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Resumo

Os tubos de calor quando empregados na refrigeracéo de equipamentos rotativos apresentam
vantagens sobre 0s sistemas convencionais e pode transportar continuamente o calor, sem que
haja a secagem da regi&o porosa, desde que a passagem do escoamento ndo sgja bloqueada e
seja mantida uma presséo de capilaridade suficiente. O efeito da rotacéo é bastante intenso,
influenciando a eficiéncia do processo, podendo bloguear o processo de troca, impedindo a
condensacdo e eliminando o efeito de refrigeracdo, e € de dificil previsdo por meio empirico
ou usando os modelos simplificados atualmente empregados. Neste trabalho, é apresentada
uma curva que limita a regido de blogueio do tubo em funcdo da rotacdo e de outros
pardmetros. Sao apresentados resultados computacionais para as caracterisiticas de tubos de
calor rotativos em regime permanente, em varios graus de bloqueio do tubo, obtidos com
acoplamento entre as regides porosa e de vapor.
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1. INTRODUCAO

O uso de tubos de calor narefrigeragdo de equipamentos rotativos, como motores el étricos
e turbinas (normamente montados no eixo da maguina), apresenta diversas vantagens em
relac@o aos sistemas convencionais. A quantidade de calor transportada € normalmente muito
maior do que em um sistema convencional, via calor sensivel. Dai a sua capacidade de retirar
grande quantidade de calor em um sistema de pequenas dimensdes. Dentre as vantagens de se
utilizar tubos de calor estédo simplicidade na construcdo, excepcional flexibilidade, controle,
habilidade de transportar altas taxas de calor sobre consideraveis distancias com baixissimas
guedas nas temperaturas, ndo necessitar de nenhum elemento externo de bombeamento.
Devido a essas caracteristicas, os tubos de calor tem sido empregados na refrigeracéo de
equipamentos rotativos, como motores elétricos, turbinas, entre outros, com vantagens sobre
0S Sistemas convencionais.

Esses equipamentos podem transportar continuamente o calor, desde que ndo haga a
secagem da regi&o porosa, 0 que pode ser mantido enquanto a passagem do escoamento néo
seja bloqueada e desde que seja mantida uma pressao de capilaridade suficiente. No entanto, o
efeito da rotagdo sobre a capacidade de troca do tubo € bastante intenso, influenciando a
eficiéncia do processo devido a forca centrifuga, que em geral atua no sentido de dificultar a
injec@o da superficie porosa, na regido do evaporador, em tubos montados axialmente. Esse
efeito pode vir a bloquear o processo de troca, impedindo a evaporacdo e eliminando o efeito



derefrigeracéo, e é de dificil previsdo por meio empirico ou usando os model os simplificados,
como nos trabalhos de Daniels e Al-Jumaily (1973) e Daniels e Willians (1978, 1979).

Ismail e Miranda (1988) apresentaram um modelo bidimensiona para tubos rotativos
cilindricos, mostrando resultados para rotagdes de até 3600 rpm, que indicavam a presenca de
umarotacdo critica, acima da qual o tubos poderia entrar em colapso.

Faghri et al. (1993) investigou tubos com Numero de Reynolds radia de 0.01 & 0.20, e
rotacdo de até 2800 rpm, onde foi confirmada a presenca de escoamento reverso acima de
uma certa rotacdo. Harley e Faghri (1995) apresentaram um modelo bidimensiona para tubos
rotativos de geometria conica.

Ismail e Miranda (1997) apresentaram um modelo 2-D para tubo de caor cilindrico
rotativo com estrutura porosa, que foi complementado por Miranda (1998), onde s&o
explorados com mais detalhes os efeitos do fluxo de calor na velocidade de injegdo e sobre os
escoamento, para varios diametros e rotagéo, na tentativa de encontrar um ponto 6timo de
operacdo. Neste trabalho, 0 modelo de Miranda (1998) € estendido & regi&o porosa, e sdo
analisados os efeitos do aumento do fluxo de calor e rotagcéo na capacidade de troca térmica
do tubo. Uma curvade Reragia X Rexia € apresentada como um dos limites de operagéo.

2. FORM ULA(;AO DO PROBLEMA
Seja um tubo cilindrico com rotacdo constante Q operando em regime permanente,

submetido a uma taxa de transferéncia de calor Q na metade da superficie a partir de uma das
bases e —Q na outra metade (Figura 1).
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Figura 1. Tubo de calor rotativo: representacdo esquematica.
O sistema de equagdes representando o sistema fisico em geometria axisimétrica é dado por:
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Na regido de vapor, a porosidade € considerada € = 1 e a permeabilidade K — o. As
condic¢des de contorno sdo:
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onde Vi(z) € a velocidade de injecdo, que € o fator de acoplamento entre as regifes porosa e
de vapor.

3. RESULTADOSE ANALISE

A solucdo das equacdes foi obtida através do método dos volumes finitos, aplicado a uma
malha co-localizada de 202 x 82 pontos. O acoplamento pressdo velocidade foi feito via
algoritmo SIMPLE, e os casos foram executados num computador PC Pentium 200 MHz. As
simulacBes foram feitas considerando &gua como fluido de trabalho. O tubo possui raio de
0.02 m e comprimento de 1 m. A regido porosatinharaio interno de 0.0127 m, e foram usadas
as propriedades do cobre sinterizado, com permeabilidade de 0.358 x 10 e porosidade de
0.446. Os resultados foram obtidos para Q = 0, 5, 10, 30 e 60 rpm, usando fluxos de calor de
10%, 5x 107 10%, 5x 10° 10%, 5x 10* e 10°.

A presenca de rotacdo implica que o fluido deve vencer a forca centrifuga para escoar em
direcdo ao condensador. Se a energia do fluido ndo for suficiente, atinge-se a condicao critica,
ou sgja, 0 escoamento é bloqueado, provocando colapso do tubo de calor (Miranda, 1998).
Nesse sentido, qualquer fator que induza perdas no escoamento, como recirculacbes e
instabilidades, podem ser vistos como causas de reducéo da eficiéncia do tubo.

Os resultados mostrados a seguir séo relativos a rotagdo de Q = 60 rpm, 0 caso mais
extremo estudado, onde € possivel observar claramente os efeitos da rotacdo em cada variavel
estudada. Na Figura 2, podem ser observadas as linhas de corrente para diversos valores de Q.
E possivel observar que, para um fluxo muito baixo, forma-se uma recirculagio na regio do
evaporador, paraequilibrar aresisténcia devidaarotacéo (a), o que indica que a velocidade de
injecéo decresce bruscamente nessa regido. A medida que o fluxo aumenta, 0 escoamento se
normaliza (b), até que se atinge o limite superior, quando a resisténcia da rotacdo provoca
instabilidades no escoamento, provocando uma regido de recirculagdo na extremidade do
condensador (C), nesse caso, o fluido sofre uma grande acel eracéo no evaporador, devendo ser
desacelerado no condensador, pois sua energia € mais do que suficiente para vencer a
resisténcia da forca centrifuga. Com o aumento do fluxo, forma-se mais um centro de
circulagdo (d). E licito esperar que ambas as recirculagdes tendam para instabilidades a
medida que se atingem os extremos maximo e minimo do fluxo de calor. A partir dai, maior
parcela da energia sera gasta para manter o escoamento, implicando na reducéo da eficiéncia
da troca de calor. Em todos 0s casos, pode-se notar que 0 escoamento N0 Meio poroso é
perfeitamente regular e se adapta as condi¢des impostas

A Figura 3 mostra avariacdo da pressdo com o fluxo de calor. Como jafoi mencionado, o
comportamento dessa varidvel na regido porosa é bastante suave e regular (@), néo
apresentando modificacBes com o aumento de Q. Na regido do vapor, observa-se que, para o
valor mais alto de Q, a pressdo esté condicionada ao escoamento na direcdo axial, com uma
pequena perturbacdo na regido das recirculagbes (b): a distribuicdo da pressdo esta



basicamente condicionada a variacdo da velocidade axial, j& que nesse caso o fluido tem
energia suficiente para vencer a resisténcia imposta pela rotagdo . A medida que o fluxo de
calor se reduz, o nivel de pressdo va se reduzindo, e a diferenca ao longo da coordenada
radial vai aumentando, primeiro a partir de um ponto proximo ao centro (c), depois ao longo
de toda a extensdo do tubo nadirecdo axia (d,e), até que os gradientes na direcéo axial sejam
despreziveis em comparacdo com aqueles na direcdo radia (f), o que significa que o
escoamento naquela direcdo passa a absorver uma quantidade maior de energia, em fungdo do
aumento dainfluéncia daforga centrifuga.
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(c) Q=5x 10 (d) Q=10°
Figura 2. Linas de corrente, Q = 60.

O comportamento das velocidades reflete os fenémenos ja descritos. Nas Figuras 4 e 5,
s80 mostrados dois casos extremos. Para Q = 10° (4.b, 5.b), o perfil é bastante regular, exceto
na extremidade do condensador, onde se localizam as recirculacdo. Nestes pontos, sdo
observadas oscilaces da velocidade radial, além de um pico na velocidade, que normalmente
ocorre devido & desacel eracso axial do fluido e o efeitode rotacdo. Quando Q = 10? (4.3, 5.a),
os dois campos apresentam fortes ondulagcdes na regido de recirculacdo do evaporador, e a
ordem de grandeza dessas oscilagBes é mais proxima do que no caso anterior, 0 que evidencia
aperda de energia do processo.
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Figura 3. Campos de pressdo, Q = 60: (a) vapor eliquido; (b), (c), (d), (e) e (f) vapor.
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Figura 4. Campos da velocidade axia - U, Q = 60.
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Figura 5. Campos da velocidade radia - V, Q = 60.
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Figura 6. Campos de velocidade, Q = 0.



Para efeito de comparagdo, séo mostrados na Figura 6 os perfis de velocidade de um tubo
de calor sem rotagdo, para um fluxo de calor Q = 10*. E notéria a simetria dos campos, em
decorréncia da auséncia de rotagéo.

Um fator de importancia para alimitacdo do fluxo é a temperatura atingida pelo fluido na
regido do evaporador. O funcionamento perfeito do tubo de calor pressupde a inexisténcia de
ebulicéo nucleada, o que se convenciona ocorrer por volta de 10 % acima da temperatura de
saturacdo (considerada aqui 100° C). A figura 7 mostra os perfis de temperatura no interior do
tubo, num caso extremo, em que a temperatura no evaporador ultrapassou em muito o limite
de funcionamento, e onde se encontra proxima a esse limite. Além do aumento do nivel de
temperatura, 0 Unico outro fator observado foi uma variacdo mais suave da temperatura no
meio poroso (&), ocorrendo uma queda menos abrupta na passagem do evaporador para
condensador (b). Nota-se também que a regido de vapor se mantém a temperatura de
saturacdo, com variagdes despreziveis em toda a sua extensdo. A figura 8 mostraa variagdo da
temperatura maxima na regido porosa em funcéo do fluxo de calor, que é independente da

rotacao.
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Finalmente, os resultados apresentados por Miranda (1998) para o limite inferior de
aplicacdo sdo estendidos para uma uma curva generalizada do Numero de Reynolds angular
(Reanguiar = Q lilVyapor) €M fungdo do nimero de Reynolds de injegdo (Renjecao = Vi* LIVyapor),
apresentada na Figura 9. V;* € a velocidade de injecéo tedrica do fluido nainterface, dada por
Vi* = Q/(Pvapor H), ONde H é o calor latente de vaporizagio. E possivel notar que essa planilha
relaciona diretamente o fluxo de calor e arotagéo.

4. CONCLUSAO

Neste trabalho, foram mostrados os efeitos da rotacdo no processo de troca de calor em
tubos de calor rotativos. Evidenciou-se a presenca de recirculagdes nos dois casos extremos,
guando o fluxo € muito ato ou quando é pequeno demais para compensar a resisténcia ao
escoamento da forca centrifuga. O limite inferior de operagdo € fungdo do crescimento das
recirculacdes, até o colapso do tubo. O limite superior, entretanto, é ditado pela temperatura
do fluido da regifo porosa, que independe da rotagio. E apresentada uma planilha
demarcando o limite inferior de forma genérica.
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