da quantidade de movimento

elos Yg J)=o

direção x

r Lox

Ljôx' r' AL Re; ox
* IT,

+P; — gsenYy
Tr
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direção r

SE
Tr

Or

of Mn; Ts + 2) uz EX
ôx'| RegPr, ox | ar Reg Pr, or

As condições de contorno adicionais são:

x

> não deslizamento na superfície sólida

vg (lr )=0O

> parede sólida

ug(Lr )=0
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. . *> simetriaem r =0O

vz (x 0)=0

> parede lateral isolada

Interface líquido — gás

> continuidade de velocidade, de tensão de cisalhamento e de temperaturas e
fluxos de calor

vg (xD=vi(x ,D=0 uz (xD=ur(X',))
*dus. Ba o OT.Ds(x DEL 1) ke TG DEkgTECD*

or uarhg Or

Tg (xD=T (x 1)

Interface vapor ­ gas

> continuidade de velocidade, de tensão de cisalhamento e de temperaturas e
fluxos de calor

* ** * * * * *

u, (X19,1 )=Uu,(Xyo,T )= vy (Kg) )=V2 (Xyo,r )

+ *

oT * * F * +

k, a Ce! )= k, a Cego! )

Es

2 3 4 5 6 7 unesp ”. 12 13 14 15 16 18



2.3 Análise Numérica

Para a resolução do sistema de equações diferencias que governam o
movimento e a transferência de calor é adotado o método de volumes de

controle finitos na forma apresentada por Patankar (1980).

Todas as equações podem ser escritas na forma geral :

oJIJ,=pugd­Tx=PUb Ex

1, =ove­r 22
Or

e à a variável dependente da equação.

Como em todos os métodos de volumes de controle, as equações em

sua forma discretizadas são obtidas pela integração da equação sobre volumes

de controle localizados ao redor de cada ponto da grade. O resultado desta

integração nos fornece expressões do tipo

JLASHIZAÇEIZ AÇH+ILAÇES, V

na qual os A's são as áreas associadas a cada face (e, n, s e w, Figura 22) e V
é o volume do V.C.

O objetivo principal do esquema de discretização é expressar os

diferentes fluxos J em termos dos valores de é nos pontos da grade. Utilizando

o esquema de discretização Power Law proposto por Patankar (1980), obtem­
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se um sistema de equações algébricas, para cada variável em estudo, que tem a

forma geral :

apOp=ag0g+awdwt+aNndy+tasós +b

E omax(o,(1­01/P)) Jimax(­P,0);
é o número de Peclet local , D=" e AL é o comprimento

característico do volume de controle na direção considerada. Os índices P, E,

W,NesS correspondem aos ponto principal da grade e aos seus vizinhos a

leste, oeste, norte e sul respectivamente ( ver Figura 2.2).

N

FIGURA 2.2 — Esquema da grade de discretização

Uma das dificuldades para a solução das equações do movimento, é a

obtenção do campo de pressões pois não existe uma equação específica para

esta variável. Neste trabalho optamos pelo Algoritmo SIMPLE desenvolvido

por Patankar e Spalding (1972). Para a solução dos sistemas de equações foi

utilizado um processo Iterativo do tipo line­by­line.

2.3.1 ­ Grades para as diversas variáveis

Como mostrado por Patankar (1980), para se evitar soluções

fisicamente não realistas, tanto do campo de pressões como dos campos de

velocidades e temperaturas, deve­se utilizar de grades independentes para as
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variáveis u, v, e p, sendo que a grade de u é deslocada na direção de x em

relação à grade de p (e de T) e a grade de v deslocada na direção de r (ou y).

Apesar da complexidade introduzida pela necessidade de se trabalhar com três

grades diferentes, este procedimento pode vir a facilitar a aplicação das

condições de contorno.

Na Figura 2.3 tem­se uma visão da sobreposição das grades e a

localização relativas das velocidades em relação aos pontos de cálculos de

pressão e temperatura.

FIGURA 2.3 — Sobreposição das grades

2.3.2 Critérios de Convergência

A garantia de convergência para sistemas de equações não lineares é

muito difícil de ser obtida. Para se evitar que numa iteração grandes alterações

nos valores das variáveis levem à divergência do processo de solução, devem

ser impostos fatores de sub­relaxação para as variáveis. A convergência deve
então ser verificada a cada iteração e a interrupção do processo iterativo deve

ser feita através da adoção de um critério de convergência.

Na literatura encontram­se diversos tipos de critérios de convergência.

O mais comum deles é o que impõe que a norma dos resíduos da k­ésima
iteração seja menor que um determinado valor adotado.
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k
OIr | E,

sendo esta norma simples :

Ir |=X |(acde awdw + anón + asds +b­apóp)|

ou Euclidiana

| h ED2(a8de +awdw+andr+açsds +b­apbp)2|”?
A adoção deste tipo de critério pode levar a um tempo de computação

excessivo principalmente quando a ordem de grandeza dos coeficientes e das

variáveis não é pequena e en não for escolhido levando em conta este fator.
Doormal e Raithby (1984) propõem o uso do critério

Ir, [' <p lr ['

o
o :sendo | N& | a norma dos resíduos calculada com os valores iniciais arbitrados

<p é um valor na faixa de 0.25 a 0.05. Eles citam como vantagem a

possibilidade de uso do mesmo valor de Yp Para a maioria dos problemas, o
que evita uma triagem para a escolha de valores convenientes para o critério

de convergência a cada problema a ser resolvido.

Foi escolhido um critério que leva em conta o erro médio por volume

de controle, ou seja

PN se
n

P
P
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sendo o parâmetro £, escolhido de acordo com a ordem de grandeza da
variável em questão.

2.3.3 Procedimentos de Solução

Com os sistemas de equações algébricas especificados e os critérios de

convergência definidos pode­se então solucionar o problema. Devido às

complexidades, principalmente nos acoplamentos entre as diversas regiões, a

obtenção de uma solução conjunta de todos os sistemas é bastante difícil de

implementar. A seguir são feitos alguns comentários sobre a forma de

implementação das condições de contorno na interface líquido — vapor e, no

caso de tubo controlável, da interface vapor — gás, que são os pontos de maior

dificuldade no procedimento de solução.

Quando se resolve o problema do tubo tradicional com a imposição de

fluxos de calor conhecidos no evaporador e condensador, necessita­se impor a

temperatura em um ponto da interface líquido — vapor, como já comentado

anteriormente. Na realidade, no procedimento aqui adotado, impõe­se a

pressão no ponto e obtém­se temperaturas de saturação utilizando a expressão

fornecida por Irvine (1984) :

0.38927x10º

In(p)— 0.948654x10!Tua(p)= 0.426776x107? —

O processo de solução utilizado foi o que segue :

­ "Considerando, na primeira iteração, que todo o calor imposto no

evaporador vaporiza o líquido, é calculada uma velocidade média de

injeção nesta região e a correspondente velocidade média no condensador é

obtida por um balanço de massa.

Soluciona­se a equação da quantidade de movimento no vapor e no

líquido, possibilitando­se assim se obter o campo de pressões. Com este
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campo calcula­se, através da expressão anterior a temperatura na interface

líquido — vapor.

Resolve­ se os sistemas gerados pela equação da energia nas várias regiões,

obtendo­se as distribuições de temperaturas

Com as temperaturas é possível se reavaliar as velocidades de injeção e

sucção e repetir o procedimento até sua convergência.

No caso em que o fluxo de calor no condensador é calculado por

convecção, este procedimento deve ser alterado. O método proposto consiste

em se adotar um valor de pressão em um ponto da interface e utilizar o

processo já descrito. Ao final de cada iteração, o calor que é retirado no

condensador é calculado e comparado com o calor que entra no evaporador. À

pressão imposta deve ser corrigida até que estes dois valores seja iguais dentro

de algum critério. A correção pode ser realizada através de :

k­l Q,k —
Pref = Pref

Q.

Este procedimento mostrou­se bastante efetivo quando se utiliza

propriedades constantes no tubo. Quando se considera propriedades variáveis

com a temperatura, as equações ganham algumas novas não linearidades e o

processo de convergência mostrou se tornar mais lento e em muitas situações,
instável.

No caso da solução para tubos com gás não condensável, inicialmente

não se sabe qual será o volume ocupado pelo gás e durante o processo

iterativo, deve­se permitir a movimentação da fronteira.

A posição desta fronteira é função da pressão interna do tubo.

Inicialmente esta fronteira é fixada de acordo com a quantidade de gás e com

uma temperatura esperada de operação. A malha é então construída

permitindo um processo de solução parecido com o descrito com a inclusão
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dos sistemas de equações para o gás. A cada iteração a localização da fronteira

é recalculada, utilizando a equação dos gases perfeitos, e nova malha é

construída. Quando a variação da posição é menor que metade da distância

entre o último ponto no vapor e o primeiro no gás, a malha é esticada ou

comprimida, com um fole, se mantendo o número de pontos em cada seção. Se

a variação for maior, são alterados os números de pontos no evaporador e

região de gás, mantendo­se a soma dos números de pontos na direção
constante.
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CAPÍTULO 3

3 RESULTADOS PARA TUBOS DE CALOR INDIVIDUAIS

São apresentados e comentados a seguir os resultados obtidos

utilizando as formulações mostradas no capítulo 2. Estes resultados estão

divididos em três grupos : o primeiro trata dos escoamentos em um tubo de

seção transversal circular; no segundo estão os obtidos para os tubos de calor

de seção retangular; finalmente no terceiro grupo, tem­se os resultados para

tubos de seção circular com gás não condensável.

3.1 Tubos de calor com seção transversal circular

O sistema de equações foi resolvido para um tubo de calor com

estrutura metálica de cobre e água como fluido de trabalho. Vários valores de

fluxos de calor foram utilizados através da variação do número de Reynolds de

injeção.

Na Figura 3.1 está apresentada a distribuição de velocidades axiais no

evaporador para Re, = 2.8. Para a faixa de número de Reynolds utilizada (de O

a 14), perfis parabólicos foram encontrados.

FIGURA 3.1 — Velocidade axial do vapor no evaporador
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No condensador somente para Reynolds baixos os perfis se mantém

parabólicos e a partir de Re, = 2,8 o escoamento começa a apresentar reversão

na extremidade do tubo (Figura 3.2).

12/L 2? O,7 (inicio do condensador)

Refr1 14,0

FIGURA 3.2— Velocidade axial do vapor no condensador
a) Re, =2,8 b) Re=14,0
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Perfis de velocidades radiais no centro do evaporador e do condensador

são apresentados na Figura 3.3. O aumento do número de Reynolds não afeta

significativamente o formato dos perfis
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FIGURA 3.3 — Perfis radiais de velocidades no vapor

As distribuições de pressões para o escoamento de vapor, na linha de

centro, estão mostradas na Figura 3.4. Pode­se notar que na região adiabática

se tem escoamento do tipo de Pouiseuille, onde a queda de pressão é linear.

Para números de Reynolds elevados, isto é com fluxos de calor impostos altos,
a condução axial se torna significativa e a região adiabática, pelo menos no

conceito inicial de ser uma região onde não há calor sendo injetado ou retirado

no tubo de calor, praticamente deixa de existir, especialmente quando seu

comprimento relativo ao evaporador e condensador é pequeno.

Este fato pode ser mais evidenciado observando­se as distribuições dos

fluxos médios de massa ao longo do comprimento do tubo, e que estão
representadas na Figura 3.5
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(b) Re, = 14

FIGURA 3.4 — Distribuições de pressões no escoamento de vapor
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FIGURA 3.5 — Fluxos mássicos no tubo de calor­ a) Re, =2,8 b)Re,=14.

Os resultados para o escoamento de líquido são apresentados na

sequência. Na Figura 3.6 tem­se as velocidades axiais no escoamento de

líquido na matriz porosa. Podem ser notados perfis achatados característicos

de escoamentos de Darcy. Com o aumento do fluxo de calor imposto, o

líquido perto da interface começa a ser arrastado pelo vapor. Isso praticamente

1rá limitar o fluxo máximo que pode ser transferido pelo tubo.
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FIGURA 3.6 — Velocidades axtais do líquido no tubo de calor
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O perfil de velocidade radial é linear variando entre a velocidade de

injeção e zero, sendo praticamente independente do número de Reynolds
radial.

3.2 — Tubos de calor com seção transversal retangular

Os resultados obtidos são bastante similares aos dos tubos circulares

com alterações nos valores dos fluxos de calor onde os fenômenos começam a

ocorrer.

A Figura 3.7 representa a relação entre o número de Reynolds radial e a

razão L/h ( comprimento/altura do tubo). O parâmetro que aparece no eixo das

ordenadãs é proveniente da adimensionalização da equação que governa o

movimento de um fluido no interior de um duto de seção retangular largo,

onde ocorres escoamento de Poiseuille. Para números de Reynolds abaixo de 3

o escoamento de vapor no tubo pode ser considerado como o de Poiseuille

com queda de pressão calculada por 3/Re,.

18,0 Rer 20,0

FIGURA 3.7 — Relação entre Re, e h/L
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Os perfis de velocidade axial no final do condensador, em função do

número de Reynolds, podem se vistos na Figura 3.8. Para esta geometria, a

reversão do fluxo inicia para números de Reynolds da ordem de 10.

"FIGURA 3.8 — Perfis de velocidade axial no final do condensador

Foi realizada uma simulação para um tubo de calor com Le = 0,6 L, L,

= 0,3L,L,=0,l e L/r, = 50, com r, sendo a metade da altura do espaço de

vapor. Foi considerado um fluxo de calor no evaporador de 700 W (Re, = 10)

e admitindo uma temperatura de operação de 120 ºC na interface líquido vapor

no início do evaporador. Os resultados desta simulação estão apresentados nas

Figuras 3.9, 3.10 e 3.11. Os resultados apresentam comportamentos similares
aos do tubo de calor cilíndrico.
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região adiabática
150,65
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FIGURA 3.9 — Perfis de velocidades axiais no vapor e no líquido
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FIGURA 3.10 — Perfis de velocidades radiais no vapor e no líquido
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FIGURA 3.11­ Distribuições de pressões e temperaturas
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3.3 Tubos de calor com gás não condensável

Os resultados mostrados a seguir foram obtidos para tubos de calor de

cobre e água, com estrutura porosa formada por tela metálica de latão com 100

fios por polegada ( mesh 100) e com dois tipos de carga de gás (nitrogênio):

12,5 % e 25% do volume interno total considerando pressão interna igual à

pressão do vapor de água a 100ºC. Estas configurações correspondem aos
tubos de calor construídos e testados no laboratório da Área Térmica do

departamento de energia da UNESP­Campus de Guaratinguetá.

Como para o desenvolvimento do programa foi utilizado um modelo de

frente plana, as distribuições de velocidades e pressões seguem o mesmo

padrão do descrito no item 1 deste capítulo, visto que a região gasosa somente

causa a diminuição do condensador. Por este motivo optamos por apresentar

os efeitos causados pela frente de gás sobre as variáveis do problema.

As Figuras 3.12, 3.13 e 3.14 representam os resultados para a variação

da pressão e velocidade axial na linha de centro do tubo e a velocidade radial

na interface líquido — vapor, respectivamente, ao longo do comprimento do

tubo para três valores de potência.
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FIGURA 3.12 — Distribuições de pressões no centro do tubo
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FIGURA 3.13 — Velocidade axial no centro do tubo
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FIGURA 3.14 — Velocidade radial na interface líquido — vapor

Nota­se uma queda brusca na velocidade axial quando se atinge a

interface com o gás que é uma consequência do modelo utilizado que não

permite a difusão gasosa. Isto também causa um aumento na velocidade radial

na interface líquido — vapor para possibilitar a satisfação do balanço de massa.
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Na Figura 3.15 pode­se ver os contornos de temperaturas no vapor,
notando­se claramente a posição da região do gás.
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FIGURA 3.15 — Contornos de temperatura no vapor
a) 70 W b)250W c) 500W
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As comparações com alguns resultados experimentais podem ser vistas

na Figura 3.16 para uma carga de 12,5 % de gás e Figura 3.17, para uma carga
de 25%.
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FIGURA 3.16 : Comparação de resultados para tubo com 12,5% de N,
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FIGURA 3.16 (cont.): Comparação de resultados para tubo com 12,5% de N,
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FIGURA 3.17 : Comparação de resultados para tubo com 25% de N,
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FIGURA 3.17 (cont.) : Comparação de resultados para tubo com 25% de N,

Quando as potências são relativamente elevadas o modelo matemático

apresenta resultados bastante concordantes com os resultados obtidos

experimentalmente.
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No caso de potências pequenas, em relação às de projeto, a frente
gasosa tende a ficar muito próxima do final do evaporador, podendo algumas
vezes invadi­lo. O modelo matemático, por forçar uma frente plana, tende a
localizá­la mais longe do evaporador do que o real. Nestes casos, a adoção de
modelos de difusão gasosa mostra­se necessária.
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CAPÍTULO 4

4 TROCADORES DE CALOR COM TUBOS DE CALOR

4.1 — Aspectos Gerais

O uso de trocadores de calor com tubos de calor pode­se tornar bastante

atrativa em vários tipos de aplicação, onde normalmente trocadores

convencionais não são adequados, como por exemplo em situações onde a

diferença de temperaturas entre as duas corrente é baixa.

Como neste tipo de trocador de calor os escoamentos dos fluidos quente
e frio são externos, a colocação de aletas tanto no condensador como no

evaporador podem aumentar muito as áreas de troca o que viabiliza a troca de

calor entre dois gases. Além dessas vantagens, podemos ainda incluir :

­ "Eliminação da possibilidade de contaminação entre os fluidos : como as

regiões de evaporação e de condensação podem ser separadas fisicamente

por uma região adiabática, pode­se construir trocadores nos quais a

contaminação nunca seja possível;

Independência entre as áreas de troca das fontes quente e fria : as áreas de

troca dependem dos comprimentos de evaporador e condensador dos tubos

de calor. Assim, pode­se construir facilmente trocadores com áreas

diferentes para os dois escoamentos;

Facilidade de manutenção e limpeza;

Na literatura encontram­se alguns trabalhos com estudos deste tipo de

equipamento. Amode e Feldman (1975) desenvolveram uma primeira análise

utilizando a teoria de trocadores convencionais. Lee e Bedrossian (1978)

estudaram experimentalmente trocadores de corrente cruzada com tubos de

calor e termossifões e Huang e Tsuei (1985) propuseram um método de

análise. Análises específicas levando em consideração as características de

funcionamento de tubos de calor são um pouco mais recentes, Murcia (1989),
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Paibert (1990). Estas análises consideram trocadores com tubos horizontais e

apresentam expressões para os parâmetros de projeto : efetividade e NTU.
4.2 — Trocador de calor com tubos individuais

Para verificar a influência de outros parâmetros, foram realizados

ensaios realizados no Laboratório da Area Térmica do Departamento de

Energia, com um trocador de calor constituído por um banco de tubos de calor

com as seguintes características:

TABELA 4.1 — Características dos tubos de calor

Tubo

Material Cobre

Diâmetro 2,54 mm

Espessura 0,9 mm

Comprimento 1500 mm

Alet

Material Alumínio

Geometria Helicoidal

Espaçamento 3 mm

Espessura 0,9 mm

Comprimento 10 mm

Estrutura Porosa

Material Bronze

Tipo Tela (Mesh 60)

Diâmetro do fio 0,5 mm

Em todos os tubos, o fluido de trabalho utilizado foi água destilada e
desmineralizada.

As características geométricas do trocador de calor estão mostradas na

tabela 4.2 cujo espelho está esquematizado na Figura 4.1.
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TABELA 4.2 — Característica geométricas do trocador de calor

Comprimento do trocador L = 1484 mm

Largura da seção de escoamento W =740 mm

Profundidade T=430mm

Número de tubos 48

Comprimento do evaporador L/2

Comprimento do condensador L/2

Comprimento adiabático Inexistente

Configuração dos tubos Triangular

Espaçamento transversal Sn=52mm

Espaçamento longitudinal Sp=76mm

Escoamento

—

FIGURA 4.1 — Esquema dos espelhos do trocador de calor

O sistema de testes utilizados está esquematizado na Figura 4.2. Ele é

composto de um ventilador centrifugo com fluxo máximo de 7000 m”/h e um
aquecedor elétrico com potência variável até 45 kW. As medidas de

temperatura de entrada e saída de cada seção foram feitas através de
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termopares do tipo ferro­constantan. Em cada estação de medida a temperatura

média de mistura da seção foi avaliada pela média de pelo menos 4 termopares

colocados em diferentes pontos desta seção. A vazão de ar que circulava no

sistema foi medida utilizando uma placa de orifício calibrada colocada no tubo

de descarga do sistema. O trocador de calor foi testado para diferentes vazões,

potências fornecidas e ângulos de inclinação.

1&+—rs 4

3 2 2 !

1) ventilador 2) termopares 3) aquecedores 4) controle elétrico

5) medidor de vazão 6) trocador de calor

FIGURA 4.2 — Esquema do sistema de testes

4.2.1 — Resultados Experimentais

Com os dados obtidos experimentalmente, foram determinados os

parâmetros de projeto de trocadores de calor e suas variações com as

condições de operação. Alguns dos resultados são apresentados e comentados

a seguir.

A influência do ângulo de inclinação sobre a efetividade, NTU e

coeficiente global de transferência de calor, considerando diferentes vazões e

uma potência externa de 36 kW, está representada nas Figuras 4.3, 4.46 4.5. O

número de Reynolds é definido utilizando o espaçamento S, como dimensão
característica.
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FIGURA 4.3 — Efetividade em função do ângulo de inclinação
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FIGURA 4.4 —­ NTU em função do ângulo de inclinação
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Como pode ser visto, a mudança do ângulo de inclinação, em relação à

horizontal, inicialmente causa grandes alterações nos parâmetros de projeto.

Entretanto, ao se aumentar a inclinação além de determinado valor, não se

consegue aumento significativo e , em certos casos ocorre uma piora no

desempenho do sistema. Existem portanto, valores de inclinação onde o

sistema apresenta um melhor funcionamento e normalmente este ângulo é

pequeno. Para o trocador analisado obtém­se valores da ordem de 10 graus. À

variação de vazão no sistema e a potência externa fornecida não mostraram

afetar muito este ponto de melhor desempenho.
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FIGURA 4.5 — Valores do produto UA em função da inclinação

Finalmente, para o trocador em estudo e em seu ponto de melhor

desempenho, apresenta­se a seguir a relação entre efetividade e NTU ( Figura

4.6) e do produto UA em função do número de Reynolds (vazão) para duas

potências externas fornecidas pelas resistências elétricas ( Figura 4.7).
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FIGURA 4.6 — Efetividade em função do NTU para 10º de inclinação
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4.3 Trocadores de calor com aletamento integral

Visando possibilitar o desenvolvimento tecnológico de trocadores de

calor com tubos de calor partiu­se para a construção de trocadores compactos

a partir de serpentinas com aletamento integral, normalmente utilizadas em

sistemas ar ­ líquido. Utilizando­se carcaças encontradas no mercado nacional

se construiu trocadores que poderiam ser utilizadas de forma modular.

A partir de três carcaças fabricadas pela McQuay do Brasil, e doadas

por empresas interessadas nos resultados do projeto, foram montados três
módulos e um novo sistema de testes. Todo material de consumo utilizado foi

financiado através de projeto pela Secretaria de Ciência e Tecnologia e
Desenvolvimento Econômico do Estado de São Paulo.

As carcaças possuíam três fileiras de 14 tubos cada, com tubos de cobre

de 1/2 polegada com dimensões : altura de 0,5 m ( considerando os tubos na

horizontal, largura de 0,5 m e profundidade de mm. Na Figura 4.8 está

mostrado um dos módulos durante sua construção.

FIGURA 4.8 — Módulo do trocador de calor
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Neste novo sistema de testes, as vazões de fluido quente e frio podem

ser diferentes, e a inclinação e a potência fornecida podem variar. Uma visão

global do sistema está apresentada nas Figuras 4.9 e 4.10 onde se tem o fluxo

de um ventilador dividido em duas correntes e antes de se atingir a seção de

testes o fluxo quente passa pelo banco de resistências.

FIGURA 4.9 — Vista geral do sistema de testes
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4.3.1 — Resultados Experimentais

Os resultados experimentais para módulos individuais e para conjuntos

de 2 e 3 módulos são mostrados e comentados na sequência deste trabalho.

Foram realizados testes com a potência variando entre 3 e 12 KW e

com vazões mássicas de ar entre 0,15 e 0,25 kg/s.

Inicialmente verificou­se o comportamento individual de cada módulo.

Na Figura 4.11 está representada a variação de potência retirada do sistema em

função do ângulo de inclinação do trocador e da vazão mássica que circula por

um ramo sistema. Em todos os testes, como as áreas de evaporação e

condensação eram as mesmas, se manteve vazões iguais nas duas seções.
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FIGURA 4.11 — Potência retirada por um módulo

Nota­se que existe a tendência de se ter ângulos de melhor

funcionamento, que neste caso está ao redor de 30º.

O variação do parâmetro UA em função da inclinação está representado

na Figura 4.12. A análise das curvas nos indica que o coeficiente global de

transferência de calor aumenta com a inclinação até determinada posição e a

partir dela existe uma estabilização e às vezes até mesmo um declínio. Este
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comportamento provavelmente está ligado a variações de resistências internas

do tubo, que ocorrem por se mudar as condições de escoamento do vapor e do

líquido e por se modificar as condições de saturação e de ebulição do líquido

na estrutura porosa. Como era de se esperar, o aumento de vazão, para as

mesmas condições de entrada, tende a melhorar as condições de troca de calor.

0,16 kg/s

0,20 kg/s
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FIGURA 4.12 — Variação do coeficiente global com a inclinação

A Figura 4.13 mostra o comportamento do número de unidades de

transferência ( NTU ) em função da inclinação do tubo. Este parâmetro é

calculado em função do produto UA por:

UA

e assim, para determinada vazão, o comportamento da curva deve ser muito

NTU =

próximo ao comportamento do coeficiente global de transferência de calor.
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FIGURA 4.13 — Variação de NTU com a inclinação

Outro parâmetro que deve ser associado ao NTU para se fazer o projeto

de trocadores de calor é a efetividade ( definida como a relação entre o calor

trocado e o máximo possível). Na Figura 4.14 estão representadas as curvas de

efetividade em função da inclinação para um único módulo e duas vazões
mássicas diferentes. O comportamento das curvas é similar aos já comentados.
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FIGURA 4.14 — Efetividade em função da Inclinação
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Para se determinar a influência da diferença média logarítmica de

temperatura sobre a potência retirada pelo trocador, mantendo­se a vazão e

para cada inclinação se variou a potência externa de aquecimento do fluido,

sendo utilizadas montagens com um, dois e três módulos Os resultados, para

duas inclinações, estão mostrados nas Figuras 4.15 e 4.16.

m=0,2 ks

inclinação = 20º

Deita T médio (*C)

FIGURA 4.15 — Potência em função da diferença média de temperatura

10

m=0,2 kg/s

Inclinação = 40º

I
so

Deita T médio

FIGURA 4.16 ­ Potência em função da diferença média de temperatura
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As variações são relativamente bem representadas por retas, e o valor

médio do produto do coeficiente global de transferência de calor pela área

(UA) é o coeficiente angular da reta. Quando se observa mais detalhadamente

os pontos experimentais destas figuras nota­se que com o aumento da

diferença média logarítmica de temperatura existe uma tendência de não

linearidade da curva. Isso pode ser muito mais evidenciado se traçarmos a

curva UA x ATm, como feito na Figura 4.17 para uma inclinação de 40º.

160 —

o 1 Módulo

A 2Módulos
A 3 Módulos

­

m = 0,2 kg/s

Inclinação = 20º

Í ' Í
40 so

Deita T médio (ºC)

FIGURA 4.17 — Produto UA x ATmi

Nota­se que para valores não muito elevados de ATm , o produto UA

varia quase que linearmente, porém para valores mais altos isso deixa de ser

verdade. O que provavelmente esteja ocorrendo é que, para se obter os valores

elevados de temperaturas, a potência externa deve ser elevada e pode­se

chegar aos limites de transferência dos tubos de calor, principalmente dos

tubos do primeiro módulo.
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Nas Figuras de 4.18 a 4.21 são apresentados resultados dos teste de

influência da inclinação no funcionamento do trocador com os vários

módulos. Os resultados são bastante semelhantes aos dos mostrados para os

módulos individuais. Convém ressaltar que os gráficos das figuras que seguem

são para testes com fluxo mássico de 0,2 kg/s e 12 kW de potência externa.
10

­

O  1Móduo

EM 2Móduos
A 3 Módulos

m=0,2 kg/s

Potência Extema = 12 kW

U ] 1 | U

4o so

Ângulo de inclinação

FIGURA 4.18 — Potência x Inclinação

m = 0,2 ks
Potência Externa = 12 kW
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FIGURA 4.19 — UA x Inclinação
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FIGURA 4.20 — Efetividade x Inclinação
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m = 0,2 kg/s
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FIGURA 4.21 — NTU x Inclinação

Estes resultados mostram que o trocador com três módulos conseguiu

retirar, em seu melhor ponto de funcionamento cerca de 60% do calor externo

imposto, sem considerarmos perdas do sistema entre a saída do aquecedor e a
entrada do trocador.
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CAPÍTULO 5

5 INFLUÊNCIA DA INCLINAÇÃO NO FUNCIONAMENTO DE
TUBOS DE CALOR

5.1 ­Introdução

Os tubos de calor apresentam diversas condições limites de

funcionamento para a transferência de calor sendo os principais:

a) Limite de arrasto : ocorre quando a velocidade do fluxo de vapor é muito

alta e causa o arrasto do líquido que está próximo à interface da camada

porosa com o vapor. Isso faz com que parte do líquido fique presa no

condensador, causando a secagem do evaporador e praticamente

interrompendo a transferência de calor Em termossifões, onde a

quantidade de fluido de trabalho é maior, pode­se ter a inundação do
condensador.

Limite sônico : ocorre quando o fluxo de vapor dentro do tubo alcança a

velocidade sônica. Como a distribuição de pressões, devido à injeção e

retirada de massa, é similar à que ocorre num bocal convergente —

divergente, o tubo se torna um bocal bloqueado, limitando o fluxo máximo

de vapor e consequentemente a transferência de calor.

Limite de capilaridade : para um tubo de calor funcionar a pressão

máxima de capilaridade, que é função da estrutura porosa, deve ser maior

que a perda de carga total dentro do tubo, somada aos efeitos da gravidade.

Este limite é particularmente importante quando o evaporador trabalha
acima do condensador.

Limite de ebulição : quando se tem baixos fluxos de calor, este é

transportado, para o interior do tubo, basicamente por condução através da

parede e da estrutura porosa e a ebulição e condensação ocorrem na
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interface líquido vapor. Quando este fluxo aumenta, pode haver a formação

de bolhas de vapor na estrutura porosa. Essas bolhas podem obstruir a

circulação do líquido causando a secagem do evaporador. Como a

condutividade térmica do vapor é muito menor que a do líquido, 1sso pode
também dificultar ainda mais a transferência de calor.

Para os tubos de calor que usam água como fluido de trabalho, e

operam com o evaporador acima do condensador, o limite mais crítico é o de

capilaridade. As expressões para o cálculo do limite de fluxo de calor do tubo

podem ser encontradas em Dunn e Reay (1976). Nestes casos, para uma

mesma estrutura porosa, a elevação do evaporador faz com que a capacidade
de transferência diminua.

Quando o tubo opera com o evaporador abaixo do condensador, a força

da gravidade auxilia o retomo do líquido ao evaporador. Neste caso, a

existência da estrutura porosa pode até ser dispensável tendo­se assim um
termossifão.

A colocação da estrutura porosa, apesar de introduzir perdas de carga

adicionais no escoamento de líquido, pode auxiliar no funcionamento do tubo

de calor por melhorar a distribuição do líquido junto à parede do evaporador e

condensador e por mudar as condições de condensação e evaporação, além de

diminuir a quantidade de fluido que se acumula no evaporador.

A obtenção de uma expressão que permita obter o ângulo de melhor

desempenho do dispositivo é bastante difícil de ser desenvolvida levando­se

em consideração a grande quantidade de variáveis envolvidas.

5.2 Análise Experimental

O estudo descrito a seguir foi desenvolvido com o objetivo de se

determinar a influência de alguns parâmetros de construção do tubo de calor
em seu funcionamento.
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Foram construídos 7 tubos de calor a partir de tubos de cobre de 3/4”
com telas com diferentes texturas e 2 tubos com telas de com mesh 100 e

diâmetros de 12” e 1 12”. As características gerais dos tubos estão mostradas na
Tabela 5.1.

TABELA 5.1 — Características dos tubos de calor

Mesh |ô(mm) |Dr(mm) |D; (mm) |Material da tela |carga (ml)
400 | 0,067 0,032 17,4 aço inox 3,0

250 | 0,089 0,043 17,4 aço inox 3,5

200 | 0,093 0,047 17,4 bronze 3,8

100 | 0,217 | 0,096 17,4 bronze 8,4

60 0,372 | 0,205 17,4 latão 14,4

150 | 0,126 | 0,069 17,4 aço inox 4,9

34 0,678 0,314 17,4 aço inox 24,3

100 | 0217 0,096 11,1 bronze 3,0

100 | 0,217 | 0,096 36,3 bronze 17,2
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Nesta tabela ô é a espessura da tela, Dr é o diâmetro do fio da tela, D; o

diâmetro interno do tubo de cobre e todos os tubos construídos possuem

comprimentos de 600 mm.

Os testes foram realizados em um sistema montado para esta finalidade,

e que está mostrado na Figura 5.1. E basicamente um túnel de vento com uma

redução de seção, de circular para retangular, no local onde os tubos são

fixados, alimentado por um ventilador centrífugo com vazão máxima de 7000
m”/h.
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FIGURA 5.1 — Esquema do sistema de testes

Para a determinação das temperaturas de entrada e saída do ar foram

utilizados 10 termopares do tipo ferro­constantan, 5 na entrada e 5 na saída. À

instrumentação do tubo de calor foi feita através de 10 termopares dispostos
conforme mostrado na Figura 5.2. Todos estes termopares foram calibrados
utilizando­se substâncias em condições de mudança de fase e um termômetro

de coluna de mercúrio com divisão de 0,1ºC. As substâncias escolhidas foram:

água (fusão e ebulição), NaSO, ­ sulfato de sódio (ponto de cristalização) e

CsH4Cl, — p­dicloro benzeno ( solidificação).

:e 32 cm E
dio o AxD PO

seções
aeb

FIGURA 5.2 — Esquema da instrumentação do tubo

A leitura dos dados foram feitas através de uma placa de aquisição de
dados LINX­CAD12/32 com módulos de condicionamento de sinais LINX­

PCX810 e software LINX­AQDADOS.
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5.3. Análise dos resultados

A seguir são mostrados uma análise dos resultados obtidos. Nas Figuras

5.3 e 5.4 são representadas as variações de potência retirada pelo tubo de calor

em função da inclinação para duas texturas diferentes de tela.
5600 —

Potência extema 600 W

Potência externa = 800 W

yu T | T

40 6o

Ânguio de Inclinação

FIGURA 5.3 — Potência retirada por um tubo com tela de mesh 400

) Potência extema 600 W

Potência externa = 900 W

' |
4o 60 100

Ângulo de Inolinação

FIGURA 5.4 — Potência retirada por um tubo com tela de mesh 34
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Como pode ser notado, a curva de potência para a tela mesh 400 tem

uma característica praticamente sempre crescente com o ângulo de inclinação.

Por outro lado, o tubo com tela mesh 34 tende a alcançar seu máximo com

ângulos relativamente baixos. Para as mesmas condições de teste, verifica­se

que o desempenho do tubo de tela mais fina foi melhor, em termos de potência

retirada que o tubo de tela mais grossa.

Uma comparação entre valores médios de vários teste para diferentes

tipos de telas pode ser vista na Figura 5.5. Nela estão representadas as relações

entre o calor retirado para cada ângulo e o valor máximo retirado no teste.

Mesh 60

Mesh 100

Mesh 200

Mesh 400

T | T | T

4o 6o

Ângulo de Inclinação

FIGURA 5.5 — Relação Q/Qmax Em função da inclinação

Nesta figura, as curvas foram colocadas para facilitar a visualização das

tendências. Os tubos quando testados na horizontal não operam muito bem,

principalmente aqueles de tela mais fina nos quais a quantidade de fluido de

trabalho é pouca. Existe uma tendência clara de se obter valores máximos para

inclinações maiores a medida que a tela vai se tornando mais fechada.
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Na Figura 5.6 são mostrados os mesmos resultados para todas as telas
testadas.

Mesh 34
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FIGURA 5.6 ­ Relação Q/Qmax Em função da inclinação

Foram retirados os valores de testes na horizontal para melhorar a
escala do gráfico. Pode­se verificar como tendências os valores de melhor
funcionamento da Tabela 5.3.

TABELA 5.3 — Ângulos de melhor funcionamento

Tela Ângulo Tela Ângulo
34 15 a 20º 200 70 a 80º

60 20 a 30º 250 90º

100 — 40º 400 90º

150 60 a 70º

Quanto mais grossa for a tela, no sentido de espaçamento entre os fios,

mais o tubo de calor deve ser aproximar de um termossifão. Assim à medida
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que o número de mesh diminui, os resultados devem se aproximar daqueles

para um termossifão.

Negishi e Sawada (1983) estudaram os mecanismos relacionados com a

evaporação e condensação em termossifões verificando os efeito de carga e

inclinação do tubo. Os resultados por eles obtidos são os da Figura 5.7. Neles,

a variável vg é a relação de volume de fluido carregado no tubo em relação ao

volume total do tubo. Assim vg = 1 corresponde a um termossifão monofásico

( somente com convecção em líquido).
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FIGURA 5.7 — Resultados de Negishi e Sawada para termossifões

Este gráfico nos mostra que para um termossifão com carga bastante

pequena ( vg = 0,05) a partir de uma inclinação entre 10 e 15 graus não

ocorrem melhorias no funcionamento do equipamento. O tubo com telas de

mesh 34, e até mesmo o de mesh 60, são os que mais se aproximam de um

termossifão e carga dos mesmos é bastante baixa em relação ao volume total

do tubo. Os resultados encontrados para estes tubos mostram estar de acordo

com o caso limite, que é o tubo sem tela.

A observação das medidas de temperatura ao longo do tubo de calor

mostraram, em todos os casos, que as variações circunferenciais de

temperaturas no condensador não foram significativas, mesmo com a condição

de convecção utilizada não sendo totalmente simétrica. Entretanto, as

variações ao longo da direção axial do tubo apresentam uma característica
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interessante. Nos tubos com telas de capilaridade alta a distribuição de

temperaturas é quase uniforme no condensador, o que é o esperado. Por outro

lado, no tubo com tela mesh 60, a partir da inclinação de 80º verificou­se uma

queda de temperatura, na seção de medida posicionada mais perto do final do

condensador, de cerca de 3ºC em relação à seção anterior. No tubo com tela

mesh 34 essas diferenças, que ocorreram para todas as inclinações, foram

bastante significativas, atingindo valores da ordem de 25ºC. Assim, nestes

tubos, a transferência de calor está sendo prejudicada nesta região.

Finalmente se realizou algumas experiências para se verificar a

influência do diâmetro do tubo em relação ao desempenho do mesmo em

vários ângulos de inclinação. Os testes feitos, por terem sido em pequeno

número, não permitem levar a análises representativas porém um resultado

médio de três testes é apresentado na Figura 5.8.

Tubo de 12”

Tubo 3/4"

Tubo 1”

Fit 4: Polynomial
1 | EH ' T

40 6o

Ânguio de Inolinação

FIGURA 5.8 — Efeito do diâmetro do tubo

Aparentemente o diâmetro do tubo não afeta significativamente o

ângulo de melhor operação. Existe entretanto, uma grande influência no

comportamento após o ponto de melhor desempenho, principalmente no tubo
de menor diâmetro.
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CAPÍTULO 6

6 COMENTÁRIOS FINAIS E CONCLUSÕES

Neste trabalho foram apresentados aspectos gerais de modelagem e

análises experimentais em tubos de calor desenvolvidos pelo autor.

Os modelos matemáticos permitiram obter soluções numéricas

compatíveis com os resultados de outros pesquisadores.

Estas soluções, em termos de temperatura externa do tubo, tendo o

fluxo de calor como parâmetro de entrada, demonstraram representar bem os

resultados experimentais com os quais foram confrontadas.

Para um tubo de calor com gás não condensável, os resultados

demonstram a validade prática de se utilizar modelos de frente plana,

especialmente para tubos que operam dentro de faixas de temperatura

moderada e com fluxos de calor perto das condições de projeto. Quando 1sso

não ocorre, a inclusão de modelos de difusão gasosa, que aumenta muito o

grau de dificuldade de solução do modelo, não pode ser evitada.

Os modelos matemáticos devem ainda ser bastante aperfeiçoados, pois

situações importantes ainda não são contempladas. Estes consideram a

distribuição de pressões como um parâmetro resultante da análise e que, de

alguma forma, as diferenças de pressão que vão movimentar o fluido serão

providas pelo processo. Entretanto, quando o tubo opera com o evaporador

acima do condensador ou em condições de gravidade bastante reduzida, a

pressão de bombeamento disponível para o fluido é a pressão de capilaridade

da estrutura porosa. A inclusão deste limite nos modelos matemáticos deve ser

um próximo passo no estudo de tubos de calor.

Outro fenômeno importante, para os quais os modelos matemáticos são

Insensíveis, foi estudado de forma experimental neste trabalho. A influência da

inclinação do tubo, trabalhando a favor da gravidade, na quantidade de calor
transferida é bastante sensível e matematicamente difícil de ser modelada,
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principalmente porque os fenômenos físicos envolvidos ainda não são

totalmente compreendidos.

Os resultados obtidos no estudo experimental da influência da

inclinação no desempenho do tubo de calor são sugestivos e demonstram que

um dos parâmetros mais importantes é a textura da tela. Este parâmetro é

responsável pela capilaridade da tela, por uma redução na velocidade do

escoamento de líquido e como consequência, por uma melhor distribuição do

líquido em toda a estrutura porosa. Esta distribuição uniforme contribui

bastante para a melhoria da condutividade térmica efetiva da estrutura porosa,

pois o líquido possui condutividade térmica muito superior à do vapor.

Para se chegar a resultados mais consistentes existe a necessidade de

um número maior de experimentos, com variações angulares mais refinadas e
com sistemas de testes com maior controle.

Numa tentativa de se visualizar algum fenômeno importante neste

estudo, foram construídos dois tubos de calor com tubo de vidro e telas mesh

100 e 34. Usou­se um fluido refrigerante (R11), para se poder operar em

temperaturas mais baixas. A primeira observação, em telas mais grosseiras por

ter rigidez mais elevada, é a dificuldade de se garantir o contato perfeito entre
a tela e o tubo e isso dificulta a transferência de calor.

A visualização do que ocorre internamente é bastante difícil sem a

utilização de equipamentos sofisticados, porém notou­se que no tubo com tela
mesh 34 ocorre, em grande inclinações a condensação com gotejamento do

líquido. Na tela com número de mesh maior, devido à maior capilaridade e

perda de carga, a tela permanece quase que totalmente molhada.

Finalmente, quando se analisa os trocadores de calor com tubos de

calor, nota­se o potencial de utilização dos mesmos nas trocas térmicas

envolvendo dois gases, principalmente devido aos escoamentos serem

externos, o que possibilita o aumento da área de troca de forma independente,

e também devido à possibilidade de se separar fisicamente as duas regiões, o
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que é muito importante quando se necessita garantir a não contaminação entre
os fluidos.

Os resultados obtidos são bastante animadores, tendo sido obtidos

parâmetros importantes de projeto de trocadores. O fato de se poder construir

os trocadores a partir de carcaças existentes no mercado diminuem muito o

custo inicial , o que viabiliza economicamente o equipamento.
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