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Resumo. Neste trabalho simula-se numericamente o escoamento turbulento em uma regido
anular aletada, empregando a técnica de elementos finitos na solucdo do sistema de
equacdes (conservacdo de massa, quantidade de movimento, energia e modelo de
turbuléncia). O problema de transferéncia de calor € analisado através de uma formulacéo
conjugada, onde a conducéo na parede do tubo e aletas e a conveccdo no fluido séo
estudadas de forma acoplada. SAo analisadas geometrias onde se varia a razao
altura/espacamento das aletas e para cada uma dessas configuracfes sdo calculados
parametros como a perda de carga, a taxa total de calor, a massa e o volume ocupado pelo
equipamento. Determina-se entdo, uma geometria “ 6tima” com relacdo a cada parametro
analisado, tomando como referéncia a regido anular sem aletas. Os resultados obtidos para
a perda de carga e a taxa total de troca de calor quando comparados com os dados para o
tubo sem aletas mostram que a introducéo de aletas aumenta as trocas de calor com o fluido
mas também eleva significativamente os val ores do coeficiente de atrito.
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1. INTRODUCAO

A utilizagdo de superficies aletadas € um importante mecanismo para se intensificar a taxa
de transferéncia de calor no escoamento interno em tubos. O estudo de transferéncia de calor
nestes dispositivos se aplica a0 projeto de trocadores de calor utilizados nas industrias
(automotiva, eletrénica e de processo). Quando ocorrem restricdes de espago sdo empregados
trocadores de calor compactos, como os utilizados na indUstria aeroespacial (Obermeier e
Henne, 1993).

Para estudar as dimensdes Otimas de uma aleta circular, Ullman e Kaman (1989)
analisaram diversos perfis, supondo propriedades constantes, conducdo unidimensional e um
coeficiente de convecgdo constante, independente da forma geométrica da superficie aletada.
Zubair et al. (1996) estenderam essa andlise para 0 caso de condutividade térmica variavel com
atemperatura. Esse tipo de otimizagdo é feita considerando-se uma Unica aleta. No entanto, a



forma geométrica e o espacamento entre as aletas influenciam significativamente no coeficiente
de convecgdo, de modo na otimizacdo de um trocador de calor o efeito desses parametros
devem ser avaliado. Bravo e Chen (1989) consideraram a influéncia da dimenséo e
espacamento entre as aletas na otimizacdo de trocadores de calor compactos, quanto a
maximizacao da transferéncia de calor com um minimo acréscimo na perda de presséo.

A geometria esquematizada na Fig. 1 é representativa de um trocador de calor, onde seréo
estudados os mecanismos de transferéncia de calor para 0 escoamento entre tubos
concéntricos, introduzindo-se aletas para intensificar as trocas de calor. Adota-se uma
abordagem onde se consideram os efeitos do espacamento e geometria das aletas na
conveccado. Além disso, utilizase uma formulacdo conjugada para andisar a variagdo de
temperatura na interface solido-fluido sobre o coeficiente de convecgdo. Neste caso 0s
problemas de conducdo e conveccdo sdo estudados de maneira simulténea em um Unico
dominio. Essa formulagdo acoplada € referenciada na literatura como problema conjugado
(Perelman, 1961; Davis e Gill, 1970; Vinnycky et al., 1998).

A otimizac8o dos trocadores de calor pode ser feita com relacdo a diversos parametros,
tals como peso, volume ocupado, taxa de calor trocada, perda de pressao, etc.

aletas radiais

Figura 1- Tubos concéntricos com aletas radiais.

Neste trabalho, sdo analisadas geometrias onde se varia a razéo atura/espacamento das
aletas e para cada uma dessas configuracdes sdo calculados alguns parametros como a perda
de carga, ataxatotal de calor, a massa e o volume ocupado pelo equipamento. A partir disso
determina-se a geometria “Otima’ com relacdo a cada parametro analisado, tomando como
referéncia aregido anular sem aletas.

2. EQUACOESBASICAS

Adota-se uma formulacdo matemética bidimensional para estudar o escoamento turbulento
do fluido e a condugdo no sdlido. O problema térmico € estudado através de Unica equacdo
para representar os dominios solido e fluido. As propriedades do sblido e do fluido séo
consideradas constantes. Deste modo, a representacdo matematica do problema é feita por
meio das equacdes médias para escoamento turbulento (continuidade, quantidade de
movimento, energia e modelo de turbuléncia), em coordenadas cilindricas, expressas por:
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onde G representa o termo de dissipagdo viscosa,
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com as constantes Cu =0,09; C,;=1,45; C,=19; 0,=10 e 0. =13

No sistema de equagdes (1)-(6) p € a densidade do fluido; u e v sdo as componentes axial
eradia davelocidade; T é atemperatura; K é a energia cinética da turbuléncia e € a suataxa de
dissipacao; k., é condutividade térmica efetiva, Cp € o calor especifico a pressdo constante e
U, € a viscosidade dindmica efetiva. Os termos de viscosidade e condutividade efetivas sdo
definidas como a soma da parcela laminar com a turbulenta, indicadas por:

ke =k+k € M =HHY, )

onde as parcelas turbulentas sdo calculadas de acordo com o modelo K-¢ de Launder e
Spalding (1974).

Uma representagdo do problema é indicada na Fig. 2, onde s indica a altura das aletas
fixadas a0 longo da porc¢éo aquecida do tubo e p o espacamento entre elas. Os raios do tubo
externo e interno sdo indicados por re € ri, respectivamente.
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Figura 2 - Representacdo esquematica do problema.

As condigdes de contorno sdo u e v iguais a zero junto as fronteiras solidas (parede do tubo e
superficies das aletas). Na parte central aquecida do tubo interno ( em r = rw) tem-se uma
condicéo de temperatura constante (Tw) enquanto as regides de entrada e saida est&o isoladas.
As condicdes de entrada sdo perfis de velocidade (ue), temperatura (Te), K e € uniformes. Na
saida do tubo impde-se um valor para a pressdo (P=0) e condicdes livres (derivada nula na
direcdo normal a superficie) para as demais variaveis. Nas proximidades das fronteiras solidas,
o programa utilizaa Lei Logaritmica da Parede (Launder e Spalding; 1974) para estabelecer os
valores de K e €. Foram ainda definidos o0s seguintes parametros adimensionais:

Pr=uCplk e Re=pu.DvwyL, 9
onde Dh representa o didmetro hidréulico indicado por:

Dh = 2. - ;) (10)

3. METODOLOGIA DE SOLUCAO

O sistema de equagdes governantes Egs. (1) a (6) foi discretizado utilizando o método
de elementos finitos e a solucdo foi obtida por meio de um agoritmo segregado, onde
calculam-se separada e seqiencialmente os campos de u, v, T, K e €), conforme detalhado em
Rice e Schnipke (1986). O dominio foi discretizado utilizando uma malha estruturada e
elementos quadrilateros (com 4 nos), totalizando 30.000 elementos no caso da smulagdo com
4 detas. Os sistemas de equagbes algébricas resultantes foram resolvidos utilizando-se
métodos iterativos como o TDMA (Tri-diagonal Matrix Algorithm), na solucdo dos campos
de velocidade e temperatura e 0 PCG (Preconditioned Conjugate Gradient Algorithm) no
caso da pressao.

4. RESULTADOSE DISCUSSAO

Neste trabalho, para estudar a transferéncia de calor conjugada entre tubos concéntricos
aletados foram realizadas simulagGes numéricas de acordo com a configuracdo esquematizada
naFig. 1. Analisou-se o escoamento de agua em regime turbulento na faixa de Re entre 210" e
8110*. Na regido aquecida (L = 0,5 m) foram acopladas 4, 14 e 56 aetas, mantendo-se
constantes:

» aespessuradas aletas (t =0,001 m);
* 0Sraios dos tubos externo, interno e da parede (r.=0,05m; r; =0,02 mer, =0,018 m).



4.1 Andlise dos Resultados
A partir dos dados relativos a perda de pressdo (AP/AX) calculou-se o coeficiente de atrito
(cf), tanto para 0 escoamento entre os tubos concéntricos sem aletas como para a regido anular

aletada, comparando-os com os resultados experimentais de Obermeier e Henne (1993). Os
resultados sGo mostrados na Tabela 1 e foram obtidos através da expressao:

of = z%‘%’@ (12)

Tabela 1 - Coeficiente de atrito para aregido anular sem aletas e com 4 aletas.

FATOR DE ATRITO EXPERIMENTAL NUMERICO DIFERENGCA
Sem aletas cf =0,025 cf = 0,0257 2,8%
Com4 aletas cf = 0,094 cf =0,0976 4,2 %

Comparando-se os valores do coeficiente de atrito (cf) para 0 escoamento naregido anular
sem aetas e com 4 aletas, nota-se que a introducéo de aletas aumenta signi-ficativamente a
perda de pressdo (quase 4 vezes mais).

Os resultados numéricos para a transferéncia de calor na regido anular aletada também
foram comparados com os dados de Obermeier e Henne (1993) através do nimero de Nusselt,
calculado segundo a Eq. (12):

Ny =1 Pr (12)
k,
onde h € o coeficiente de conveccdo médio, expresso por:
Qm _ pu, Cpri(rs — %) (Ths—Te) (13)

N (As+ nAT) (Twm—Tom) — (As+nAf) (Twm—Tom)

sendo Twm a média da temperatura na interface; Tb temperatura média de mistura;
Tbm=(Ths+ Te)/2 é atemperatura média do fluido; Ths é o valor de Tb na saida; Qm a taxa de
troca de calor; As é a area de troca de calor da interface sem aetas; Af é a &rea de troca de
calor das aletas e n a eficiéncia das aletas. E importante lembrar que como 1 € funcdo de h, a
Equacdo 13 é resolvida de forma iterativa.

Os valores numéricos obtidos para o nimero de Nusselt (Nu) sdo apresentados na Fig. 3,
para razdo de condutividade térmica do sdlido/fluido igual a 500 (cobre/dgua), e séo
comparados com os resultados em Obermeier e Henne (1993).

A andlise da Fig. 3 indica que os valores de Nu crescem com o aumento de Re tanto paraa
regido anular aletada como para o tubo de referéncia sem aletas. Os resultados mostram que as
aletas aumentam significativamente as trocas de calor com o fluido em comparacéo com o tubo
sem aletas.
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Figura 3 - Nusselt experimental e numérico em funcdo do nimero de Reynolds.

No entanto, a simples introducdo de um nimero maior de aletas ndo garante a melhor
intensificagdo das trocas de calor com o fluido. Tanto nos resultados experimentais (simbolos)
como numéricos (linhas continuas), a configuracdo com 14 aletas representa o trocador de
calor com melhor eficiéncia em comparacdo com as demais. Neste caso as trocas de calor sdo
intensificadas por que ocorrem pontos de reatamento no escoamento entre as aetas, isto €, 0
fluido entra em contato com a parede do tubo que esta sendo aquecida, enquanto escoa.

As aetas elevam a perda de pressdo e também provocam um aumento na taxa de
transferéncia de calor com o fluido, aqui avaliada através da evolucdo da temperatura de
mistura adimensional (6y), indicada na Fig. 4.
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Figura4 - Temperatura média de mistura para 0 escoamento sem aletas e com 4 aletas,
com C.C. de T,, constante.

O aumento na variagdo da temperatura de mistura adimensional entre entrada e saida
deve-se a0 aumento nos valores de Ths que acarreta uma elevagdo do coeficiente de
conveccao e do numero de Nusselt (de acordo com a Equacdo 13). Isto ocorre porque as
aletas geram maiores nivels de turbuléncia ao longo da porcédo aguecida “ quebrando” a camada
limite que se forma junto a parede externa do tubo interno. A andlise da Fig. 4 também mostra



gue o acoplamento de 4 aletas elevou a temperatura média de mistura adimensional em quase
100%, quando comparada com o tubo sem aletas.

Enquanto a regido anular sem aletas apresenta um crescimento regular de 6,, o tubo
aletado apresenta picos justamente na posicao onde as 4 aletas sdo acopladas. Neste caso, as
aletas diminuem a area livre de escoamento do fluido provocando um “estrangulamento” do
escoamento ha posicdo das aetas. Para que a continuidade de massa sgja satisfeita ocorre um
aumento da velocidade do fluido que escoa no espaco entre as aletas. Além disso, as aetas
introduzem um aumento na area de troca de calor e, conseqiientemente, se eleva a temperatura
de mistura adimensional da &gua ao longo da parte aquecida do tubo. Apés as aetas, 0s
valores de 6, diminuem pois nessa regido o fluido perde calor para as aetas, ocorrendo
reversdo no sentido das trocas de calor.

No entanto, como verificado, a intensificacdo da transferéncia de calor também se associa
a um grande aumento na perda de pressdo no equipamento, com uma magnitude muitas vezes
maior do que o ganho na troca de caor. Deste modo, torna-se necessario estudar uma
geometria cuja eficiéncia leve em conta um critério de otimizacdo de acordo com a necessidade

especifica da aplicacéo.
4.2 Estudosde Otimizacdo do Trocador de Calor

Dependendo da area de aplicacdo (dispositivos industriais, trocadores de calor compactos
utilizados na industria aeroespacial), o projeto de trocadores de calor precisa ser otimizado
com relacdo a diferentes parametros. Essas restricdes normalmente referem-se ao espaco fisico
ocupado pelo equipamento, massa e/ou perda de pressdo na tubulacdo. Neste trabalho, estuda-
se a performance dos trocadores de calor em funcéo de alguns parametros, utilizando a regido
anular sem aletas como padréo de referéncia (indicada pelo subscrito ref).

Para um mesmo valor de Reynolds (Re= 2,6[10%, os trocadores de calor foram otimizados
em relacdo aos seguintes parametros adimensionais:

» Taxa de troca de calor por volume externo ocupado pelo trocador de calor

(Qadi_Val);
» Taxadetrocade calor ponderada pela massa do equipamento (Qadi_Mas);
» Taxadetrocade calor ponderada pela perda de pressdo (Qadi_AP).

Para analisar uma geometria onde o critério de otimizagdo € minimizar o volume ocupado
pelo trocador de calor utilizou-se a seguinte expressao:

EQm aletD /00m_ref O (14)
Qad_Vol = o B/B\/ol refH

onde Qm ref indica o valor de Qm para 0 caso sem detas e Qm alet para o tubo aletado
(avaliadas segundo a Eg. 13). O volume ocupado pelo equipamento € indicado como:

Vol _ref =Vol _alet = rirL (15)
Para analisar a configuracdo com minimo peso, empregou-se O Critério a seguir:

Qadi_ Mas=

0Qm_alet 0 /0Qm_ref D (16)
BMas alet BMas ref



onde a massa do trocador de calor sem detas e aletado sfo definidas como:

=pr(r;? (17)

Mas _ ref -r2)L e Mas_alet =Mas_ ref +Npri(r? —r)t

sendo N € o nimero de aletas, t e r; aespessurae o raio externo das aletas, respectivamente.

Para avaliar a geometria com minima perda de pressdo ao longo da direcdo axial da
tubulacdo, calculou-se 0 seguinte parametro adimensional:

0Qom_ aletB/EQm ref O (18)

Qadi_AP=

BAP alet BAP ref

19
onde AP=Pm _(x=L)-Pm_(x =0),com Pm= (19

2 (" prd
—5— r ar
(r2-r? .[r

Nas Tabelas 2 a 4 sdo apresentados os valores obtidos para esses parametros
adimensionais (Egs. 14, 16 e 18) nas 3 configuracdes geométricas estudadas. Sdo indicados
também o coeficiente de atrito (cf ), coeficiente de conveccdo médio (h) e o nimero de Nusselt
(Nu) relativos a cada trocador de calor smulado. Os indices f e s referem-se ao tubo aetado e
tubo de referéncia (sem aetas).

Tabela 2 - Performance da regido anular com 4 aetas.

N =4 ALETAS - Re=2,6M10" - ks/kf =500
ALTURA cfi/cfs ht /hs Nus /Nus Qadi_Vol | Qadi_Mas | Qadi_AP
s=440°m | 3,80 1,49 1,29 1,57 1,55 0,415
s=8a0°m |6,03 1,64 1,42 1,80 1,73 0,298
Tabela 3 - Performance da regido anular com 14 aletas.
agua N =14 ALETAS - Re=2,610" - kg/kf = 500
ALTURA cf; /cfs ht /hs Nui/Nus | Qadi_Vol | Qadi_Mas | Qadi AP
s=440°m | 4,80 2,10 1,70 2,47 2,32 0,422
s=8a0°m |12,3 1,79 1,56 2,37 2,07 0,193
Tabela 4 - Performance da regido anular com 56 aletas.
agua N =56 ALETAS - Re=2,6[10" - kg/kf =500
ALTURA cfi/cfs ht /hs Nui/Nus | Qadi_Vol | Qadi_Mas | Qadi AP
s=440°m | 6,30 1,28 1,17 2,49 1,98 0,395
s=8a0°m | 14,2 1,13 1,01 2,92 1,85 0,206

Os resultados mostram que a colocacéo de aletas aumenta significativamente os valores de
cf em relacdo ao tubo de referéncia chegando a 14,2 vezes, para o caso do tubo com 56 aletas
com s=810° m (Tabela 4). Observa-se ainda que nos 3 espacamentos andlisados, o
acoplamento de aletas mais longas (s=810° m) eleva sensivelmente a perda de pressdo no
equipamento em comparacdo com as aletas mais curtas. 1sto ocorre principamente devido a



reducdo na area livre de escoamento do fluido, provocando um maior estrangulamento deste
ao encontrar as aletas como obstaculo. Além disso, verifica-se que a configuragéo onde ocorre
o menor aumento de cf é a colocacdo de 4 aletas com altura s=410° m (Tabela 2).

Os dados numéricos obtidos mostram que o coeficiente de convecgdo médio do tubo
aletado (hr) e o nUmero de Nusselt (Nur) aumentam em relacéo ao tubo de referéncia em todas
as simulagdes realizadas. Nota-se que o trocador com 14 aletas curtas (s=410° m) fornece os
maiores valores das relaces hs /hs e Nus /Nus (como ja havia sido observado pela andlise da
Fig. 3) enquanto que a configuracdo com 56 aletas de altura s=8/0° m apresenta o pior
desempenho. Verifica-se ainda que no equipamento com 4 aletas a utilizacdo de aletas mais
longas também provoca um aumento nos valores do coeficiente de conveccdo e nimero de
Nusselt. No entanto, a medida que o espacamento entre as aletas diminui (14 e 56 aletas) o
acoplamento de aletas de altura s=8/10° m reduz os valores de h; e Nu.

Quanto a otimizacdo do trocador de calor com relacdo a perda de pressdo, os resultados
dataxatotal de calor trocada (Qadi_AP) mostraram que a utilizagdo de 14 aletas com s=4/10°
m fornece a melhor performance do equipamento (Tabela 3). A andlise das Tabelas 2 a 4
também mostra que independente do nimero de aletas acopladas ao tubo, os valores de
Qadi_AP s3 maiores no caso de aetas com s=410° m do que nas simulagdes de s=810° m,
indicando que neste caso as perdas de pressdo sdo menores em comparacdo com as aletas mais
longas.

No que se refere a otimizagdo do trocador de calor quanto ao volume, os dados obtidos
indicam que a performance do equipamento melhora a medida que diminui 0 espacamento
entre as aletas se levarmos em conta apenas 0 volume externo ocupado pelo trocador (que é 0
mesmo independente do nimero de aetas). O valor maximo de Qadi_Vol ocorre para a
simulaggo com 56 aletas e atura s=810° m, como mostraa Tabela 4.

Quanto a otimizagdo do trocador de calor com relacdo a massa do trocador de calor a
utilizacdo de aletas mais longas compromete a sua performance como indica as Tabelas 2 a 4,
para o caso de 14 e 56 aletas. A comparacdo do parametro Qadi_Mas indica que a geometria
com 14 aletas fornece 0 melhor desempenho, enquanto que o acoplamento de 4 aetas mais
curtas resulta em menores valores da taxa de calor trocada com o fluido ponderada pela massa
do equipamento. No entanto, neste caso a utilizacdo de aletas mais longas aumenta o valor de
Qadi_Mas (Tabela 2).

5. CONCLUSOES

Neste trabalho, as diferentes geometrias analisadas permitiram concluir que a introducédo
de aletas eleva os valores obtidos do nimero de Nusselt mas 0 aumento nas trocas de calor
acompanhado por uma elevacdo significativa do coeficiente de atrito em todas as
configuracdes estudadas. A perda de pressdo e os valores de Nu também foram fortemente
influenciados pela variagcdo de altura e espacamento entre as aletas. Mostrou-se ainda que a
simples introducdo de um nuimero maior de aletas ndo garante a melhor performance do
equipamento. Muitas vezes, a diminuicdo do espacamento entre as aletas acaba inibindo a
recirculagdo entre elas e fazendo com gue o escoamento fique praticamente estagnado, o que
reduz as trocas de calor em comparacdo a uma geometria com menor nimero de aetas. Os
parametros adimensionais calculados (Qadi_Vol, Qadi_Mas e Qadi_AP) mostraram que o
desempenho “6timo” do trocador de calor depende das restricdes econdmicas, geométricas
e/ou operacionais associadas ao projeto.
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OPTIMAL PARAMETERS FOR HEAT TRANSFER IN A FINNED CONCENTRIC
DUCT ANNULAR FLOW

Abstract. In this work the turbulent flow in a finned concentric duct is numerically simulated.
The solution of the mathematical model equations (mass, momentum, energy and turbulence
model equations) is obtained by the finite element technique. The heat transfer problem is
analyzed with a conjugated approach, where the tube wall and fin conduction and the
convection in the fluid are studied by a coupled formulation. The heat transfer rate and
pressure drop are calculated for different fins height/pitch ratio, then mass and volume of
each heat exchanger configuration are obtained. These data are used to evaluate optimal
compactness parameters taking as reference the smooth annuli are also determined. Results
showed that fins enhance heat transfer but they increase significantly friction loss coefficient.

Keywords. Conjugated Problem, Fins, Finite Elements, and Concentric Annular Duct.



