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EDITORIAL

Diferentes experlencias foram feitas com a intencao de reunir os profissionais que
trabalham na area de Ciéncias Termicas - Transferéncia de Calor, Mecanica dos Fluidos e Termodl
namica. Deste modo, restritamente a esta area, foram realizados congressos, simposios e organi
zadas Associacoes. Apesar dos esforcos empregados por seus organizadores, as Associagoes espe-
cificas n3o se perpetuaram e os Encontros nao se consolidaram.

Paralelamente, o Congresso Brasileiro de Engenharia Mecanica - COBEM patrocinado pe-
la Associagac Brasileira de Ciencias Mecanicas = ABCM, vem se caracterizando como oprincipal ele
mento catalizador dos trabalhos produzidos na area de Ciéncias Termicas. Entre asgrandes areas
de estruturacao dos ultimos COBEMs, as Ciéncias Térmicas tém contribuido comaproximadamente 40%
dos trabalhos.

A seriedade, o profissionalismo e o espirito de uniao da comunidade em muito témcon
tribuido para manter a certeza da periodicidade e a homogeneidade do COBEM, refletidos princi-
palmente pela alta qualidade dos trabalhos.

0 crescimento do COBEM abriu perspectivas para a organizacao de Encontros especifi-
cos, por areas de concentracao A ampliacao do espago para divulgacao de uma producdc crescen-
te de trabalhos e um maior intercambio entre pesquisadores afins tornou-se essencial.

x Ciente de tais necessidades, a ABCM incentivou e forneceu as condigoes iniciais ne-
cessarias para que fosse organizado o ENCIT 86 - | Encontro Nacional de Ciéncias Termicas.

Ressalta-se que o ENCIT veio para fortalecer as Associagoes que dele participam na
sua organizacao. Naturalmente, os espagos tradicionais atraves dos quais essas Associacoes con
quistaram sua respeltaht]idade, como € o caso do COBEM, devem ser preservados.

Compreendendo os diferentes vinculos de lnterdisciplinaridades existentes entre as
Ciencias Termicas e outras areas do conhecimento humano, a propria ABCM incentivou aComissao Or
ganizadora do ENCIT 86 a procurar outras Associagoes nacionais que, por suas caracterfsticas,
tivessem interesse no co-patrocinio do Encontro.

A proposta de realizacao do | Encontro Nacional de Ciéncias Térmicas convergiu inte
resses de membros da SBMAC - Sociedade Brasileira de Matematica Aplicada etomputacional da ABEnS
Associacao Brasileira de Energia Solar e da ABCM - Associacao Brasl1eira de Ciencias Hecanlcas
Sugere-se que outras Associagoes que _agrupem profissionais das areas de interesse do ENCIT, tam
bém participem da organizagao dos proximos Encontros. i

N A Comissao Organizadora do ENCIT 86 estabeleceu alguns critérios basicos para a or-
ganizacao do evento. A seguir, apresentam-se alguns desses pontos como sugestao para os proxi-
mos Encontros.

0 temario dos Encontros deve apresentar temas aplicados e cientificos, fornecendo
elementos que busquem a interacdo da engenharia basica com a pesquisa cientifica. E fundamental
que estejam presentes assuntos tecnologicos de ponta simultaneamente com as Ultimas reflexces do
conhecimento cientifico.

As conferéncias e palestras devem ser apresentadas na forma de '"trabalhos convida-
dos'', com o objetivo de registrar e aprofundar a participacao dos conferencistas, que devem ser
selecionados entre profissionais de reconhecido prestigio em assuntos destacados do temario do
Encontro.

Para adquirir respeitabilidade entre a comunidade, e fundamental preservar a quali-
dade dos trabalhos aceitos para apresentacao. E ainda, garantlr que os Anais estejam disponi-
veis na abertura do Encontro. A seriedade de tais declsoes implica na execugac de umrigido cro
nograma de trabalho, na inclusao de um Comité de Revisores e na desagradavel (e nem sempre jus-
ta) tarefa de recusar trabalhos.

Finalmente, ressalta-se que o ENCIT, assim como o COBEM, possui um limite de obJetI
vos. A sua evolucao esta vinculada ao avango da peSquisa naarea de CIenc-as Termicas nopais, e o
seu amadurecimento deve apontar a necessidade de Encontros em novas subareas do conhecimento. E
fundamental que as Associacoes cientificas estejam abertas a essas reivindicacoes, mas, € pri-
mordial tambem, que tais decisoes sejam tomadas num processo natural de evolugao, buscanda as
convergencias definidas pelas interdisciplinaridades, geradas pelo avango do conhecimento cien-
tifico e pelas aplicacoes dos novos processos tecnologicos.

Eloi Fernandez y Fernandez
Presidente do ENCIT 86
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AS EQUACOES DAS CAMADAS LIMITE HIDRODINAMICA E TERMICA

EM ESCOAMENTO LAMINAR USANDO-SE A TRANSFORMAGAO DE CROCCO

A3CH
B ABEnS

FRANCISCO EDUARDO MOURAD SABOYA
Departamento de Engenharia Mecdnica - PUC/RJ

>3

PUC/RJ

RESUMO
Este trabatho trata de uma mudanca de variavedis, proposta por L.Croceo, para trans

formar as equagoes das camadas Limite hidrodinamica e terwmica.

Embora tal thans fonma=

cao tenha sido idealizada para escoamento Paminar compressivel ¢ mostrado que efa fun-

ciona muite bem no caso incompressivel.
que_aquelas obtidas por BEasius.

As equacdes transfonmadas sdo mais simples do
Entre as vantagens do uso da thansformagdo de Crocco

esta o gato de que o intervalo de integracdo e 0-1, enquanto no metodo classico este in

tenvalo e 0-w .

Sto apresentadas solucoes para problemas similares e ndo similares ¢

alguns nesultados sao comparados com aquelfes enconthades na Literatura. Quando tal com
paragdo foi possivel, a concordancia fodi exata.

NOMENCLATURA

cp = calor especifico a pressdo constante

E = numero de Eckert

f = funcao corrente adimensional

fa = coeficiente local de atrito

fa = coeficiente médio de atrito

g, = tensdo cisalhante adimensional
= coeficiente de transferéncia de calor local
= coeficiente de transferéncia de calor medio
= comprimento da superficie
= comprimento caracteristico

expoente da velocidade potencial
expoente da distribuicao de temperatura na parede
nimero de Nusselt local

nimero de Nusselt médio

numero de Nusselt modificado local
numero de Nusselt modificado médio
numero de Prandtl

qw fluxo de calor na parede

numero de Reynolds

temperatura

temperatura na parede

temperatura longe da parede

componente da velocidade na direcao x
velocidade adimensional

velocidade do escoamento potencial
componente da velocidade na direcdo y
coordenada ao longo do escoamento
coordenada perpendicular a parede
parametro adimensional que define o angulo da cu-
nha 78

parametro adimensional definido por (16)
parametro adimensional definido por (15)
tensao cisalhante

viscosidade dinamica

densidade

funcao corrente de Blasius

temperatura adimensional

temperatura adimensional

temperatura adimensional

temperatura adimensional

variavel de similaridade de Blasius
coordenada adimensional
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INTRODUGAQ

A solucao dos problemas de camadas limite lamina-
res, hidrodinamica e térmica, em convecgao forcada, tem
sido usualmente feita através da transformacao classica
de Blasius [1]. Tanto os problemas similares quanto os
nao similares sao usualmente tratados através da intro-

ducdo de uma funcao corrente Y e de uma variavel adimen

sional n cujo intervalo de variacao € O-co, Nos casos
similares, as equacoes que governam os problemas hidro-

dinamico e termico (equacoes de conveccao) sao transfor-
madas em equacoes diferenciais ordinarias, mais simples
de serem resolvidas do que as equacoes diferenciais par-
ciais da camada limite. Nas situacoes em que solugoes si
milares ndo sdo possiveis obtem-se, através da transfor-
macac de Blasius, equacoes diferenciais ainda parciais.
Nesse caso, um metodo de integracdo bastante atrativo e
de boa precisdo quando comparado com outros métodos, € o
chamado método de nao similaridade local [2],[3]. Por ou
tro lado, admitam ou ndo solugdes similares, a transfor-
macao de Blasius reduz as equacoes do problema a uma e-
quacao de terceira ordem (equacao de quantidade de movi-
mento) e a uma equa;io de segunda ordem (equacio de ener
gia). A equacdo da continuidade é automaticamente satis
feita pela 1utroducau da funcao corrente ¥. Na solucaonu
merica das equacoes transformadas o intervalo de 1ntegg£
cao na direcdo n e sempre 0O-w. Sob o ponto de vista com
putacional, isso representa uma dificuldade a ser venci-
da.

0 presente trabalho trata de uma mudanca de varia-
veis, proposta por L. Crocco [4],[5],[6] com a finalida-
de de resolver as equacoes das camadas limite para escoa
mento laminar compressivel. Mais tarde, Van Driest 77
e Mendes [8] usaram o método de Crocco na investigacao
do escoamento laminar compressivel ao longo de uma placa
plana isotérmica. Embora o método de Crocco tenha sido
idealizado para escoamentos compressiveis, serd mostrado
que ele funciona muito bem para escoamentos incompressi-
veis. A idéia basica do método consiste em se conside-
rar como variaveis dependentes os campos de atrito visco
so e de temperatura. As variaveis independentes sao ave
locidade e a distancia, ambas na direcdo do escoamento.
Apos a transformacao das equacdes de conservacdo obtem-
-se uma equacao diferencial de segunda ordem para o atri
to viscoso e uma outra equacao, também de segunda ordem,
para o campo de temperaturas. Uma das vantagens € que
nao se chega a uma equacao de terceira ordem como natrans
formacdo de Blasius. Outra vantagem é que, na forma a-
dimensional, o intervalo de integracao é 0O-1 e nac 0-m
como na transformacao classica.

Na apresentacao que se segue, consideracao sera da
da a problemas similares e ndo similares. Varias solu-
cbes serdo apresentadas e, sempre que possivel, compara-
coes serao feitas com resultados obtidos da literatura.
Os resultados mais importantes saoc os coeficientes de
transporte que serao apresentados sob as formas de coefi
cientes de atrito e numeros de Nusselt.

ANALISE TEORICA

As equagbes que governam os problemas hidrodinami-
co e térmico do escoamento laminar forcado, regime perma
nente, da camada limite bi-dimensional com propriedades
constantes podem ser escritas, de acordo com [9], da se-
guinte maneira




_g% + g—; =0 (continuidade) (1)
du Bu du 3°u  (quantidade
I ax "1* oy ol dx 1Y Ayl de movimento) (2

aT T 3T 3uy? !
p cp (u il 5;)‘ K '&_y: +u (-@) (energia) (3)

onde x € a coordenada na direcao da corrente, y & a coor
denada transversal, u e v s3o as componentes da velocida
de na direcdo x e y respectivamente, T é a temperatura e
U é a velocidade na direcao x do escoamento potencial fo
ra da camada limite. As condigoes de contorno sao j

para y=0 : u=sva=0 3

T = T, (x) (4)

para y*oo2 8 = TX) 3 P Toom ole; (5)

A transformacao classica de Blasius é feitapelain
troducao da funcao corrente ¥ definida por

Y= dV‘KU £(E,n) (6)
" u ‘ s o
n=y _\’E H 3 L (7)

L € um comprimento de referéncia que depende do problema
especifico a ser estudado. Define-se ainda uma tempera-
tura adimensional 6, da seguinte maneira

onde

T Ty
8,(E,n) =

(8)

w ™ T

Na equacdo (6) f(E,n) e a fungcao corrente adimensional.
Lembrando a definigao da funcao corrente, pode-se escre-
ver

ay ¥
3y ; v = o (9)

As equacces (6), (7), (B) e (9) definem a chamada trans-
formacio classica de Blasius. Dessa maneira as equacgoes
(1), (2) e (3) se transformam em

w o, S " gy y of _n of
£'" + 2 f£" +Q(1-£"7) E{f aE + 2 _—35 (10)
0" + 2 o g Ipr'6, +EPrf"?
RS o +EPC =
304 af
- f' — - ' — 11
PrE( 3¢ * ag) (11)

As condicoes de contorno (4) e (5) se transformam em

£'(£,0) = 8,(E,m) =0 (12)
£'(E,m) = 6,(E,0) =1 (13)
af
£(E,00(1+0) + 2E — =0 (14)
g
onde ' = — e os parametros §}, ', Pr e E sdo definidos

flls == — (15)

E  d(T,-Tu)

- B, 2 Bl (16)

Ty = T dg

ue .
Pr = _3£L (numero de Prandtl) Q7
v
= —————  (numero de Eckert) (18)
cp(Tw -T,)

Como pode ser observado, a equacao (10) é uma equacao di
ferencial parcial de terceira ordem e o intervalo de in
tegracao na diregao 1 € O-wm . -

A transformacdo de Crocco e definida da seguinte
maneira
T = 1(x,u) = p 2 (19)
3y
T = T{x,u) (20)

Usando-se a equacao (1) da continuidade para eliminar v
das equagoes (2) e (3) e ainda fazendo uso das equacdes

(19) e (20) obtem-se
au 3 (1
U 3 (T)] I

321 d 1
3u? ) plj[% ax (fr) .

2f23% 3T _ 91
T au2+x +(3Pr)aurau
aT dU aT
'P""”(“E’”EEE)’E‘ (22)

As condigoes de contorno sao

t(x,U) = 0 (23)
ERS du p?

T(x,ﬂ)(—gu—)u-o =-U TS (24)

T(x,0) = T_(x) (25)

T(x,U) = T_ = cte. (26)

A condigao de contorno expressa pela equacao (24) é ob-
tida da equacao (1) aplicada em y =0, onde se tem u=v=
=0. As equacdes (21) e (22) com as condicoes de contor
no (23), (24), (25) e (26) constituem as equagoes de
Crocco para as camadas limite hidrodinamica e térmica.
Pode-se observar que as incognitas do problema sao adis
tribuicdo de atrito viscoso T = T(u,x) e a distribuicao
de temperatura T = T(u,x). Nota-se ainda que as equa-
coes (21) e (22) sao ambas de segunda ordem e que o in-
tervalo de variacao da variavel independente u é 0-U e
nao O-m como na transformacao de Blasius.

0 proximo passo é a adimensionalizacao das equa-
¢coes de Crocco., Das equacdes (6), (7), (9) e (19) resul
tam as seguintes expressoes

Uy =S e £'(EN) (27)
3
T = qu £ (E,n) (28)

A equacao (27) mostra que n pode ser tomada como funcao
de u, e E. Dessa maneira a equacao (28) pode ser escri
ta na seguinte forma

3
T = ‘H% g, (E,u,) (29)

onde g, (u,,E) é uma fungdo adimensional a ser determina
da. Define-se ainda uma temperatura adimensional B*(u*,ET



pela seguinte expressao

WS o
Sl =
* * Tw_Tw

(30)

Combinando-se as equacces (29) e (30) com as equagdes (21),
(22),(23),(24),(25) e (26) obtem-se

3
g} g2 -40(1-ul)g] +2(1-30)u, g, = 4u, § 155 (31)

g:a:+[(l-?‘r)g* gl -4 Pr Q(‘l-u:)] 8! -

- 4PruTO, +Pr giE:ﬁPru*Eaeg (32)
8 (£,1) = 0 (33)
8, (6,0) g (£,0) = -4 Q (34)
8,(£,0) =1 (35)
8,(£,1) = 0 (36)

onde ' = " e os parametros @, I', Pr e E ja foram defi
nidos pelas# equacces (15),(16), (l?) e (18). Com a 1ntro
ducdo da variavel u, = u/U pode—se observar que o inter—
valo de integracao das equacoes adimensionais e 0-1. No-
ta-se ainda que nao aparece uma equacao de terceira or-
dem como no sistema formado pelas equacoes (10) e (11).
Ndo é do conhecimento do autor alguma publicagao ou
trabalho anterior nos quais as equacces numeradas de (31)
ate (36) tenham sido usadas ou mesmo deduzidas. Assim es

sas equacoes constituem um novo modo de atacar os probﬂE

mas relacionados com camadas limite bl-dimen81unsls emre
gime laminar e conveccao forgada. Como Ja foi enfatiza-
do, as principais vantagens residem na reducao da ordem
da equacao diferencial de quantidade de movimento ena 1i

mitacao do intervalo de integracao que passou a ser de

0-1 ao invés de O-co.

Problemas Similares. Sob o ponto de vista matema-
tico, um problema e dito similar quando as equagdes que
governam o escoamento e a dlstrlbulpan de temperatura PO
dem ser transformadas em equacoes diferenciais ordina-
rias ao inves de equacoes diferenciais parciais. Assim,
devemos ter nas equacoes numeradas de (31) ate (36), By=
= gyulu,), =0 {u ). 1Isso implica em que as derivadas
em telacao a Ese;am todas nulas. Além disso os coeficieﬂ
tes dos varios termos das equagoes (31) a (36) nao devem
ser funcao de £ = x/L. Pode-se pois escrever

fl = cte, = m (37)
I'= cte. = n (38)
E = cte. (39)

Das condigoes (37),(38) e (39) resultam as seguintes ex-
pressoes

U=Ax (40)
T =% = B (41)
W oo

2Zm-n =0 (42)

onde A,B,m e n sao constantes. 0 escoamento potencialex

presso pela equacdo (40) representa o escoamento ao lon
go de cunhas de angulo 78 onde B = (2m)/(m+1) [9]. As
equacoes de (31) até (36) sao escritas da seguinte ma-
neira

gy g; - 4m(1-ul)g) +2(1-3m)u, g, =0 (43)

g2 04 + EI—Pr}g* gy -4 Prm(i-uiﬂ 0y =

~4Pru,nB, = -PrgiE (44)
g, (1) =0 (45)
84(0) g, (0) = —4m (46)
8,(0) =1 (47)
8,(1) =0 (48)

As equagoes (43) e (44) sao equacoes diferenmciais ordi-
narias caracterizando problemas similares.

A equacao (44) é uma equacao nao homogenea que po
de ser transformada numa equacdo homogenea fazendo-se
E=0. Isso implica em se desprezar a funcao dissipacao
na equacao de energ1a (equaqao (3)). Nesse caso a con-
digao (42) (2m-n=0) nao € mais necessaria para a obten-
cao de solugdes similares. Deve-se ainda observar que a
equacao (43) pode ser resolvida independentemente da e-
quacao (44) de energia. Isso é uma caracteristica fun-
damental dos problemas de convecgao forcada.

A Solugao Similar da Equacao de Energia. A equa-
¢ao de energia (equacao (44)) e uma equacao diferencial
ordinaria, linear e nao homogenea. Sua solucao pode ser
achada atraves de uma combinacao linear de duas solucoes.
Uma € a solugao _geral da homogénea e outra € uma solugdo
particular da nao homogénea.

Chamando de 8 = (T-Tw)/(T,~Tw) a temperatura adi-
mensional para o caso homogéneo, resulta de (44)

g: B"+[{I—Pr]g* gy = Prm(i-ui)]ﬁ" -

- 4Pru,nf =0 (49)
8(0) =1 3 8(1) =0 (50)

Para a solucgdo particular da nao homogénea define-se uma
temperatura adimensional ¢ pela seguinte expressao

T - T

- (51)
U /2cp

Lembrando que 8, = (T -T,)/(Ty-T,) e usando-se aequagao
(18), (deftnlcao do numero de Eckert), pode-se escrever

E
8, (uy) = > $(uy) (52)
Substituindo-se a equacao (52) na equacado (44) resulta

gi e [(?-Pr)g* gy -4 ?rm(i—ui)]@' -

-4Pru, n¢g = -2 Prg? (53)

¢(1) =0 (54)



$'(0) =0 (55)

As equacoes (53),(54) e (55) sdo as equacbes do problema
ndo homogéneo e representam fisicamente o prablema da pa
rede adiabatica, ja que ¢'(0) = 0. Dessa maneira a solu
cao de (44),(47) e (48)pode ser expressa como uma combina
cdo linear de 8 e ¢ . A expressao de 8, é a seguinte

B (u) = [1 - £ 40 0w + £ ot (56)

onde 8(u ) é a solucao do problema homogéneo expresso pe
las equacoes (49) e (50) e ¢(u,) e a solucao do problema
nao homogeneo expresso pelas equacoes (53),(54) e (55).

A equagdo (53) pode também representar outro proble
ma particular caracterizado pela canﬂlcao de contorno Ty=
= T,, . Chamando de ¢, = (1= TG)I(U iZcP) a temperatura a-
dimensional para esse caso, a equacaoc (53) fornece

g2 o+ [(1—Pr)g*g;‘— E-Prm('t-uiﬂ o) -

- 4Pru,n¢, = -2Pr g: (57)

$,(0) =0 5 ¢,(1) =0 (58)

Em termos de 6(u,) e ¢,(u,) a solucao geral 8,(u,) pode
ser descrita pela seguln:e combinacdo linear

8y (uy) = 8(u,) + = 6, (u) (59)

Na equacao (59), B(Ut) é a solucao das equacoes (49) e
{50} (problema homogenec) e ¢*(u ) € a solucao das equa-
coes (57) e (58) (problema nao homogeneo)

Igualando as equacdes (56) e (59) para a distribui

cdo geral 8, (u,) Tesulta

8,(u) = 6(u,) = 6(0) B(u,) (60)

As equagoes (56) e (60) mostram que basta resolver o pro

blema homogéneo em 6 = 8(u,) (equacdo (49)) e o problema

ndo homogéneo em ¢ = ¢(u, ) (equacao (53)) para termos tam

bém as solucoes dos problemas em 8 (u, ) e em ¢*{u ).

No caso do problema da parede adiabatica em ¢(u,)
o interesse reside na determinagao da temperatura de pa-

rede adiabatica Tya. O valor de Ty, pode ser calculado
por
T = tm
9(0) = 2= (61)
U2/2cp
ou
2
it (62)
ad  4(0)

o?de Ead = sz[cp(Twa-Tm)] é o numero de Eckert adiaba-
tico.

Antes de fechar essa secao, deve-se notar que 08 pro
blemas similares estudados tem como parametros m, n, Pr
e E. Os parametros m e n nao sao independentes pois de-
vem satisfazer a condigao (42) expressa por 2m-n = 0, Es
sa condicao surge quando se considera a funcao dissipa—
cao na equagao de energia (equacao (31)). Observa-se aLn
da que para n=0 (cunhas isotermicas) a condigao (42) exl
ge m=0, mostrando que apenas a placa plana tem sclucaosl
milar quando a funcao dissipacao nao e desprezada. Por ou
tro lado, se a funcao dissipacao for desprezada, oprohle
ma das cunhas isotérmicas apresenta solugdo analitica.
Nesse caso a condicdo 2m-n =0 nao é necessaria.

Para n=0,

as equacgoes (49) e (50) fornecem

1 E-A(U*) d "
Bu,) = *—{—)— (63)

i f‘ e_)t U du*

0
onde
uy (1-Pr)g, g,-4Pr m(?—u:)

A= du, (64)

0 gi

Na equacdo (64), g*(u*) é conhecida pois o problema hi-
drodinamica e resolvxdo intependentemente do problema ter

mico. Pr e m sdo parametros tambem conhecidos.
0s Coeficientes de Transporte para Problemas Simi
lares. Sob o ponto de vista pratico, os resultados mals

importantes sdo os coeficientes de atrito locais & me-
dios e tambem os numeros de Nusselt locais e medios. O
coeficiente de atrito local f, e definido por

1(x,0)

fa-—T—’—z- (65)
—pU

2Ii.'r

Da equacao (29), lembrando que para problemas similares

By = 8,(u,), resulta

g4 (0) g4 (0)
f —_—_—=
. pUx "Rex
u

Na equacao (66), g,(0) é uma funcao do parametro m e de
ve ser calculado atraves da solucao numerica da equagao
(43).

(66)

0 coeficiente de atrito médio fﬂ € definido por

1. pf

—_ T(x,0)d

pdn 3 .

Sy e LT (67)
Ep[U(!.)]z

onde L é o comprimento da superficie ao longo da qual o
fluido escoa. A integracdo da equacao (67) fornece

- 2 g,(0)
2 (3m+1) /Rey
onde
Re, » £ IDIL ue) 2 (69)
5]

0s numeros de Nusselt locais sao calculados atra-
vés da Lei de Fourier. Assim, para o problemaem8 (u,)
resulta

3T i
q. = K| = = =K 8,(0)
W By)y,u *

1
h
-x 8! _ry L feut®
= =K 8,(0)(T,~-T) uU( ax) 84 (0) (70)

ou
q %
w hx 1 rsv—
Nu = ——— = — = - — 08:(0) g,(0) /Re
(T, ~TIK | K R * X
Yia = (71
Nas equacoes (70) e (71) qy € o fluxo de calor local na
parede e h é o coeficiente de filme local. Com base na
equacao (56), a equacao (71) pode ser escrita da seguin
te maneira

kL ALk 4] 8'0) g,© (72)
/Rex ?



Na equacao (72), 6'(0) é obtido da solucdo das equagces
(49) e (50) enquanto $(0) e obtido da solugao das equa-
coes (53),(54) e (55). Parame n fixos e tais que 2m -
-n=0, $(0) e 8'(0) sao funcoes do nimero de Prandtl Pr.

Para o problema em 8(u,), sem fungdo dissipacao, o nume-
ro de Nusselt se escreve
Nu
X -1 g0 g, (73)
VRey 2

No caso do problema em ¢(u,), representado pelas equagoes
(53),(54) e (55), estamos interessados em ¢(0). O conhe
cimento de $(0) nos permité calcular a temperatura da pa

rede adiabitica usando-se para isso aequacao (61)ou (62).

No caso do probiema em ¢*{u ), expresso pelas equagoes
(57) e (58), T,=T_ e a diferenca T ,-T_ nao pode ser u-
sada na defxnxcau do numero de Nusselt. Nesse caso dEfl
nimos um numero de Nusselt modificado da seguinte manei-
ra

o X h x
Ru = —% " o (74)
(U?/2¢ DK K
¥
Assim, a aplicacao da Lei de Fourier fornmece
al o3 i
Wt T $,(0) g,(0) VRe (75)

Usando-se a equacao (60), a equacao (75) pode ser escri-

ta da seguinte maneira

Nuy

. _; $(0) 8'(0) g,(0) (76)

;

E

Re

Na equacao (76), ¢(0) e 8'(0) sdo obtidos da solucdo do
problema da parede adiabatica (¢'(0) =0) e da solugao do
problema homogéneo (sem funcao dissipagao), respectiva-
mente.

0 nimero de Nusselt médio, para oproblema emf,(u,),

e definido por

L)
Nu = h 2 & bi_ 77)
K [Ty (L) - Tx]lK

A integracao da equacdo (77) fornece

Nu  -g,(0) 81(0)
vReg

(78)

m+2n +1

A equacdo (56) permite substituir 8](0) na equagdo (78)
resultando

N 0)
B st [1 e ¢(0)]e'(0) (79)
VReg 2

m+2n+1

Para o problema em 6(u,), representado pelas equacoes

(49) e (50), E=0 e o numero de Nusselt médio se escreve
N 0)
e S i (80)
VRey m+2n+ 1

expresso pelas equacées
o numero de Nusselt médio modificado e defi

No caso do problema em ¢, (u,),
(57) e (58),
nido por

- L
b2 " M (81)
K [u(m’

e p

=1

u =

A integracao da equacao (81) fornece

B 8© 80

(82)
vReg S5m+ 1
Usando-se a equacao (60), a equagao (82) torna-se
T (0)
Nu__ B2 4¢0) 0'(0) (83)
vRep  Sm+1

Deve-se observar que a equacao (67) so pode ser in
tegrada se m>~-1/3. Param=+-1/3, a equacdao (68) mos
tra que f,>m, isto é, a integral em (67) diverge. Nas
equagoes ??8) (79) e (80) deve-se ter m+2n >~ | pois,do
contrario, a integral em (77) diverge. A equacao (81)
também so pode ser integrada se m>-_1/5. Para m+-1/5,
as equacoes (82) e (B3) mostram que Nu+w . A integral
em (B1) diverge. Alem dessas restricoes deve-se ter
2m-n = 0, para a existéncia de solucgées similares quan-
do a funcao dissipacdo nao é desprezada (E=0).

Problemas Nao Similares. Muitos problemas das ca
madas limite termica e hidrodinamica nao apresentam so-
lucoes similares. No presente trabalho sera considera-
da a nao similaridade causada pela forma da velocidade
potencial (U#Ax™) ou pela forma da temperatura na pare
de (Ty,-T,=Bx"). No caso da inclusao da fungdo dissi-
pacdo na equacdo de energia, pode-se ter ndo similarida
de se 2m-n#0, Nesse caso o numero de Eckert nao sera
constante e dependera da coordenada £ ao longo do escoa
mento.

Um dos métodos frequentemente usado para a obten-
cao de solucdes nao similares e o chamado metodo de si-
milaridade local [2],[3]. De acordo com esse método o
lado direito das equacoes (31) e (32) e desprezado. As
equacoes de (31) até (36) sao escritas agora da seguin-
te maneira

gy g2 -4 Q01-ul)g! + 2(1-3Qu, g, = 0 (84)

8400+ [(1—Pr)g* gy - 4Pr Q{s-ui)]e' -

-ﬁPtu*I’B*d-Prg:E-O (85)

g, (E,1) = 0 (86)
84 (£,0) g}(€,0) = =4Q (87)
8,(£,0) = 1 (88)
8,(E,1) = 0 (89)

Nas equagées de (84) até (89), os parametros O, e E ja
foram definidos pelas equacoes (15),(16) e (18) respec-
tivamente e sao funcées conhecidas de £=x/L. A varia-
vel £ pode ser considerada como um parametro em cada po
81cso X constante ao longc do escoamento. Embora as e-
quacoes (84) e (85) sejam equacdes dlferencxaxspsrCLals,
elas podem ser tratadas como equacoes dlferencxaxs ordi
nirias e resolvidas por técnicas numéricas proprias dos
problemas similares. h

Um método mais preciso que o método de similarida
de local & o chamado método de nao similaridade local
[2],[3]. Para usar o método definimos as seguintes va-
riaveis

: 38% a6
B = = 5 8(Euy) - (90)

Depois da substituicdo das equacoes (90), as equagdes de
(31) ate (36) sao escritas como

g:gi—ﬁﬂfi-u:}g;-& 2(1-3Q)u, g, = bu, Ej (91)



gie*+ [(1 -Pr)g, g, =~ 4Pr Q(1-u )] -4Pru, B, +

+PrglE= 4Pru ks (92)

ge(E,1) =0 5 g,(£,0) g)(£,0) = 40 (93)
6,(6,00 =1 ; 08,(E,1) =0 (94)

0 proximo passo é derivar as equagoes de (91) até (94)

em relacao a £ .

g2 §" =40 (1-ud)j" +2[s* g~ Ju (1+n)]j 4

i d—r: [2(1-u2)g*+3u*g*:| =0 (95

g2 s" + [(T—Pr)g* gy 4Pr Q(1-u*)]s' - 4Pru, (14)s +

+ 2g*h6:+[(!—Pt)(g*h' +g.h) -4 Prd—g (1-'.1:)]3; -

—kPru*%—z—e*+Pr (ZEg*h+-——g*J-D (96)
§(E,1) = 0 (97)
8, (€,0) J1(E,0) + g}(£,0) j(E,0) = =4 g—g (98)
8(,0) =0 ; s(E,1) =0 (99)

Nas equagoes (95) e (96) foram desprezados os termos con
tendo 3j/3E e 3s/3E, respectivamente. As equacdes (95)
e (96) sao equacoes subsidiarias as equacoes (91) e (92),
as quais foram integralmente preservadas, pois a aproxi—
macao foi feita nas equacoes (95) e (96). Tem-se um sis
tema de quatro equacoes para as incognitas g*(ﬁ,u*)
] (E.U*), J(E,u ) e s(E,u,). Para x constante, E sera
constante e o s1stema das equacnes (91) a (99) & equiva-
lente a um sistema de equacoes diferenciais ordinarias.
Deve-se notar que o problema hidrodinamico esta desaco-
plado do problema térmico. Varios outros métodos, como
por exemplo diferencas finitas, existem para asolugao de
problemas ndo similares. Esses outros métodos ndo serao
aqui discutidos visto que eles nao foram usados. Deve-se
ainda notar que poderiamos preservar integralmente as e-
quacoes subsidiarias e deriva-las em relagao a £. A apro
ximagao seria feita nessas Ultimas equacdes. Por esse mo
tivo pode-se dizer que o método de similaridade local r
um modelo de uma equagdo,enquanto o método de nao simila
ridade local € um modelo de duas equagcoes e o método ca-
racterizado por uma dupla derivacao em relacao a £ seria
um modelo de trés equacoes.

0s coeficientes de transporte para os problemas nao
similares sao calculados da mesma maneira que para os pro
blemas similares. A unica diferenca € que nas equacées
(66) e (71) deve-se substituir g*(O) por g,(E,0) e 8,(0)
por 8](£,0). 0s valores médios sdo obtidos por 1ntegra—
cao dos valores locais levando-se em conta a dependéncia
com a variavel £,

METODO NUMERICO

A Lntegracio das equagoes das camadas limite hidro
dindmica e térmica foi feita usando-se o método de Runge
-Kutta de quarta ordem. Para a aplicacao desse método,
torna-se necessario o conhecimento do valor da funcao a
ser integrada no ponto inicial e também da derivada da
funcao nesse mesmo ponto inicial. Como as equacdes dife
renciais sao de segunda ordem (quantidade de movimentoe
energia) o conhecimento de dois valores iniciais permite
que a integracao seja feita passo a passo na direcao per
pendicular ac escoamento. Todavia nao sao conhecidos to
dos os valores iniciais necessirios a integracao pelo me
todo de Runge-Kutta. Nao se conhece g.(£,0) e 6, (8 00T
0 que se faz e arbitrar valores para as condlcoes ini-

m

ciais desconhecidas e refinar esses valores usando-se
para isso o método de Newton-Raphson e as condicoes co-
nhecidas no final do intervalo. Quando se usa o modelo
de duas equacgoes, devem ser arbitrados os valores de
g, (E,0), 8,(£,0), j'(E,0) e s'(E,0). Os valores g,(£,1)
= O 8,(&, 1) =0, j(£,1) = 0 e s(E,1) = 0 sdo usados pa
ra refxnar as condigoes iniciais que foram arbitradas.
Trata-se de uma técnica numérica bem conhecida chamada
Método do Tiro.

RESULTADOS E DISCUSSAQ

Cunhas Isotérmicas (n=0) Sem Funcdo Dissipagao
(E=0). A seguir sigignresentadas a Tabela 1 e 2 que
dao os valores de f,/Rey, e Nu,/ x para varios valo-
res dem e Pr=0,7. Esses resultados sdo comparados com
aqueles de Noronha [10] e Evans [11]. Pode-se observar
que a concordancia e muito boa. Nesse caso oproblema e
similar e nao ha a dependéncia com £ =x/L.

Tabela 1. Valores de f, Jﬁex para n=0 e E=0

m | fa/Rexy | £aVReg [10] | £,/Re, [11]
0 0,664115 0,664115 0,6641145
1/3 1,514895 1,514894 1,5148951
2/3 2,045320 2,045319 2,0453194
1 2,465175 2,465175 2,4651752
3 4,178221 4,178220 ———
5 5,370560 5,370560 5,3705599
10 7,570261 7,570260 —_
1000 75,457203 75,457153 —

Tabela 2. Valores de Nu,/ Re, para Pr=0,7, n=0 e E=0

m | Nu/VRey | Nug/VRey (101 | Nug/VRey [11]
0 0,292682 0,292680 0,292678
1/3 0,384162 0,384156 0,384156
2/3 0,444864 0,444858 0,444859

1 0,495831 0,495866 0,495865

3 0,724021 0,723996 —

5 0,894155 0,894051 0,894047
10 1,218926 1,218771 —
1000 11,712130 11,711330 —_

Deve-se ainda notar que os resultados de [10] e [11] fo
ram obtidos pela transformacdo classica de Blasius en-
quanto os presentes resultados foram obtidos através da
transformacao de Crocco (equacdes (43) e (49) com as con
digoes de contorno (45),(46),(50) e n=0).
As Flguras le 2Bpresentmmasdlstr1bu1c5&s

e B(u ) nara varios valores de B = (2m)/(m+1) e
Pr =

8, (u,)
para

Placa Plana Isotérmica (n=0) com Funcao Dissipacao.
Nesse caso tem-se umproblema similar pois a condigao
2m-n=0 e satisfeita (m=0 e n=0). O numero de Eckert E
ndo depende da variavel £. A solugao daequagao (43) com
as condigoes de contorno (45) e (46) e com m=0 fornece o
seguinte valor para g,(0)

8,(0) = 0,664 (100)
Da equagdo (66) resulta
£, YRe = 0,664 (101)

0 coeficiente de atrito médio f, € obtido daequagdo (68)
fazendo-se m=0.

T u 12323
_ v’REg]
Os resultados expressos pelas equacoes (101) e (102) es
tao em perfeita concordancia com aqueles encontrados em

[9].

(102)
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Figura 1. Distribuicado g,(u,) para varios angulos da
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Figura 2. Distribuicao 8(u,) para varios angulos da
cunha. n=0, E=0, Pr=0,7

A Tabela 3 apresenta os valores de -6'(0) e ¢(0)
para varios numeros de Prandtl. Esses valores foram ob
tidos das solugoes das equacoes (49) e (53) com m=0 e
n=0.

Tabela 3. Valores de -8'(0) e ¢(0) paravariosvalores
do numero de Prandtl. m=0, n=0

Pr | -8') | $(0)
0,6 0,831 0,770
0,7 0,883 0,835
0,8 0,925 0,895
0,9 0,964 0,950
1,0 1,000 1,000
1,1 1,036 1,050
7,0 1,943 2,515
10,0 2,199 2,965

0s valores de -0'(0) e $(0) podem ser ajustados
com boa precisao através das seguintes formulas

3
-8'(0) =VPr 0,6 SPr <10 (103)

$(0) = VPr 0,6 S Pr 510 (104)

Substituindo-se nas equacoes (72),(73) e (76) os valo-
res de g, (0), -8"'(0) e $(0) dados por (100),(103)e(104)
respectivamente, obtem-se

Nu 3
X =0,332 /Pr [ i /pr] (105)
Ex 2
x |

= 0,332 VPr (E=0) (106)

ox

N 5

5% . 0,332 pc (107)
€x

A equagdo (61) fornmece a temperatura de parede adiabati
ca Ty,

Uz
Ty = T + Y PE 7 (108)
P

Para os valores médios dos numeros de Nusselt as equa-
coes (79),(80) e (83) dao

N, 3
Bu__ 0,664 /Pr [ g -’Pr] (109)
VRey 2
Nu 5

= 0,664 /Pr (E=0) (110)
/Rey
= 5
Nu_ _ 5,664 Pr (111)
vﬂel

Ressalta-se que os valores dados pelas equacdes (103)
até (111) estao de acordo comos resultados apresentados
em [9], mostrando que a transformacao de Crocco repro-
duz com boa precisao solugdes classicas encontradas na
literatura.
A Figura 3 mostra a temperatura adimensional 6,

como funcao de u, para a placa plana isotermica &n-O e
n=0) e numero de Prandtl igual a 0,7. As curvas sdo pa
rametrizadas pelo numero de Eckert E A temperatura
8, (u,) foi calculads usando-se a combinacdo linear ex-
pressa pela equagdo (56).

| ::
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Figura 3. Distribuicdo 0,(u,) para placa plana isotér
mica e numero de Prandtl igual a 0,7.
n=0, m=0

Canal Convergente (m=-1) com Parede Nao Isotérmica
(n=-2). Trata-se de um problema similar noqual U=A x~!
2A<05eTw—Tm=Bx"2._ A condicaoc 2m-n = 0 ¢ satis-
feita mostrando que o numero de Eckert nao depende da va
riavel £. A Figura 4 mostra o tipo de escoamento em es-

tudo.
v |
-
o uix)
v
gj;;}/ff/!!/ff!fffff/f//f///////fffxp
Sumidouro Y,

Figura 4. Escoamento num canal convergente

Nesse problema a velocidade potencial U(x) & nega-
tiva e m=-1. A equacao (29) deve ser substituida pela
seguinte equacao

puu? ai
bx L

T i = u*) (112)

As equacoes do problema hidrodinamico se escrevem

"

gi B T ﬂ{!-ui)g; -8 u,8, =0 (113)

8,(1) = 0 g, (0) g!(0) = -4 (114)

A equacao (113) pode ser reescrita como

d gl d [401-ud) (115
du, T T du | By

lllllllllllIllllllllIIllIlIlIIIlIIllllllllllllllllllIIIIIIIIIlIIlIIIllllllllllllllllllIIIiiIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIII‘

Integrando-se (115) uma vez, obtem-se

4(1=ud)
B

By = (116)

Onde a segunda das condicoes (114) foi satisfeita. Inte
grando-se (116) resulta -

1
8y = 2 "—-i— (1-u,) (u, +2) f (117)

onde a primeira das condicoes (114) foi satisfeita. A e
quagao (117) representa um dos raros problemas da cama-
da limite hidrodinamica para o qual se tem uma solugao
analitica. Da equacdo (117) resulta

8,(0) = 2,309401 (118)
e ainda
£, YRey = -2,309401 (119)

onde
Re = (-pUx)/u .

0 valor do produto f, /Re, dado pela equagdo (119) con
corda exatamente com o valor apresentado em [9]. Deve-
-se notar que o coeficiente de atrito médio f, ndo pode
ser calculado. Para m=-1 a equagao (67) diverge.

Na Tabela 4 sao encontrados os valores de -8'(0)
e $(0) para varios nimeros de Prandtl. Esses valores fo
ram obtidos pela integracao das equagoes da camada limi
te térmica com m=-1 e n=-2 e também levando-se em con
ta (112), ja que a velocidade potencial U é negativa.

Tabela 4. Valores de -8'(0) e ¢(0) paravariosvalores
do nimero de Prandtl. m=-1, n=-2

Pr | -8'@ | $(0)
0,7 0,656 0,836
1,0 0,750 1,000
2,5 1,049 1,567
5,0 1,345 2,170
7,5 1,552 2,610
10,0 1,717 2,967

0s valores de -8'(0) e ¢(0) podem ser aproximados, com
uma precisao tipica de 1%, atraves das seguintes equa-
coes

—97(0) = 0,749 prl232 (120)

0,477

$(0) = 0,999 Pr (121)

Para se calcular os numeros de Nusselt locais basta subs
tituir nas equacoes (72),(73) e (76) os valores de g*(dx
-8'(0) e $(0) dados por (118),(120) e (121) respectiva-
mente.

Mix . 0,865 pe0362 [1 - £ 0,99 prc'“?’] (122)
L iiex

N

X 0,868 pplr 02 (E=0)  (123)
vRey




Nu
X = -0,864 pr1 939
Re

X

(124)

:

Da equacao (61) calcula-se a temperatura da parede adia-
batica

2
T, =T, 4 0,999 pe0o77 U (125)

a 2¢p
Os valores médios dos varios nimeros de Nusselt ndo po-
dem ser calculados. Com m+2n = -5 e m=-1 as integrais

em (77) e (81) divergem.

Os resultados para atemperatura adimensional B(u*)
sdo mostrados na Figura 5 para nimeros de Prandt]l varian
do de 0,7 a 10.

1,0

eluv,) Q

Pa=aT)

-Pra= 0,7

! Pr=1,0 7
\ /_ Pr=25 |
\ Pr= 5.0

Pra 7,0 —
Pf-‘o,o
0,5

N\ bast
HEEB\TeN
1 N

\\\\

i AL .

0 0.5 u 1.0

Figura 5. Distribuicao 8(u,) para o canal convergente.
m=-1, n=-2, E=0

Na Figura 6 é mostrada a distribuicao ¢(u,) (canal
com parede adiabatica) para varios numeros de Prandtl.

3.0 w Pr= 10.0
|
Y Praf.5
‘Pmr, G, L I« I 45
Pr = 5.0
™~
20 ™ =
Pr=25
|
| 1
B, Pr=1,0
1'0 - otz
15:7" T o
o i Pr -_0.?
0 0.5 u 1.0

»

Figura 6. Distribuicao ¢(u,) para o canal convergente.
m=-1, n=-2

Na Figura 7 tem-se a distribuicao ¢,(u,) para o ca
nal convergente com T_ = T, . As curvas sao parametriza
das pelo numero de Prandtl.

Pr =10.0
Al
Pra?5

/
05 A

Pr=0,7
L
0,5 u

o

o 1,0

Figura 7. Distribuigao ¢,(u,) para o canal convergente.
m=~1, n=-2

A funcao ¢ (u,) foi calculada a partir da equagao
(60) ja que ¢{u*§ e O(u,) sao conhecidas. Deve-se ain-
da notar que a distribuicao 0, (u,) pode ser calculada
atraves da equacao (56).

Escoamento Plano com Ponto de Estagnacﬁo. Nesse ca
so tem-se m=1., Se a funcao dissipacao e incluida nae-
quacao de energia, a condicao de similaridade 2m-n=0
obriga que n seja igual a dois. A parede ndo sera por-
tanto isotérmica. Se a funcdo dissipacao ndo e inclui-
da na equagdo de energia entdo a condicdo 2m-n ndo € ne
cessaria para se obter solugdes similares. Esse Gltimo
caso equivale a fazer E=0 na equacao da camada limite
téermica. A Figura 8 mostra o escoamento plano com pon-
to de estagnacao.

7

Figura 8. Escoamento plano com ponto de estagnagéo

A solucdo da equacao (43) com m=1 e com as condi-
coes de contorno (45) e (46) fornece

B4 (0) = 2,4652 (126)

0 coeficiente de atrito local f_ e obtido daequagao (66)

2,4652
- vRe

X

£ (127)

Para o coeficiente de atrito medio ?a’ a equacao (68)
fornece (m=1)

7. latits (128)
S, Ve
As equacdes (127) e (128) estdo em perfeita concordan-
cia com os resultados de [10] e [11]. Na Figura 1 esta

-
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apresentada a distribuigao g*(u*) para B =1, Como B = peratura de parede adiabatica. Os nimeros de Nusselt mé

= (2m)/(m+1), essa curva corresponde ao presente proble- dios sdo calculados com o auxilio das equagdes(79), (807
ma onde m=1. e (83).

Na Tabela 5 sao mostrados os valores de -8'(0) e =
#(0) para alguns valores do nimero de Prandtl. Esses re-
sultados foram obtidos pela integracao das equagoes (49) VReg
e (53) com suas respectivas condicoes de contorno e ainda
fazendo-se m=1 e n=2.

= 0,324 pr0238 E = {? 0,999 pro'“’?] (137)

Nu 0,358

= 0,324 Pr (n=2) (E=0) (138)
g e
Tabela 5. Valores de -0'(0) e $(0) para varios valores
do nimero de Prandtl. m=1, n=2 -
2y = 0,572 PtB‘B?‘ (n=0) (E=0) (139)
Pr | <8'@ | ¢ YReL
0,7 0,691 0,835 Nu 0,835
1,0 0,789 1,000 e -0,323 Pr (140)
2,5 1,100 1,567 ey
5,0 1,406 y 17 o "
?'5 1'621 g ;lg Comparando-se a equacao (139) com a equacao (134) con-
!U’ 1’?91 2’968 clui-se que para a parede isotérmica (n=0) o nimero de
2 : Nusselt local para x=f €& igual ao nimero de Nusselt mé-
dio. 1Isso acontece porque o fluxo de calor € constante
\ ao longo da parede e a dxferenca T,~T, também é constan
Na Tabela 6 sao apresentados os valores de -8'(0) te, acarretando dessa maneira um coeficiente de trocade
para m=1, n=0 e E=0 em funcdo do numero de Prantdl. Nes- calor constante.

se caso a parede é isotermica.

A Figura 9 mostra a variagdo da temperatura adi-
mensional 6 com u, para numeros de Prandtl variando de

Tabela 6. Valores de -6'(0) para varios numeros de 0,7 a 10, m=1, n.i e sem funcao dissipacao (E-O) Na Fi
Prandtl. m=1, n=0, E=0 gura 10 tem—Se 8=6(u,) para m=1, n=0, E=0 e nimeros de
Prandtl variando tambem entre 0,7 a 10
A Figura 11 apresenta a dlstrlbuxcao $(uy) (pare-
1
pr | 07 | 1,0 | 25 | 5,0 | 7.5 | g de adiabatica). As curvas sdo parametrizadas pe!n nime
L 1.08 ro de Prandtl., As d18tr1bu1coes de 8,(u,) e by (uy) po-
o' (o) l 0,496 l 9,493 l v,933 l 05048 | 9,979 l »083 dem ser calculadas atraves das equacoes TSG] e (60) res
pectivamente.
0s resultados das Tabelas 5 e 6 podem ser aproximados,
com uma precisao menor que 1%, pelas seguintes equacoes
-9'(0) = 0,788 Pr2* 8 (na2) (129)
0 (u,)
0,477 *
$(0) = 0,999 Pr (130)
1.0 L]
-8'(0) = 0,464 pro»37! (n=0) (131)
5 . = Pr=0,7
Os numeros de Nusselt locais sao calculados com as equa-
coes (72),(73) e (76). 1 il |
PI'-‘.O |
Nix . 0,971 pe003%8 E - = 0,999 Pr”’“?ﬂ (132)
VRey
Pr=2.5 |
N
X o 0,971 DY (n=2) (E=0)  (133) 0.5 \\ |
VRey l
Pr=5,0
Nu
X . 0,572 pe% %! (=0)  (E<0)  (134) Pra7.5
VRey
= A ) 3 s
5 . -0,970 pe"+83 (135)
vRey |
A equacao (61) fornece a temperatura da parede adiabati- ]
ca. |
Pr=10,0 \
l 1
2
Ty, = T+ 0,999 pr»477 L (136) 0 0,5 .0 u
a L 2¢ *
P
Comparando-se a equacdo (136) com a equacao (125)conclui
-se que o canal convergente e o escoamento plano com pon Figura 9. Distribuicao 8(u,) para o escoamento plano
to de estagnacao apresentam a mesma expressao para a tem com ponto de estagnacao m=1, n=2, E=0

10
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Figura 10. Distribuicao 8(u,) para o escoamento plano
com ponto de estagnagao. m=1, n=0, E=0
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[
\ Prat.5
e \_ Pr=50
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Figura 11. Distribuicao ¢(u,) para o escoamento plano

com ponto de estagnacao m=1, n=2

Cilindro em Escoamento Transversal. Trata-se de um
problema nao similar devido a forma da velocidade U(x).
A forma da velocidade potencial e a seguinte

U(x) = 2U_sen (%) = 2U_sen(£) (141)

onde U_ é a velocidade do fluido ndo perturbado, R e o

raio do cilindro e x € a distancia circunferencial medl
da a partir do ponto de estngnacao. Con51deracao sera
dada ao caso de superficie isotérmica. Da equacdo (16)
resulta ' =0. Substituindo a equacdo (141) nas equacgdes
(15) e (18) resulta

N = E cot g(E) (142)
E = ﬁﬂmsenz(ﬁ) (143)
onde
2
U

-— 44
a7 cp(Tw- ) CH

Para a solucdo por similaridade local (modelo de
uma equacgao) as equacoes (142) e (143) sao substituidas
nas equagoes (84) e (85) com as condicdes de contorno
de (86) ate (89). Para a solucao pelo método de nao si
milaridade local as equagdes (142) e (143) saousadas em
conjunto com as equacoes de (91) ate (99). Para £ cons
tante, esse sistema e equivalente a um sistema de equa-
coes diferenciais ordinarias que pode ser resolvido pe-
los métodos classicos.

Na Figura 12 sdo apresentados os resultados parao
produto £y Re como funcao de £ =x/R. Nessa mesma fi-
gura sao mostrados os resultados obtidos por Sparrow [2]
usando modelos de duas e treés equacoes e os resultados
obtidos por Schonaeur [12] e Terril [13] usando os méto
dos de diferengas finitas e diferencial diferencas f1n1
tas respectivamente.

3 T T T 1

NAO SIMILARIDADE LOCAL
DE 2-EQUAGOES (2]

SIMILARIDADE LOCAL C/CROCCO

- | | | [
’% MODELO DE 3-EQUAQOES [ 2]
-~ | | I [
DIF. FINITA E EQUACAO DIFERENCIAL- DIF.
1 FiNiTA [12,13]

NAQ SIMILARIDADE LOCAL DE 2- EQUAGDES
l [ €/ CROCCO

e e

o 0,4 0.8 1,2 1.6
; =x/R

Figura 12. Variacao do produto fg vRey, ao longo da
superficie de um cilindro em escoamento
transversal

0Os resultados de [12] e [13] coincidem totalmente no do
minio da Figura 12 e sao considerados exatos. Observa-
-se que o modelo de duas equacoes (nao similaridade lo-
cal), com o uso da transformacao de Crocco, apresenta re
sultados mais proximos aos considerados exatos de que o
seu correspondente de Sparrow [2]. Por outro lado, ob-
serva-se que o metodo de similaridade local (modelo de
uma equacao) so apresenta bons resultados parabaixos va
lores de £ .

Nas Flgutas 13, 14 e 15 sao mostrados resultados
tipicos do quociente Nu /J__m como funcao de E. Nessas
figuras ' =0 (cilindro Lsotermlcc) e Pr=0,7. A Figura
13 é para E_=-4 enquanto as Figuras 14 e 15 sdo para
E,=0 e E_ =4, respectivamente.




T T L T @ T onde E_ é dado pela equagdo (144). Como no caso do ci-
===== SIMILARIDADE LOCAL lindro em escoamento transversal, sera considerada a si
. NAO SIMILARIDADE LOCAL Ep= -4 tuacdo em que a temperatura da placa é constante (I =0).
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Figura 13. Nux}@ como funcao de £ para o cilindro -5
seshi e S —==== SIMILARIDADE LOCAL
a0 s o7, 2 NAO SIMILARIDADE LOCAL
[
AR Egw= 0 | 0 0,2 04 06 oe 1,0 1.2 1.4 1.6
1 E=x/R
0.5 —
=3 e e— Figura 15. Nuxh‘ﬁex como fungdo de E para o cilindro
e em escoamento transversal.
e e E wé, Prm0,7, T al |
0.4 B FEn o ‘
-~
\\\
ol s T | | A Na solucao por similaridade local as equagces (146) |
0.3 I N e (147) sao usadas em conjunto com as equagcOes numera- ]
[ b das de (84) a (89). Para a solucao por ndo similarida- |
J de local deve-se usar (146) e (147) em conjunto com as
0,2 1 equagoes de (91) ate (99). Como foi feito anteriormen-
te (cilindro em escoamento transversal) o numero de
===== SIMILARIDADE LOCAL Prandt]l sera mantido constante e igual a 0,7.
0.1 NAO SIMILARIDADE LOCAL A Figura 16 apresenta os resultados para o produ-
to f, vRey como funcdo de £ = x/L. Na Figura 16 saomos ,
trados ainda os resultados obtidos por Sparrow [2] usan
0 . do modelos de duas e trés equacdes e aqueles obtidos por |
0 0.04 0,08 L P 1.6 Schonaeur [12] e Smith e Clutter [14] usando os métodos |
E=x/R de diferencas finitas e diferencial diferencas finitas

o respectivamente,
Figura 14. Nux/-)wx como funcao de £ para o cilindro

em escoamento transversal. 0.8 ] T T T T | '|
E =0, Pr=0,7, =0
0,7 NAO SIMILARIDADE LOCAL DE
v \ 2- EQUAGOES [ 2]
Escoamento Desacelerado de Howarth. Outro comheci — \ \ | | |
do exemplo de escoamento nao similar devido a forma dave 0.6 ~ T 1 1 |
locidade potencial é o escoamento desacelerado de Howarth, -y DIF FINITA E EQUACAO DI-
para o qual 0.5 \\\ FERENCIAL - DIF.
@.. \ FINITA [ 12,14] |
1 |
V) = U (1 = ) = U (1-6) (145) by SIMILARIDADE LOCAL C/CROCCO_ !

0.3 =

Essa distribuigao de velocidade potencial pode ser inter

pretada como a que ocorre numa placa plana que comeca em .3

x=0 e termina numa parede infinita, perpendicular a pri P MODELO DE 3 -EQUACDES [ 2

meira em x=L. A substituicdo da equagdo (145) nas equa

coes (15) e (18) fornece 0.1 NAO SIMILARIDADE LOGAL]
DE Z-qu‘ C/ CROCCO

| | | 1

Gomet (146) 0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.0
FA EuxsL
£ = E (1-£)2 (147) Figura 16. Variacao do produto f, vRe, em funcdo de £
= P para o escoamento desacelerado de Howarth
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Aqui tambem os resultados de [12] e [14] coincidem total
mente e podem ser considerados exatos. Na Figura 16 po
de-se observar que o modelo de duas equacdes, usando-se
a transformacao de Crocco, se aproxima mais da solucao
exata do que o modelo de trés equacées de [2]. O modelo
de similaridade local (modelo de uma equacao) apresenta
resultados bastante discrepantes em relacaoc aos outros.

Nas Figuras 17, 18 ¢ 19 sao mostrados resultados
tipicos para Nu,//Re, em fungdo de £ .
T T
Eg= -2
3 ‘--.T‘.:': = .
& - ._:.‘11..‘_- [Pt
- -
zn l "h‘_\‘.\
0.3} =---= SIMILARIDADE LOCAL — |} IS«
NAO SIMILARIDADE LOCAL ]
a5 (ISR |

(o] 0,02 0,04 0.06

&= x/L

0.08

Figura 17. Nu, / /Rex em funcao de £ para o escoamento
desacelerado de Howarth.

E_=-2, Pr=20,7, I'=0
Ew= O

- 0.3 —
EE v i s o
n ====- SIMILARIDADE LOCAL

2 ——— NAO SIMILARIDADE LOCAL

0.1 | 1 | L
0 0,02 0,04 0,06 0.08
5 =x/L

Figura 18. Nu,/ /Re, em fungao de £ para o escoamento
desacelerado de Howarth.

E,=0, Pr=0,7, =0
& ~=<-= SIMILARIDADE LOCAL |
L.‘E' ——— NAD SIMILARIDADE | LOCAL —m=f====
0.1 Y T e
~ sool====
-
Zo Fa= 2
|
(o} 0.02 0,04 0,06 0.08
;- x/L

Figura 19. Nu,/ Jaex em funcao de E para o escoamento
desacelerado de Howarth.
E.=2, Pr=0,1;, T=0

COMENTARIOS FINAIS

Foi mostrado que a transformacao de Crocco pode ser
usada, com vantagem sobre a transformaciao classica de
Blasius, na solugdo de problemas das camadas limite hi-
drodinamica e termica. Foram obtidas solucoes similares
e nao similares e em ambos os casos a comparacdo com re
sultados disponiveis na literatura mostrou a boa preci-
sao do método de Crocco.

0 fato de se trabalhar no intervalo de 0-1, ao in
vés de O-co, constitui-se numa das principais vantagens
da presente transformacao. Acrescenta-se ainda o fato de
que a equacao de quantidade de movimento é de segunda or
dem enquanto na transformacao tradicional obtem-se umae
quacao de terceira ordem.

Finalmente, cabe salientar, que os beneficios obti
dos com o uso deste novo procedimento podem ser estendi-

dos a outros tipos de escoamentos nac similares que ndo
sao provenientes da forma da velocidade potencial U(x).
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ABSTRACT

The present work &4 concerned with achange 0’5‘ va-
niables, proposed by L. Croceo, used 2o transform the h
drodynamic and thermal boundary Layenr equations. Althoug
such trans formation has been idealized fon Laminar com-
pressible flow, it {s shoun that it works very well fon
Laminarn {ncompressible flow. The transfonmed equations
ane simplen than those obtained by the classical Blasius
tnans formation. Among the advantages of using Crocco's
trans formation 45 the fact that the interval of 4nte-
gration {8 0-1, while <n the cfassical method this in-
terval 44 0-w . Solutions ane presented for simifar and
non-similan problems and some results are compared with
the ones found in the Literature. In the cases that such
comparison was possibfe, the aghreement was exact.
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ABSTRACT

The state-of =the-art In air and |lquid-cooled multi=chip modules Is examined. An
attempt Is made to define and compare the thermal characteristics and sallent
technological features of B distinct modules. The dlscussion concludes with a brief
exploration of future thermal control requirements in the microelectronic Industry.

INTRODUCT ION

The Electronic Numerical Integrator and Computer (ENIAC),
Invented nearly 40 years ago by J. Mauchly and J. P. Eckert at
the University of Pennsylvanla, represents a critical
Inflection point In electronic technology and the gateway to
the programmable, high speed computing devices of today. The
ENIAC was a magnlficent example of vacuum tube technology,
employing 18,000 tubes In caeblinetry welghing 30 tons and
stretching B0 feet along 3 walls of a room ?Il. and served to
demonstrate the utility of multi-purpose computing machines.
However, ENIAC's 140 kW dissipation and Mean Time Between
Fallures (MTBF) of 0.5 hours, whlle performing uggrox!mufely
5000 Instructions per second (5 kIPS or 0.005 MIPS),
Inadvertent|y established the need for a new class of
electronic device.

The requisite device was provided In 1958 by J«S. Kilby In the
form of the sllicon Infegrated circuit [2] and the silicon IC
has constituted the basic bullding block for the electronic
industry ever since. Moreover, Kllby's Integrated clrcult has
spawned an unprecedented Improvement in the reliabillty, speed
of data prmsln&md s'hara?o capacity of cmpuﬂn? mach Ines «
When compared to IAC's performance, the technological

ach levements underpinning ATAT's Electronic Switching Systems
(ESS) computer controller's 2 minute per year down time (1)([3]
and the 24 Milllons of Instructions per Second (MIPS) scalar
processing provided by Control Data Corporation's er 990, as
well as the 1.3 billlon floating point operations (GFLOPS) and
& nancsecond machine cycle time of NEC Corporation's recently
announced SX¥-2 supercomputer (4], and the 9.6 GFLOPS, 10
nanosecond clock of the ETA-10 scheduled for delivery at the
end of 1986 [4al, appear totally miraculous.

Much of the Improvement in these system parameters can be
traced to reductions In the IC feature slze from the Initlal
several hundred microns down to ap?roxlmufaly 10 microns In
1975, 2 microns In 1983 and essentially | micron foday. As
suggested in Table | (derived from [5]), this minlaturization
has facilitated a dramatic Increase In the scale of clrcult
integration from Kilby's | transistor per circuit in 1958 and
less than 100 components (transistors, dlodes, resistors or
capacitors) per chip In the early 1960's to approximately
00,000 in 1980« More recently chip gate density has taken a
further Jump to 450,000 components In the 1982 Hewlett-Packard
32 bit chip [6] and to 460,000 In Texas Instruments static
RAM chip, reported In 1984 to be the most complex chip bullt,
as part of the US Department of Dafense Very High Speed
Infegrated Circuits (VHSIC) program [71.

Table |: Evolution of Integrated Circults

YEAR TYPE COMPONENTS GATES 1/0

1960 5S1~Smal| Scale =40 I=10 14
Integration

1965 MS|-Medlum Scale 40-400 10~100 24
Integration

1970 LSl-Large Scale 0. 4~4.5k Oul=1lk 48
Integration

1975 VLS I-Very Large 4. 5-300x | = 80k 64

Scale Integration

1982 ULS I=Ul tra Large | 300k | B0k 160
Scale Intagration

This 5 order-of-magnitude Increase in circult Integration, In
the past 25 years, has been associated with successive
revolutions in device technology, proceeding from TTL to ECL to
NMOS and, most recently, to G&, and has been accompanied by
significant variations In chip power dissipation, Increasin
substantlally as sach technology approaches its inherent |imits
and generally decreasing as new technologles are adopted. The
long term trend has, however, been to higher chip power
dissipations, as the massive growth In gate counts has
overwhelmed the decrease In power dissipation at each gate. As
a consequence, chip heat removal requirements have risen from
the 0.1 to 0.3 W, typlcal of the 55| devices used In the early
1960's, to | to 3 W, commonly encountered In today's LS| ECL
components and VLS| OMOS devices, and to values In excess of |10
W for the 10,000 gate, LS| ECL Integrated clrcults beginning to
appear In advanced technology computers [4bl.

Throughout thls perlod the change In the characteristic
dimension of logic chips has been far more moderate, rising
from | mm In 1965, to approximately 3 mm In the mid=70's and
ranging from 4 to 8 mm for logic chips avallable commercially
in | [27). As a consequence, the varlation In chip heat flux
has, with minor discrepancies, followed the changes In power
dissipation. The values shown In Table |l reveal that the heat
fluxes for today's "cutting edge technology" chlps are In the
renge of 5 to 40 W/sq cm and, thus, comparsble, at the upper
end, to the thermal loading experlenced by re-entry vehlcles
and, even at the lower end, to heat fluxes Imposed on rocket
motor cases. Furthermore, as suggested In Flgure |, these
latter elements typically attaln temperatures between BOO and
1500 K (aproximately 525 to 1325°C ), whlle successful thermal
management of microelectronic components, operating in this
same heat flux range, has generally required that maximum chip
surface temperatures be maintalned between 50 and 100°C .

Figure 1: Perspective on Microelectronic
Heat Fluxes

q
wicKm

The continued Imposition of this thermal requirement, desplte
the Increase In chip heat flux, has resulted In the application
of ever more sophisticated thermal design techniques to
Individual chlps. More Importantly, however, the crucial need
to reduce off=chlp time delaﬁ_é as well as the need to provide
signlficantly longer system F's at substantially lower




prices, has recently focussed the efforts of the thermal
packaging community on multi=chip modules.

Much of the discussion which follows will be devoted to
examining both alr-cooled and |iquid-cooled state-of-the-art
mul ti=chlp modules. An affort will be made to define and
compare thelr thermal characteristics and Identify the sallent
technological features of such modules as Hitachi's Silicon
Carblde,6~chip RAM module (8] and 1BM's 3090 |00=chip, 500 W
Thermal Conduction Module [221. The paper wil| conclude with a
brief evaluation of the Impact of the current trends in
computer system archltecture and packaging on mul ti=chip module
thermal control requirements.

Table |l: State—of=the=Art in Chip Module Thermal Parameters
SINGLE CHIP MODULES

MAX THERMAL
TECHNOLOGY CHIP SIZE MAX POWER DISS CHIP FLUX RESIST
(mm) (W) (W/sq am) (KM
Mitsublishi 8 x8B 4 6.25 5.2
Alumina HTCP [18]
Mitsubishi 8x8 4 6+25 4.7
SIC  [26]
Hew lett=Packard 6.3 x 6.3 4 10.10 8.7
Finstrate [271
Hitachi S-810 1.9 x 4 | 131 7.0
1281
Fujitsu M-380 4.5 x 4.5 3 14.8 B.0
129,29a]1
FuJitsu M=780 9.3 x 9.3 6.5 T.5 3.5
[29a,alr=cooled]
Fu]Ttsu M=780 9.3 x 9.3 9.5 11.0 2.5
[29a,water-cooled
Burroughs PGA 4.5 x 4.5 5 24.3 12
1301
Motorola MCA-2 Tx7 12 24.5 3.3
31
Sperry Compact H{ 5 x 5 10 40 4.9
1321
MULT I-CHIP MODULES
Mitsublshi HTCM 8x8 4 6.25 7.3
(191
NEC SX Liq Cool BxB | 5.4 | B.4 5
Module [24] (water cooled)
Hitachl RAM 1.9 x 4 I 131 34.7
(71
IBM 4381 4.6 x 4.6 3.8 17.0 17.0
110}
IBM 3090 4.85 x 4.85 7 29.8 B.7
T (221 (water cooled)
NTT grooved Bx8 1541 23.6 3.3

substrate [33] (water cooled)

CHIP MODULE THERMAL RESISTANCE

DEF INITION

Due to the significant variations In the ambient conditions,
power dissipations and allowable chlp or jJunction temperatures
assoclated with the various electronic system configurations
and/or Imposed by the manufacturers of computers, the thermal
performance of chip packaging techniques Is commonly compared
on the basis of overall (junction-to-coolant) thermal
resistance, Rt. This packaging figure-of-merit Is generally
defined In a purely empirical fashlon to equal

Ry=(Ty=T¢) / qc , KA {8

where T; and Ty are the Junction and coolant (fluld)
temperatures, respectively, and g the chip heat dissipation.
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Unfortunately, however, most measurement techniques are
incapable of detecting the actual Junction temperature, |.e.
the temperature of the small volume at the Interface of p~type
and n-type semlconductors, and, hence, this term erally
refers to the average temperature or a repruonfama
temperature on the chip. Since the fallure rate of Integrated
circults has long been known to be accelerated by an Increase
In Junction temperature [34], the lowest value of Ry Is to be
praeferred.

Examination of various packaging techniques reveals that the
Junction=to=cool ant thermal resistance Is, In fact, composed of
an internal, largely conductive, reslstance and an external,
primarily convective, resistance. The Internal resistance,

Ri.s Is encountered In the flow of dissipated heat from the
aJ:ilva chlp surface through the materials, used to support and
bond the chip, and on to the case of the Integrated clrcult
package. The flow of heat from the case dlrocgly to the
coolant, or Indirectly through a fin structure and then to the
coolant, must overcome the external resistance, Ry«

INTERNAL RES ISTANCE

Conductive thermal transport is governed by the Fourier
Equation which, In I-dimensional form, Is expressible as [351:

q=k AdT/dx , W (2)

where q Is the heat flow, k Is the thermal conductivity of the
medium, A Is the cross-sectional area for heat flow and dT/dx
the temperature gradient in the direction of heat flow. For
compos Ite, rectilinear structures, as encountered In many chip
modules, the Fourler Equation (with temperature and time
Invariant properties), takes the form:

q = (T|=Ty)/ Z_tax/kA) (3
where T; and T, are the temperatures Internal and external
to the mmposl?n structure, respectively,ax the thickness of
the material In the direction of heat flow, and the summation
sign pertalns to p distinct layers of material. Assuming that
power |s dissipated uniformly across the chlp surface and heat
flow to be largely 1~dimensional, Eq 3 can be used to provide a
tirst-order approximation for the Internal chip module
resistance, as:

Rje = (Tj=T)/ qc = £ ax/kA) , KM (&)
f

When expressed In this form, the summed terms are seen to
represent the thermal resistances of the individual layers of
silicon, solder, adhesl|ves, etc. As the thickness of each |ayer
decreases and/or the thermal conductivi and cross-sectlonal
asrea Increase, the resistance of the individual layers
dacreasas. Although 2-dimenslonal conduction effects are often
of significance In chlp packages, espaclallg In the presence of
non=un | form power dlssipation In the chip, Eq 4 does suggest
that Rj. can be altered, not only by the cholce of sup
mahrilfs and bonding technology (1.e. cholce and thickness of
bonding materials), but also by a change In geometry and,
particularly, the cross-sectlona or "foot-print" area of the
chip and case. An evaluation and comparison of chip packaging
technologles on the basis of R;., which Ignores this

geometric Influence, may well 1ead to erroneous concluslonss

EXTERNAL RESISTANCE

The resistance to thermal transport from a surface to a fluld
In motion, l.e. the convective resistance, varles Inversely
with the wetted area and the heat transfer coefficlent, h. For
a particular gecmetry and flow regime, h may be found from
avallable empirical correlations and/or theoretical relations.
For flow along plates and In the Inlet zones of parallel-plate
channels, as may well be encountered in electronlc cooling
appllcations, the low veloclty, or leminar flow, average
convective heat transfer coefficient Is given by [341:

h=0.664 (k/1) (Re) %5 (Pr10:333 | wmZk (%
for Re < 2 x 107

where k Is the fluld thermal conductivity, | the characteristic
dimension of the surface, Re the Raynolds Number (equal to
PViju) and Pr the Prandtl Number {iﬁp’k). Inserting the
various parameters assoclated with the Re and Pr in Eq 5, the
|aminar heat transfer coefficlent Is found to be directly
proportional to the square root of fluld velocity and Inversely
proportional to the square root of the characteristic
dimenslions Furthermore, Increases In the thermal conductivity
of the fluld and In the Pr, as are encountered in replacing air
with a liquid coolant, can be expected to result in higher heat
transfer coefficlents.

P —

—



In higher velocity, turbulent flow, the dependence of the
convective heat transfer coefficlent on the Reynolds Number
increases and Is typlcally glven by (34]:

h=0.036 (k/1) (Re)¥+B (Pr)0:333  yw/mik (6)
for Re | 3x10%

In this flow regime, the convective heat transfer coefficlient
Is, thus, found to vary directly with the velocity to the 0.8
power and Inversely with the characteristic dimension to the
0.2 power. The dependence on fluld conductivity and Pr remalns
unchanged .

Applying Eqs 5 or 6 to the transfer of heat from the case of a
chip module to the coolant, the external resistance, ™
1/hA, 1s found to be Inversely proportional to the wetted area
and to the coolant velocity to the 0.5 to 0.8 power and
directly proportional to the !ength scale in the flow direction
to the 0.5 to 0.2 power. It may, thus, be observed that the
extarnal resistance can be strongly Influenced by the fluld
velocity and package dimensions and that these factors must be
addressed In any meaningful evaluation of the external thermal
resistances offered by varlous packaging technologles.

For a fixed value of the convective heat transfer coefficlent,
the external resistance can be reduced by enlarging the surface
area In contact with the coolant. Since It Is also generally
desirable to minimlze the projected area or "foot-print" of the
chip module, thls extended area |s best provided by a fln
structure or compact heat exchanger attached to the module
cases However, the presence of the fin structure and an
additional bonding layer (needed to attach the fin fo the
case), Introduces new thermal resistances which must be
Incorporated in the expression for the external reslistance.

In the context of the present approximate formulation for chip
module thermal resistance, the fin=-to-case Interface can be
treated as an additional material layer with a resistance of
Ax/kA, and use can be made of the "fin efficlency" concept to
deal whh the conductive resistance of the fin structure. Fin
efﬂctency,'?;, Is generally defined as the ratio of the average
temperature ‘di fference between the fin and the coolant to the
temperature di fference between the fin base and the coolant
[35]. Fin effliclency can, thus, be expected to range from 0 to
1, with high thermal conductivity, short, thick fins providing
the highest values of'? .

Using this approach, heat transfer by a fin or fin structure
can be expressed in the form

= h A [y (To-Tp)) o

where q¢ Is the fin heat dissipation, z‘_h the fin

efficliency, Ty=T¢ the temperature difference between the

base and the coolant, and A the full, wetted area. Since the
external resistance of a chip module is defined In terms of the
temperature dlfference between the case and the coolant, Eq 7
can be used to modify h to raflect the contribution of a

fin structure or compa xhaa* exchanger, as

Rox={Te=Tf)/ag=(8 x/kA)p+(1/phA) (8)

In an optimally designed fin structure, can be expected to
fall In the range of 0.5 to 0.7 [35]. Relatively thick fins In
a low velocity flow of gas are llkely to yleld fin efficlencles
approaching unity. This same unity value would be appropriate,
as well, for an unfinned surface and, thus, serve fo generallze
the use of Eq 8 fo all package configurations.

TOTAL RESISTANCE

To the accuracy of the assumptlons employed In the preceding
devel opment, |.e. uniform heat dissipation and i-dimensional
conduction, the overall chip module resistance can be found by
summing the Internal and external resistances glven by Eqs 4
and B, to yleld

RT-RJE\‘R“-é Sx/kA) + (4AhA) (9)

In evaluating the thermal resistance by this relatlion care must
be taken to determine the effective cross-sectional area for
heat flow at each layer In the module. For single=chip modules,
the requlsite areas can be readlly obtalned, though care must
ba taken to conslder possible voldage In solder and adhesive
layers. The determination of the appropriate areas In multichip
modules Is far more difficult but, for modules Involving chips
of ldentical geometry and power dissipation, thls task can
g:marallv be performed to an acceptable level of accuracy by
finlng a "unit cel I™ around each chlp In the module.

As previously noted In the development of the relatlons for
external and Internal resistances, Eq. 9 shows Ry to be a
strong function of both the convective heat transfer
coefficient and geometric parameters (thickness and
cross=-sectional area of each layer). Thus, the Introduction of
a superior coolant, use of thermal enhancement technliques which
Increase the local heat transfer coeffliclent, or selection of a
heat transfer mode with Inherently high heat transfer
coefficlents (e.g. bolling) will all be reflected in
appropriately lower external and total thermal resistances.
Simllarly, Improvements In the thermal conductivity of and
reduction In the thickness of the relatively low conductivity
bonding materials (e.g. soft solder, epoxy, silicone) would act
to reduce the internal and total thermal resistances. These two
categories of packaging changes, higher heat transfer
coefficlents and thinner bonding layers, can, Indeed, be viewed
as packaging "Improvements" and are properly reflected In lower
values of the figure-of-merit, l.e. the overall thermal
reslistance.

However, frequentiy, even more dramatic reductions In the total
resistance can be achieved simply by Increasing the
cross=sectional area for heat flow, within the chip module
(e«gs« chip, substrate, heat spreader) as well as along the
wetted, exterior surface. The Implementation of this "scale-up"
approach generally results Iin a larger module footprint and/or
lower wvolumetric packaging density, both of which are highly
undesirable and yet |s rewarded with a better packaging
flgure—of-merit. Evidence for thls difficulty can be found by
comparing the Hitachl 5-B10 air-cooled, single=chlp package
(28] and the Motorola MCA=2 air-cooled, single-chip package
[311 Iisted in Table Il. While the Hitachl package offers a
resistance which Is twice that of the Motorola package, 6 of
the Hitach| single=chip modules are mounted on a 2.5 cn?
ceramic substrate and extend approximately 1 om high. By
contrast, although both packages are cooled by amblent alr at
comparable velocities, 5 m/s for the 5-810 and 3.8 m/s for the
MCA-2, one MCA-2 PGA package is 15 cn“ In area and nearly 2

om high. Further support for this concern can be found by
comparing the dimensions and thermal resistances of the
multi=chip modules, shown In Table || and 111, as will be
discussed In a later sectlons

In evaluating packaging approaches, 1t must, therefore, be
understood that the thermal resistance Is not a true
flgure-of-merit and if Ry Is to be used care must be taken to
determine the specific reason(s) for a change In
chlp=to-cool ant thermal resistance. Alternatively, a more
cons |stent thermal packaging flgure-of-merit must be sought.

MULT |=CHIP MODULES

In recent years most of the leading manufacturers of computers
and other microelectronic equipment have begun to develop the
technology and packaging strategies needed to Insert multi-chip
modules into thelr product famllles. Several companles, notably
Hitachi (8,171, have chosen to emphasize /mother chlips', or
relatively small modules containing 4 to 6 small chips on a
common substrate, while many others have pursued the
development of substentially larger modules contalning 30 to as
many as 133 chlps, as in IBM 3080's TOM [9]

Table |11 displays the sallent thermal features of a selection
of alr and water-cooled, multi-chip modules based excluslval¥
on descriptions In the open |iterature or presentad at recen
conferences. Although most of these modules heve been used in
operating, commercial equipment, the absence of uniformity In
the veraclty and depth of the avallable detall significantly
constralns the accuracy of any comparison of thermal
characteristics. Nevertheless, In succeeding sections, an
effort will be made to define the primary thermal packaging
features of this representative sample of multl=chip modules.

AIR-COOLED MODULES
IBM 4381 Module:

The recently released |BM 438] mid-range processor, elements of
whlch are described in [10,11,16], consists of a single board
contalning 22 modules. Each of the modules shown In FTgure 2 1s
64 x 64 mm and approximately 40 mm high and houses up to 36,
though typlically 31, loglc chips of approximately 7000
elementary components, or 704 circults, In an area of 4.6 x 4.6
mm [161s In each B82 Input/Output pin module the chips are
solder=bumped on a multi-layer-ceramic (MLC) substrate and
saparated from a ceramic cap b¥_ a layer of thermal paste, 0.
to 0.35 mm (4-14 mlis) thick. The ceramic cap, tin-lead
soldered over a 1.5 mm wide seal band, supports a 25 mm high
array of 256 hollow=pin Aluminum fins cooled by a wide Jet of
alr exhausting from a nearby vertical plenum. The design of
this plenum provides for the parallel flow of alr jets onto



sach module and thus provides an identical amblent alr
temperature for each flin array, regardless of location on the
board.

Figure 2A: The IBM 4381 Air-Cooled Module
Impingement Mode Coaling
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Based on information provided in [10], 1t appears that 55% of
the heat released by the chlps conducts down into the MLC
substrate and 45% up through the thermal paste to the cap.
However, more than half of the heat flowing Into the MLC
conducts back up through the solder seal to the cap. Thus, In
total, nearly 758 of the dissipated heat exlits the module via
the fln array and the remainder is removed at the exposed
surfaces of the board.
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This thermal design, with an air flow of 211 |lters/sec at 20mm
of water pressure head, has been found to facllitate the
transfer of up to 3.8 'n' per chip, 90 W per module and 1.3 kW
per board, while maintaining all the chlips below the maximum
speclfled temperature of 90 °C [10]. |t may be noted that
while 3.8 W represents the maximum chip dissipation, the
average value for a high dlsslpation module rmges from 2.5 to
2.9 W and the average chip dissipation for the 22 module system
Is only 165 Ws The IBM 438| module has been shown to provide
an external resistance, based on total module power, of
approximately 0.23 K/MW (or K} per Watt. Alternately, in a
module contalning 36 identical chips, the chip=to-air thermal
resistance has been found to equal 17 K/W, divided nearly
equal ly between the exterpal (8 K/W) and Internal (9 K/M)
resistances [10].

Due to the heat spreading effect of the cap and substrate, a
reallstic, though stil| conservative, assessment of chlp
temperature can be cbtalned by using the module-based external
resistance to determine the cap temperature and the chlp-based
internal resistance to calculate the chip-to-cap temperature
difference. Following this procedure, a 3.8 Wchip In a 90O W
438| module, cooled by amblent air at 25 °C, would attain a
temperature no greater than B0 ®C rather than the 89.6 K/W
attained |f each and every chip dissipated 3.B W.

A close examination of the 438| Module reveals that Its thermal
performance Is intimately related to three Interface
resistances: the /thermal paste' |ayer, the cap/MLC seal and
the fin array/cap attachment. Due to the significant thermal
resistance o¥ the paste |ayer, approximataly B KM for a

0.25 mm (10 mil) layer with k=1.25 W/mK [I1], fallure to
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closely control manufacturing tol

Solderlbimped chips could Induce unacceptadly jarge - —P "¢
l:hlp-fo-chip temperature variations and excessive temperatures
at high-power, large=-gap chips. Simllarly, since some 30% of
the dissipated heat flows through the cap/MLC seal and 75%
across the bond between the cap and the fln array, these
resistances must be minimized by design and maintalned close to
desl?n values during assembly, 1f chip temperatures are to

n at acceptable levels.

Hitachi Silicon-Carbide RAM Module:

In an attempt to provide a rellable, densel -pad&ag:g

thermal | y=acceptable IC package, Hitachl's vloe ol opment
Center has focussed much of 1t+s recent effort on /mother
chips', or small multi=chip modules [8]. The 27.4 x 27.4 mm
and approximately 16 mm high, 108 lead Silicon Carblde module,
described in [8,17] and shown In Figure 3, epitomizes this
approach -

Figure 3: The Hitachi SiC RAM Module

The Hitaceram 101 SIC RAM module contalns 6, |-Watt, ECL chips,
each 1.9 x 4 mm and providing | kbit of memory, solder-bumped
to a sllicon substrate which Is, In turn, 1d/tin eutectic
bonded to the S1C. Both the Aluminum fin structure and the Iid
are attached to the module with a layer of sillcone rubber
(with filler), approximately 50 micron thick. The chlips are
encapsulated In sllicone gel for protection from humidity and
from alpha particles emanating from the solder.

The heat released by each chlp Is conducted through 77 solder
bumps (52 of which are purely thermal In function) to the
silicon substrate, or /mother chip' and then through the low
resistance gold eutectic bond to the SIC. An Aluminum heat
sink, approximately B8 mm high and 20 x 20 mm at the base, with
4 Jongltudinal fins, serves to trensfer the dissipated heat to
the ambient alr blown past the RAM module.

Table 111: Multi=chip Module Parameters

GENERAL
chlp area

TECHNOLOGY # chips # 1/0 # frans® area fraction™ Height

(x 100 (md) (mm)
I[-!II;s]ublshl HTM 9 624 108 66 x 66 0.13 22
Hitach| RAM 6 108 7 27.4x27.4° 0.06 16
[
Honeywel | SLIC 10 240 ? B0 x B0 17 50
[231]
NEC SX 36 2177 144 125%125 0.15 60
124)
1BM 4381 36 882 252 64 x 64 0.19 40
tiol
IBM 3090 100 1800 600 150 x 150 0.10 60
22)
NTT [33] 25 900 1 85 x 105 0.18 b

* based on an average of 4 transistors per gate
**chip=-to-module area ratlio;*** assumed value for
modu | e=to-module spacing



THERMAL

TOTAL Heat
TEGHNOLOGY  DISP  MX CHP @ Heat Flux Density RINT* REXT*
(Watts) (Watts) (W/em?)  (W/en) (KMW)  (K/W)
Mitsubishi 36 4 0.83 0.4 3.0 4.3
HTCM 119]
Hitachi RAM 6 | 0.8 0.5 10.1  24.6
171
Honeywel | 60 | 0.5 0.9 0.2 (60
SLIC (23]
NEC SX 250 | 5.4 1.6 0.3 5
LOM 124]
IBM 4381 %0 3.8 2.2 0.5 9.0 8.0
IMPNG [10]
1BM 3090 500 7.0 2.2 0.4 7.2 1.5
TOM (22]
NTT [33] 377 1541 4.2 8.4 2.8 0.5

*based on the chip heat dissipation
RINT=Internal Thermal Reslstance;REXT=External Thermal
Resstance

The results reported in [17] reveal the theoretical thermal
resistance of the RAM module, at an air veloclity of 3 m/s, to
be 34.7 K/M, based on the heat disslpation of a single chlp, or
nearly 5.8 K/W, based on total module dissipation. This latter
value compares most favorably with a measured value of 5.5 K/M.
The theoretical value corresponds to a chlp=to=silicon
substrate resistance of |.44 K/W, calculated on the basis of
module dissipation, negliglble resistance through the gold
eutectic bond, an additlonal 0.25 K/W Imposed by heat
conduction through the sillcone rubber bonding the heat sink to
the module and, finally, the resistance of the fin structure
equalling 4.1 K/W. The alr-cooled heat sink and the solder-bump
structure are, therefore, the two primary thermal resistances
in the Hitachi RAM module.

Using the stated theoretical thermal resistance values and a
module disslipation of 6 Watts, for a 25 KM Inlet alr
temperature and an assumed 10 2C rise In the air fiowing past
the modules, the maximum chlip temperature can be expected to
approach 70°C . The relatively modest temperature rise at the
chip would sppear to allow adequate thermal control of the
Hitachl RAM module at the stated air veloclty of 3 m/s.
However, It should be noted that, assuming laminar flow in the
fin passages and using Eq. 5, at a more typical velocity of 6
m/s, the axternal module resistance could be expected to
dacrease to approximately 3 K/M. As a result, the total
resistance from chip~to-alr for the 6 m/s alr velocity Is
Ilikel y to approach 4.5 K/ per watt of module dissipation or
27 K/W based on the dissipation of an Individual chip.

As previously noted, the thermal resistance of the Hitaceram
substrate, shown In [17] o equal approximately 0.025 KM,
results In a negligible temperature rise of 0.15 ®C for a
module dissipation of 6 Watts. While at first glance this
result appears to provide a thermal Justification for the use
of 51C, I+ must be noted that 1f Alumina were used as the
substrate material (with a thermal conductivity 13.5 times
lower than SIC), thls resistance would still be relatively
negligible at 0.34 K/W and a ruulﬂng temperature difference
through the substrate of less than 2 °C. uced |ateral
conductlion In the low conductivity substrate may result in a
higher heat flux through the sillicone rubber layer, which bonds
the heat sink to the substrate, and produce a consequent rise
In the temperature difference through the rubber. However, In
the present design this resistance (at 0.14 KM) accounts for
less than L °C and is, thus, unllkely to exceed 2 KM even
with & low conductivity substrate.

These calculated values appear to suggest that, confrarcx to
some reports In the |lterature, the high thermal conductivity
of SIC may be of |limited significance In determining the
thermal performance of, at least, alr-cooled multi=chip
modules. Nevertheless, the use of such substrates may well be
Justifled by the near-equallty of the Thermal| Coefficients of
Expanslon of Silicon and SIC leading to significantly |ower
thermal stress In the solder joints and/or bonding layers
between these two materials.

Mitsubishl High Thermal Conduction Module:

Mitsublishi's concern over the high thermal resistance of
fllp=chip bonded devices has led to the devel opment of a
packaging technology for LS| chips which relies on heat
transfer from both the top and solder-bump sides of each chip
to achieve a relatively low Junction=to-amblent thermal
resistance [18,19]. A 66 x 66 x 22 mm high, 624 1/0, multi=chip
pin=grid array module represents one articulation of this
packaging concept and Is described In detall In [19].

Figure 4: The Mitsubishi High Thermal

Conduction Module
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This Mitsublish| module, shown In Figure 4, contains nine
3-kgate ECL chips, each 8 x 8 mm with 223 |/0's and a max|mum
dlsslipation of 4 Watts, which are solder-bumped to the
substrate (apparently Alumina) and soldered on the top to a

I3 % 13 x 0.25 mm thick copper plate. During assembly the
copper plate |s pressed up against the ceramic cap enclosing
the chlps, the module Is filled with Hydrogen and the assembly
heated to melt the solder, sealing the module and attaching the
copper heat spreaders. When the module has cooled, a
longltudinal=fin heat sink Is epoxied to the module cap. The
cool Ing of the structure and sol Idl fication of the solder were
found to produce a nominal 30 micron gap between the copper
plate and the cap.

In operation heat relsasad by the chips flows to the heat sink
along two parallel paths, one passing through the solder bumps
and the substrate and then on to the cap and heat sink through
the module seal and the other path golng directly to the cap
and heat sink via the thermal spreader and the gas gap. A
datalled thermal analysis of thls multi-chlp module, reported
In [19], revealed that, In the absence of heat transfer from
merglns to the alr (a conservative assumptlion), a chip located
at the edge of the substrate could be expected to dissipate
approximately I1B% of Its heat through the solder bumps and 82%
across the gas gap, whlle only 13% of the heat would go through
the solder bumps of the center chip. The resulting
ch1p~to-amb lent thermal resistance, defined In terms of the
chip power dissipation, was calculated to be 6.8, 7.0 and

7.3 KM for a corner chip, an edge chip and the center chlp,
raapecﬂveiz, at an Imposed alr velocity of 6 m/s. Measured
values In the velocity range of 2-6 m/s, with an Inlet air
temperature of 25°C , were generally found to agree with the
calculated values to within 5%.

The overall thermal reslstance of the Mitsubishl multi=chip
module was found to Include a 3.0 K/W chip=to-heat-sink
resistance for the central chip and an Internal resistance of
approximately 2.5 K/W for the peripheral chips. Test results
shown In [19] Indicate that the conduction resistance of the
gap between the heat spreader and the ceramic cap, when the
module Is fllled with pressurized Hydrogen, accounts for less
than 0.5 K/W (though calculatlons would suggest nearly

0.9 KM)« For the dimenslons shown thermal conduction through
the Sillcon chlp, Copper heat spreader and Ceramic cap appears
to contribute approximately 0.6 to |.2 KM to the Internal
thermal resistance of the central chip. It may, thus, be
surmised that the three Interface reslistances, offered by the
solder used to attach the heat spreader, bx‘hfha Hydrogen |ayer
and by the epoxy bonding the heat sink to the module cap,
account for more than 50% of the Internal resistance. Assuming
an alr inlet temperature of 25°C and a 10°C rise In air
temperature across several modules, the maximum chip

temper ature can be expected to I|le below 65 and average
approximately 63 °C for the stated conditions.




It must be noted, however, that o achieve this thermal
performance the module must remain hermetically sealed, the gas
gap dimension must be kept to approximately | mil, and the
qual ity of the mating surfaces and/or the thickness of the
bonding layers must be carefully control led to the conditions
attained In the prototype module described In [19].
Alternately, the authors of [19] suggest that the temperatures
of the chips could be lowered by several K/W, relative to the
values In [191, by taking advantage of heat transfer to the
Printed Circuit Board on which the module s mounted.

L1 QU ID-COOLED MODULES

IBM 3081 Thermal Conduction Module:

At the heart of the 9 MiP, |BM 308! processor complex is the
hermatical ly sealed, water-cooled Thermal Control Module shown
In Figure 5« The 1800 pin TCM Is approximately 150 x 150 x 60
mm high and contains up to |33 chip sites arrayed on a 90 x 90
mm 33-|ayer ceramic substrate [9]. Each 4.6 x 4.6 mm TTL chip,
containing up to 704 circults for a peak heat dissipation of 4
Watts, Is attached to the substrate via solder bumps. Up to 300
Watts can be removed from each TCM and as many as 9 TOM modules
r[n;glbe mounted on a single 700 x 600 mm Printed Circuit Board

Figure 5: The IBM 3081 Thermal Conduction Module

Heat released by each chip In the TOM |s conducted, via a
spring=loaded Aluminum plston In a Helium atmosphere, to the
water-cooled heat exchanger, constituting the cap of the
modules In the TCM design [t was desired to bring the
water-cooled surfaces as close as possible to the chip heat
sources whlls, at the same time, allowlng for variations In
chip height and location, arising from manufacturing
tolerances. Additionally, al lowances had to be made for

nonuni form thermal expansion and contraction along the primary
thermal path [21].

While thermal control of the chips In the TOM involves heat
flow along several parallsl paths, its developers found It
convenlent to describe the performance of the TCM In terms of
the resistances along the primary thermal path from a single
chip [21]s Since the heat dissipating devices are on the
saldar-bump side of the chip, heat flow to the piston will
sncounter a conductlon-constriction resistance of approximately
.15 KM In crossing the chlp. Although the piston contacts the
chlp, most of the heat flow occurs across the Helfum=-filled gap
surrounding the piston/chlp contact zone and engenders a 3 K/W
reslistance. Heat flow through the metallic piston and the

Hel ium gap separating the piston from the housing results In an
additional resistance of 3.2 K/W and conduction through the
housing to the water-cooled heat exchanger Imposes a 1.6 K/W
penalty. Interestingly, nearly 50% of the internal resistance,
or 4.2 K/W , can be traced to the two Hel lum-gap conduction
reslstances, emphasizing once agaln the Importance of
controlling interface resistance In multi=chip modules.

Thermal transport In the heat exchanger, by conduct|on through
the heat exchanger walls and by convection to the water flowing
In the channels, Is constrained by a final .5 to 3 K/W
faxternal' reslstance. The total chlp-to-coolant resistance for
the IBM TOM, defined In terms of the maximum chip dissipation,
Is thus, approximately, 11.2 K/W, including an Internal
resistance of nearly 9 K/W and a typlcal external resistance of
2.25 KM (at approximately 40 cublc om/s water fiow rate).
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Based on these reported values, 1t would appear that the
temperature of a 4 Watt chip in a 300 W, 3081 configuration TCM
with a water Inlet temperature of 24°C , is approu?nauly

&9 2and is, thus, considerably below the stated design
requirement of B85°C .

This performance margin has apparent|y made It possible to use
an essentlally unmodifled TCM In the IBM 3090 Series 25 MIP
machine. In this application the TCM [s reported to dissipate
approximately 500 N,tganaru'hd by 100 enhanced-ECL chips, 4.85
x 4.85 nm in size wil a peak dissipation of 7 W from 612
circuits [22]. To achleve the desired chip temperature |imit of
B85 KM with an Inlet water temperature of 24°C , 1t Is, thus,
necessary for the 3090 TQM to provide an over-all thermal
resistance of approximately B.7 K/M. An Increase in the water
flow rate through each TCM and optimization of the water
distribution system, as well as thermal optimization of the
piston and housing design for the slightly larger and more
wldaly-:ﬂnced 3090 chips, may very well have been sufficlent to
reduce the TOM resistance to this value.

Honeywel | (HIS) Silent Liquid Integral Cooler (SLIC):

Packaging of the Honeywel| Information Systems DPS-88 computer
Is based on the use of a B0 x BO mm multi-layer ceramic
substrate, housed within an Aluminum frame which Is termed a
Micropackage. Each such leadless package, with 240 |/0's and
110 sites for CML LS| chips, Is mnnoc‘?:d, together with 7
other Micropackages, to a 534 x 31B mm mother board [23]. As
seen In Figure 6, cooling of the DP5-BB components is provided
via the Micropackage cover, the SLIC, which serves as a
liquid=cooled cold plate. A flexlble copper dlaphragm, which
conforms to the back surface of the substrate on one side and
Is wetted by the circulating water (or possibly in contact with
a water-cooled plastic membrane) on its other side, constitutes
the bottom of that cover. Each Micropackage Is reported to
dissipate 60 W, for an average chip dissipation of
approximately 0.55 W [231.

Figure 6: The Honeywell Silent Liquid
Integral Cooler Module

Unfortunately, while Honeywel | was one of the first companies
to develop water coollng for mainframe computers, little
additlional Information s avallable In the open |iterature on
the thermal performance of the SLIC. For an assumed water Inlet
temperature of 24°C, as well as a pesk allowable chip
temperature of 70°C and a maximum chip dissipation of .75 W,
the overal| thermal resistance of the Sflc can be calculated to
equal approximately 60 K/MW.

In the absence of published data, 1t is difficult to evaluate
the veracity or sligniflcance of this value and one can only
speculate as to whether the 0.55 W chip dissipation and 60 W
module dissipation represents a mature technology or Is to be
assoclated with a non-optimized coolIng system. |t may be
noted, however, that a first-cut analysls of the SLIC package
suggests that the Interface resistance between the copper
dlaphragm and the ceramic substrate can be e to
contribute as much as one~third of the overall thermal
resistance of the Micropackage.

NEC SX Liquid Cool Ing Module:

Nippon Electronic Corporation's (NEC) |atest supercomputer,
reported to achleve 1.3 gigflops and six nanosecond machine
¢cycle time, Implements several new packaging technologies and
Ilquld cool Ing systems [24,251. Both logic and RAM chips, TAB'd




and packaged In ceramic chip carriers which are in turn

sol der-bumped onto an Alumina/Polylimide multi=layer ceramic
substrate, are thermally controlied by adjustable metal studs
which conduct the heat dissipated by the chips to a
watar-cooled cold plate. Using thils approach, shown
schematically in Figure 7, NEC claims to have achleved
significant Improvements in gate density, signal /flying time',
u!rln? density, 1/0 density and heat removal capabllity

rel &v?ztﬂ its highest class general purpose computer, the
5=1 .

NEC's water-cooled multi=chip package (MCP) Is approximately
125 % 125 x 60 mm hlgh and can accommodate up to 36 Flipped TAB
Carrlers (FTCs), 12 to |4 mm on & side, solder-bumped onto a
100 % 100 x 2.75 mm thick Alumina/Pol yimide substrate. Twalve
such modules can be mounted on a single 54| x 457 x 4.9 mm
thick printed wiring board. Each MCP [ncludes 2177 1/0 pins
brazed on Its bottom surface and Is capable of dissipating 250
Watts through the water-cooled heat exchanger on Its top
surface. Each 12 x |12 mm FTC contains a 1000 gate, 5.7 W
(typical) QML Ioglc chip, which is solder-bumped to the ceramic
substrate and TAB'd to the Copper/Tungsten FTC cap. Four,
I-kbit, blpolar RAM chips, typically dissipating a total of 5.4
W, can be pad&aged In a similar manner in the slightiy larger
(14 x 14 mm) FTC.

Figure 7: The NEC SX Liquid
Cool

Thermal control of the FTCs in the multi=chip module Is
provided by the Liquid Cooling Module (LCM), which consists of
a Heat Transfer Block (HTB), a cold plate and 36 studs. As
reported In [24], the HTB removes heat by flne-gap contact
between the stud and the FTC. The stud Is placed In a machined
hole in the HTB and has a unique shape to ensure fine-gap
contact with the FTC. To establish this contact, each stud Is
adjusted Individually before Its position Is fixed In the HIB.
After the stud location is secured, the HTB |s detached, a
thermal compound applled to the cap of each FTC and the HTB
reassembled. To complete the LCM, the cold plate Is bolted to
the HTB and liquid lines are attached to the inlet and outlet
ports on the cold plate.

While no detalled test results have been released for the LCM,
the authors of [24] claim to have achleved a chlp=to-water
thermal resistance of 5 KM. This relatively low value of
thermal reslstance would appear fo Justify the palns taken In
assembling the LCM to minimize the gap between the stud and the
chip carr?er and, thereby, |imit the thermal Interface
resistance at the surface of the FTC. In the absence of a
detalled thermal analysls of this thermal packaging
configuration, 1t is difficult to evaluate elther the FTC's
contribution to the overal| thermal resistance or the
potentially deleterlous effect of differential thermal
expansion and stud-to-HTB clearmce tolerances on the as-bullt
thermal performance.

NTT Liguid=Cooled Substrate:

In contrast to the other modules described In this sectlion, the
NTT water-cooled substrate approach [33]1 has yet to be
commerclalized and, as a consequence, the reported performance
characteristics are not directly comparable to those of the
preceding modules. Nevertheless, since the NTT module may well
presage a major thrust In the direction of Integral ly—cooled,
mul t=chip substrates and since NTT has already bullt and
tested a prototype module of this design, 1t appears
appropriate to Include the NTT module In this discussion.

NTT's Interest In |lquld-cooled substrates resulted from the
desire fo improve the volumetric packaging density of computer
CPUs so as to reduce the vertical interconnect length between
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high planar-density modules. The technlique Involves mounting
VLS| chips on a multi-layered alumina substrate which
Incorporates very fine coolant channels between via holes.
Substrate fabrication Includes formation of a coolant
distributor and coolector, located on opposite ends of the

mul t1=layered substrate, so that, In operation, the coolant Is
distributed uniformly to the channels and the heated fluld Is
mixed In an Internal plenum before flowing on to the next
module. As explained In detall In (331, the fine channels, the
distributor and the collector for each substrate are formed by
punching the green sheet prior to, and in ldentical fashlon to,
the process used In the formatlon of via holes. The prepared
substrate Is then co-fired and the |/0 plns brazed on to the
bottom of the substrate after cool-down.

In the NTT prototype module, shown In Flgure B, a 5 x 5 array
of B mm square VLS| chips were mounted on & 85 x |05 x 1.2 mm,
6 conductor layer alumina substrate containing 29, 0.8 x 0.4 mm
channels and 900 1/0s, both on a 2.54 mm plitche. The coolant
distributor and collector were 7 x 77 mm In external dimension.
In this prototype module the NTT researchers sought to maintain
the maximum chlp junction temperature below 85° C with an
inlet water temperature, to the rack, of 25°C .

Based on prel iminary experimental results and extensive
finlte-alement modelIng, a water flow rate of 17 cc/sec at &
pressure drop of 0.2 atm was selected for this system. This
flow rate was found to result In less than a 5°C coolant
temparature rise across each module and a convective resistance
In the liguld channels of 0.5 K/W per unit channel or
approximately 0.45 K/W on a single chip basls. In the NTT
design the chips can be epoxled or soldered to the substrate.
Use of the thermally less desirable epoxy dle bond was found to
produce a bonding resistance 0.7 K/W per chip higher than
obtained with Sn?F’b soldar.

The bonding and convective resistances together with the
conductive resistances In the alumina and chip, as well as the
senslible temperature rise In the coolant flowlng across the
module, combline to produce an overall, worst case thermal
resistance of 3.3 KM for the prototype module. The NTT
Integral ly-cooled substrate cen, thus, accomodate 25 Identical
VLS| devices, each dissipating 15.] W, with a flow rate of

17 ce/sec of 35*C water. Furthermore, NTT's modeling studles
suggest that the allowsble chip dissipationa could be Increased
by 20% by replacing the epoxy die bond with a solder bond, and
by approximately 25% as a result of enlarging the die size to
10 x 10 mm. Alternately, Increasing the substrate thickness to
6mm, as might be appropriate for 35 conductor |ayers, can be
expected to reduce the allowable chip dissipation by some 20%.

TECHNOLOGY COMPAR |SON

GENERAL TRENDS

Mo evaluation of the State-of-the-Art in the thermal control of
mul+i=chip modules would be complete without a direct

compar ison of the varlous strategies which have been
Implemented and the thermal performance which has been ach leved
In these modules. Unfortunately, such comparison |s made most
difficult by variatlions In the thermal specifications,
assoclated with competing device technologles and differing
operating modes, and by incompleteness In tha reporting of both
empirical and analytical results. Non-uniformities In heat
dissipation, frequently encountered In multi-chip modules, can
further chscure such a comparison by slanificantly altering the
apparent thermal resistance values.




Conductive heat flow in the module cap and base, as well as in
the fin structure employed for convective heat dispersion, can
be expacted to /smooth' temperature variations which would
otherwise result from the chip-to-chip variation in heat
generation. Consequentl|y, the temperature of the convectively
cooled surfaces, |.e. the heat sink, can generally be
determined on the basis of average chip dissipation (or,
conversely, total module dissipation) while the /local!
temperature difference, between the active chip surface and the
heat sink, can best be determined by addressing the actual heat
dissipation of a specific chlip.

While a correct calculation of the maximum chip temperature
anticipated for a particular module should, thus, be based on
the appropriate combination of average and peak power
dissipation, an upper bound estimate of the maximum chip
temperature can be obtalned by multiplying the chip=to-coolant
thermal resistance by the peak power dissipation. The former
approach has been used throughout this paper to determine the
relevant maximum chip temperatures but, In the Interest of
simplicity, several of the comparisons = presented In Figure 9
through 12 = are based on this latter procedure.

In examining the multi=chip modules descrlbed in the previous
chapter, it is apparent that much of the thermal design
activity, devoted to these units, has focussed on the reduction
of alr-gap conduction and thermal Interface resistances at both
the chlp and module surfaces. Gaps In the conduction path from
the chip to the heat sink have generally been minimized by
material selection, to reduce thermal differential expansion,
by high=tolerance manufacturing processes, to Iimit the
variation from chlp=to-chip, and by adjustment during assembly,
to neutralize the varliations that have accumulated during
module assembly. High thermal conductivity /greases' and high
conductivity gases, notably Helium and Hydrogen, have been used
to reduce the resistance of the Internal gaps and, wherever
possible, bare Interfaces have been coated with /thermal
grease', soft solder or sillcone rubber to enhance interface
conductance while provldlngea stress reducing compliant layer.
Mo less Importantly, many designs appear to Incorporate high
thermal conductivity /thermal spreaders', In close proximity to
or bonded to the chip, to reduce the high heat flux dissipated
on the chip surface to more manageable levels.

OVERALL THERMAL RES ISTANCE

The overall, or chip=to=fluld, thermal reslstance, as well as
the divislon between Internal (chlp-to~heat-sink) and external
(heat=sink=to=-fluld) resistance, associated with each of the
mul ti=chip modules examined herein Is dlsplayed In Figure 9. It
may be noticed that In the alr-cooled modules, notably the IBM
438], Mitsublshi's HTCM and Hitachi's RAM, the external
resistance Is roughly comparable to or greater than the
internal resistance while In the water-cooled modules, the
external resistance Is generally less than one=third of the
total chip=to-fluld resistance.

while I+ Is also apparent In Flgure 9 that NTT's and NEC's
Iiquid cooled modules offer the |owest resistances, at 3.3 and
5 K/W, respectively, somewhat surprisingly, the third lowest
value Is provided by Mitsubishi's alr-cooled High Thermal
Conduction Module and the highest thermal resistance Is
assoclated with Honeywel | 's water-cooled SLIC. If this latter
module 1s excluded from the comparison, |lquld cooling Is seen
+o provide a general |y lower thermal resistance than has been
achlieved by alr cooling.

B mnr K w
[ ImexTR /W

“m-—mm® ETIMI~

22

However, as noted In an earller section, the evaluation of the
chip=to=fluid thermal resistance, without regard for the chip
area, the module area/chip and/or the module volume/chip, can
be expected to obscure the significant contribution of area to
the conductive and convective transport of heat. Thus, while
both the NEC and IBM 438| modules contaln 36 chips, the NEC
chlps and module are significantly lar than In the IBM 438|
(BxBmm chips vs 4.6x4.6mm chips, 125x%125mm module vs G4x64mm
module). This difference, rather than a true packagin
technology advantage, would app to be resg ible for the
significantly lower thermal reslistance of the NEC module. In
fact, as shown In Table 111, the heat flux and heat density,
referenced to the module dimensions, of the NEC water-cooled
mﬂu:o Is substantially below the values of the IBM alr-cooled
ul@s

Furthermore, since the resistance Is defined In terms of a
single chip and chip=to=-chlp spacing, or packaging density, can
vary from one module fo another, the heat d!s:?paﬂun
capability of a "igh resistance” module may exceed the

capabil Ity of a "low res|stance” module. This is one of the
factors assoclated with the higher dissipation of the 36 chlip,
64 x 64 mm IBM 438| module relative to the 9 chip, 66 x 66 mm
Mitsublshl HTCM module.

Thus, In these cases, as In others, the thermal resistance
falls to serve as a useful figure-of-merit by which to classify
and evaluate thermal packaging technologys

MODULE HEAT DISSIPATION

In vlew of the 'geometric' |imitation encountered in the use of
the thermal resistance, |t may be appropriate to examine the
thermal capabllity of the various modules strictly In terms of
the heat flux and volumetric thermal density« The variation in
reported heat disslipation with module area, as well as the heat
flux and volumetric heat transfer density, across the sample of
multi=chlp modules described In this paper, Is presented In
Figures 10 and |14

(e
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HEAT DISSIPATION  (WATTS)

For ldentical technologles and al lowable temperature difference
between the chip and amblent fluld, module heat disslipation
could be expected to vary directly with module area.
Examination of Figure 10 reveals that, to a first
approximation, module heat dissipation does, Indeed, appear to
depend directly on the area of the module, almost
Independent]y of the technology used. However, |t may also be
noted that w!fh the exception of the Honeywell module, the
water-cooled packages sppear to provide substantially greater
heat dissipation capabllity than could be achleved with air
cool Ings Interestingly, the heat dissipation of IBM's

Impin +-cooled module falls along the |lne assoclated with
the IBM=TCM and NEC's llquid modules, when 1t Is extrapolated
towards the orlgin for small module sizes.

The difficulties Involved In relying on this simple comparison
of thermal pad&anlnT capabllity can be seen by comparing the
formance of the IBM 438| module with that of Mitsubishl's
CM. Whlle both modules are of nearly the same area, with the
HTCM 6% larger, the IBM=438] module disslipates 2.5 times as
much heat. While at first, this advantage would appear to
result totally from a superior thermal design, which allows I1BM
to achleve a far larger packaging density, on closer
examination much of this advantage Is found to result from the
larger chlip-to-amblent temperature dlfference for the IBM
module (55 °C vs 35°C for the HTCM). At T:dl:r;ficai i
temperature difference, the Iimpingement coo ule wou
npp:nr to provide only a 60% higher heat dissipation capabllity.




Figure 11: Heat Flux and Thermal Density
for Multi-Chip Modules
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The values of module heat flux and volumetric heat density,
shawn In Flgure 11, display these same |Imitations In, perhaps,
a more direct way. In the figure, the I|BM 438| air-cooled
module [s shown to provide the same heat flux capabllity as the
water-coocled TCM and both IBM modules fall significantly asbove
the NEC module. This latter module, however, operates at nearly
one-hal f the temperature di fference of the feM moduless
Somewh at surprisingly, while the vol umetric heat removal rate
of the 4381 module Is only marginally higher than that of the
Mitsubish! HTCM, the heat flux capabillty Is nearly 3 times
higher than that reported for both the Hitach| and Mitsubishl
unltss. In this representation, as opposed to the simple
comparison of thermal resistances or total heat dissipations,
both the Hitachl and Mitsubish| modules are seen to offer
nearly identical heat transfer capabllity. On the other hand,
as In previous representations, Honeywel|'s SLIC Is again seen
to lle In close proximity to the values assoclated with
alr-cooled modules, while the Integral ly-cooled NTT substrate
provides a significantly higher capabllity than the other water
cooled conflgurations.

The comparisons shown In Figures 10 and || suggest that while
an examination of the heat flux and volumetric heat dissipation
capabil ity of multi=chip modules does offer some insight Into
the similaritles and differences among these modules, nelther
criterion Is elther sufficiently general or sufficiently
conslstent to serve as a thermal packaging flgure-of-merit.

THERMAL RES ISTANCE VS PACKAGING DENSITY

The preceding has revealed that a simple comparison of the
overall thermal resistances, as well as of heat dissipation
flux and denslity, falls to embrace the critical sallent
features of the thermal packaging technologles In use In
mul+i=chip modules. To obtain a meaningful comparison, 1+ would
appear to be necessarr to relate the thermal reslstance to some
measure of the packaging density. While several choices can be
explored, Including chip area, module volume per chip and
module projected area (or footprint) per chip, this latter
parameter |s thought to offer the best basis for a consistent
compar ison.

This particular cholce Is partially motivated by the cbserved
Importance of heat spreading In the structure, bridging between
the chlp and the coolant, In many of the multli=chip modules.
When done effectively, heat spreading can significantly reduce
the heat flux at the "softly" bonded surfaces and gas gaps and,
thereby, lower the temperature drop and, hence, thermal
resistance, across these critical junctures. While this can be
seen most clearly In the Mitsublish| HTOM, where a copper plate
with 2.5 times the chip area Is Interposed between the chip and
the Hydrogen gap, published analyses confirm the Importance of
spreading the dissipated heat Into the heat sink structure in
both IBM modules. Since, In a module with an array of identical
chips, heat can only be distributed across the "area of
Influence" of sach chlp, the module area per chip would appear
to be the best measure of packaging density.

Returning to the Eq 9 representation of Ry and multiplying
both sides of the equation by the module area per chip,
henceforth referred to as A, the thermal resistance relation
takes the form

RrAc -ﬁ(.axﬂ(lt.‘\cfm + AAPIAZA  (10)
P
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The left side of the equation Is of a form frequently
mcom?ered In caompact heat exchangers, where conduction
rough metal structures and layers of corroslon products must
be combined with convection at the wetted surfaces to define a
'composite' heat transfer coefficient, and Is recognizable as
the Inverse of this composite heat transfer coefficient,Ul35].

By analogy to such compact heat exchangers, It might be
anticipated that similarly configured chip modules, fabricated
of Identical materials and maintaining the same area ratios,
would display essentially equal values of the composite heat
transfer coefficlent and that, In addition, varlous distinct
comb Inations of materials and dimenslons could also result In
Identical U values, signifying equivalence in thermal
performance. Alternately, true breskthroughs In thermal
packaging could be expected to result In signlficantly and
unequivocally higher values of U.

Re-expressing Eq 10 in ferms of this composite heat transfer
coefficient, and dividing both sldes of the equation by A,
the overall module resistance Is found to equal

Rp = Wh a, ! tn

Consequently, a plot of Ry vs the reciprocal of the

normal ized chip area sthd display a llnear relationship for
either [dentical or equivalent thermal packaging technologles.
Convenlently, the reciprocal of A. Is the packaging density,
l.@. chips per unit area, and thus, a plot of the type shown In
Flgure |12 possesses physically meaningful coordinates and a
slope which Is the reciprocal of the composite heat transfer
coafficlent.

Figure 12: Thermal Resista Packaging
Density for Multi-Chip Modules
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FPACKAGING DENSITY, CHIPS/CM*

As anticipated, IBM's 308]1 and 3090 TCMs are seen In Figure |2
to |le along the same composite heat transfer coefficlent
locus, which Includes, as well, the LOM by NEC. Thls approach,
thus, correctly ldentiflies the Inherent similarities between
the TOM and LM technologles (both are based on heat transfer
from the chips to water=cooled 'plistons' or 'studs') and
proper |y relates the |ower thermal resistance achleved by the
NEC module to the significantly larger chip slze and lower chip
packagling density chosen by the NEC developers.

Despite the apparent differences in the thermal paths and
packaging detalls between the Hitach| RAM module and the
Mitsublshi HTCM module, and the vastly different thermal
resistances of these two units, earlier comparisons of heat
removal capabllity In Figures 10 and |1, had already
established a surprising degree of similarity, assocliated, no
doubt, with a simllar sequence of conductive, Interface and
heat sink resistances, whlch fogether yleld nearly ldentical
values of the composite heat transfer coefficlent. With nearly
equal heat fluxes, these two modules do, In fact, provide
similar maximum chip temperatures (29 *C above ambient for the
HTM and 35 "C above amblent for the RAM) and would yield
exactly the same chip temperatures at a common air velocity of
6 m/s« These two modules can, therefore, be expected to lle
along the same locus on a map of thermal resistance vs
packaging denslty, as, in fact, seen In Figure |2.

This same figure displays, once again the two thermal anomalies
among the multl-chip modules. Honeywell's Silent Liquid
Integral Cooler is found to |le between the alr and water
cooled 'technology streams', In relative proximity to the
Japanese alr-cooled modules and displaying relatively poor




performance for a water-cooled module. It must be recal led,
however, that this evaluation of the 5LIC module Is based on
rel ativel y Incomplete Information which may not do Justice to
the thermal design.

Alternately, |BM's 438| alr-cooled module Is seen to fall
precisely along the water-cooled technology stream. There can,
thus, be no doubt that by the use of a dense array of fins, and
careful thermal design and optimization the IBM developers have
succeaded in cbtaining a composite heat transfer coefficlent In
an alr-cooled module that is identical fo that usually
associated with water-cooling- |t may be anticipated that a
similarly optimlized water-cooled TOM would display a
considerably higher value of U and a lower slope on the
coordinates of Figure |2. The high potential of the water
cooled modules can be seen most clearly In the NTT moduls,
which lles considerably below the |BM and NEC technologies but
still above a theoretical line for direct Immersion of the
chips In a dlelectric fluld.

While this was by no means the primary purpose of this paper,
It is to be noted that the composite heat transfer coefficient,
U, defined above and shown In Figure |2, does appear to offer
signlficant capabllity for comparing and classifying thermal
packaging technologles. An evaluation of this potentlal
flgure—of-merit for a far wider sample of single and multi=chlip
modules would be needed to establish Its viability.

FUTURE REQU IREMENTS

As remarkable as the hardware achlevements of the electronic
Industry are, they are far from sufficlient to meet the
requirements of the new generation of conputers taking form In
simulators and board rooms around the world. Japan's Fifth
Generation Computer Project aims at providing the capablility
for Image recognition, verbal and written Information
processing and direct machine translation of Japanese into
English, as well as supporting highly sophisticated "expert
systems™ In a wide variety of disciplines. The United States'
Microelectronic and Computer Technology Corporation, operating
In the private sector, and the Department of Defense's Project
for Strategic Computing and Survivability, as well as the
European Strateglc Program for Research on |nformatlion
Technology (Esprit), all have simllar aims.

I+ has been estimated [12] that the achlevement of DOD's and
Japan's goals will require a capablllity of as much as 1000
glgaflops by 1990~1992 and R. Reddy, director of the Robotics
Institute at Carnegie-Mel lon University, has recently asserted
that "...billlon transistor superchlips would be barely adequate
for performing the computations required for artificial
Intelllgence appllcations...”™ and that such applications may
require as many as 100 +rillion operations per second [13].

Fortunately, perhaps, J. D. Meindl, of Stanford University,

bel leves that the requisite "glgascale" integration will be
achleved before the end of the century [ldal. However, many
experts bel leve, to the contrary, that only modest Improvements
in IC performance can be achleved by reducing feature size
below 0.5 micron. Furthermore, while the growth In speed and
memory of the largest computers has been approximately
exponential since the days of ENIAC, the performance of today's
machines may well be as much as a factor of six below
historical projections which were prevlously thought to be
conservative [12].

The confluence of these three factors: burgeoning demand for
computational capacity, "maturation™ of silicon chip technology
and the apparent transition from exponential to asymptotic
groath In machlne performance, has placed the computer Industry
at a "tri=vla" along |ts development path. |t stands at this
tri=via poised for either a new revolution in chip technology =
Gahs FETs or perhaps HEMTs, or a more rapld evolution of
ex|sting technology - reduced feature slzes, cryogenic
operating temperatures, optical interconnects, wafer scale or
3-D packaglng, or, as a third alternative, more effective
utilTzation of existing technology by rellance on parallel
processing at both the chlp/module and CPU level .

Regardless of the particular course taken by the computer
Industry In the future, it appears that packaging, In general,
and thermal packagling, In particular, are destined fo play a
plvotal role. At the present time, packaging technology lags
serious|y behind IC technology and, as suggested h}r B. Whalen,
Packaglng Program Director at MCC, a "revolution In packaging"
s needed just to support the demands of i-micron devices [14].
This assertion 1s supported by data showing that, even at the
IC level , the package for 2 micron technology already costs
twlce as much as an LS| chip. This sltuation will, no doubt,be
further exacerbated as the Industry moves in any one, or a
combination, of the three Indicated directions.
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A heavy rel lance on parallel processing can be expected to
Impose temperature unlformity requ!rcmgnh. across modules,
boards and CPUs, far In excess of current practice and
necess|tate the use of Inherently adjustable or physically
adjustable thermal control techniques.

Operation of silicon CMOS devices at cryogenic temperatures,
though advantageous In reducing cycle times, will require
extrems care In assembling materials of distinctly different
thermal expansion characteristics and massive Insulation of the
components and/or CPU to reduce the flow of heat from the
environment Into the cryogenic enclosure. Similarly, the use of
on=chlp or on-module light sources and optical fibers Is |lkely
to impose consl|derably more stringent thermal control
requirements than currently In use. The thermal management of
wafer-scale Integration devices would appear to demand a far
greater degree of thermal interface management than In evldence
in today's products and the removal of heat fluxes at the
module level that are as much as 3-5 times higher than
presently encountered. Furthermore, three-dimensional
packaging, or chip stacking, to reduce signal transit times, Is
ITkely to Increase the volumetric heat dissipation rate by a
similar factor whlle geometrically constralning the thermal
control system.

Finally, whlle new device technologles promise to significantly
lower the heat dissipation porléah (to approximately 0.5 to
0.2 for GaAs FETs and 0.1 for T's [15]) relative today's
silicon devices, the lower Junction temperatures necessltated
by these hdnnorcgln - near_zero °C for optimum GaAs FETs
performance and minus 200 °C for HEMTs = along with the more
stringent temperature unlformity requirements necessitated by
the brittieness of GeAs, can be expected to demand continued
development of thermal packaging techniques.
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INTRODUGAQ

0 desenvolvimento de técnicas numéricas para a
solugao de problemas mais complexos da engenharia
sempre foi objetivo perseguide pelos analistas
numéricos. A falta de equipamentos de calculo nao
permitiu, entretanto, que a capacidade de obtengao das

um

solugoes acompanhasse a necessidade imposta pelo
desenvolvimento tecnolégico.

Com o advento dos grandes computadores, cujo
desenvolvimento foi, obviamente, impulsionado pela
necessidade tecnolégica, as técnicas numéricas

experimentaram um crescimento extraordinario. Fenomenos
fisicos que hoje podem ser simulados em computador
(experimentagao numérica) requeriam no passado
exaustivos e custosos experimentos em laboratério. Uma
adequada associagao destes dois procedimentos oferece,
atualmente, a possibilidade da realizagao de grandes
projetos com custos significativamente reduzidos. Com o
aperfeigoamento das técnicas numéricas as mesmas
desempenharaoc um papel cada vez mais importante na
solugao de importantes problemas da engenharia.
Relativamente as técnicas numéricas de solugao,
historicamente, o métode das diferengas finitas foi
sempre associado A solugdo de problemas de mecanica dos
fluides e transferencia de calor, enquanto que o
método dos elementos finitos associado a solugao de
problemas elastostaticos. Esta divisao clara,
provavelmente, se deveu ao fato de que a aplicagao do
método dos elementos finitos pressupunha a existencia
de um principio variacional para o operador em questao,
caracteristica nao exibida pelas equagoes Navier-Stokes
completas. A grande vantagem desta técnica sempre foi a
possibilidade do tratamento de geometrias arbitrarias.
Entretanto, o tratamento de problemas envolvendo
equagoes nao lineares para sistemas em movimentos e
acopladas, nao mereceu atengao especial dos
pesquisadores desta técnica, Por outro lado, 08
analistas numéricos envolvidos com o método das
diferengas finitas sempre dedicaram especial atengao ao

modelamento dos termos convectivos (nao lineares) e ao
tratamento do forte acoplamento entre as equagoes. A
questiao da geometria arbitraria, entretanto, ficou

adormecida de tal maneira que, ainda hoje, associa-se,
erroneamente, ao método das diferengas finitas a
necessidade das fronteiras do dominio de calculo serem
coincidentes com um sistema de coordenadas ortogonal,
como por exemplo cartesiano, cilindrico, esférico, etc.

Com a necessidade da solugao de problemas
complexos de transferéncia de calor e mecanica dos
fluidos definidos em geometrias irregulares, o metodo

dos elementos finitos estd recebendo grande atengdo dos
pesquisadores, procurando-se remover as dificuldades
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des

com relagdo as nao linearidades, acoplamento, difusao
numérica, etc. |1,. Uma caracteristica importante, e
nao contemplada pelo método dos elementos finitos
tradicional, €& a garantia da conservagao, a nivel de

volumes elementares, das grandezas fisicas em questao.

Recentes desenvolvimentos, como o método dos volumes
finitos baseados no volume de controle, removem esta
dificuldade |6, 7.

Com relagao ao metodo das diferengas finitas

St o .
esforgos foram iniciados no comego da decada de 70 para

remover a dificuldade no tratamento de peometrias

complexas. As referencias 2, e 3, foram pioneiras na
indicagao do caminho a ser seguido nos
desenvolvimentos futuros. Em 1974, com 0s

desenvolvimentos avangados em |4, 95, deu-se inicio ao
que se constituiu em um dos maiores avangos observados
no desenvolvimento de metodologias numéricas para a
solugao de problemas de campo, introduzindo  uma
metodologia basica, utilizando coordenadas
generalizadas, da qual hoje derivam os mais
modelos numéricos existentes.

Com este extraordinario avango, hoje, praticamente
todos os sofisticados programas computaclonals para 4
solugao de problemas aerodinamicos da area aerocespacial

variados

utilizam coordenadas nao ortoponais coincidentes com a
geometria. Além desta area, na qual mais se difundiu o
uso deste tipo de discretizagao, a metodologia é hoje
utilizada na solugao dos mais diversos problemas da
engenharia que envolvem a solugao de equagoes e de
sistemas de equagoes diferenciais parciais lineares e

nao lineares. 0 prande atrativo da metodologia ¢ o fato
da solugao ser obtida em um dominio computacional [ixo,
3 3 e

independente da forma da geometria fisica do problema,

podendo ainda as fronteiras do dominio apresentarem
variagac com © tempo sem alterar o dominio
computacional. Com isto o programa computacional gque
resolve o problema fisico torna-se geral, sendo as

informagoes da geometria transferidas ao mesmo através
das métricas da transformagao. As coordenadas dos
pontos que definem a geometria arhitraria sao dados de
entrada para o programa computacional que faz a geragao
do sistema de coordenadas coincidentes com a fronteira.

DESCRIGAQ DA METODOLOGLA

Antes da discussao de questoes especificas da
metodologia é didatico apresentar a  sequencia das
operagoes principais que a caracterizam. O objetive e a

solugdo de um sistema de equagoes diferencials
parciais, com as respectivas condigoes de contorno,
escrito,por exemplo, no sistema de coordenadas

cartesiano e definido na geometria mostrada na Fig. I.
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Fig. 1 - Geometria arbitraria
Para simplicidade das figuras as discussoes ao
longo deste trabalho se referem a problemas bi-
dimensionais. A esséncia das conclusoes e valida,

entretanto, para problemas tri-dimensionais. A solugao

destes 1ltimos é obtida, obviamente, acompanhada de
maior complexidade de programagac e tempo de
computagao.

A solugao do problema acima propeste wusando a
discretizagao cartesiana traria problemas com relagao a
interpolagido das condigoes de contorno, uma vez que nao
teriamos as fronteiras dos volumes elementares sendo
coincidentes com a fronteira da regiao, conforme mostra

a Fig. 2. Além disto o programa computacional fxcarla
extremamente dependente da geometria, o que é
indesejavel caso se procure o desenvolvimento de uma

metodologia geral.
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Fig. 2 - Discretizagao cartesiana de uma geometria

arbitraria.

Seguindo a opgao da utilizagao de um sistema de
coordenadas adaptiveis a fronteira, como o mostrado na
Fig. 3, sAo as seguintes as etapas principais da
metodologia:

1) Geragao do sistema de coordenadas

generalizadas

2) Transformagao do sistema de equagoes

governantes para o sistema £-n

3) Obtengao das equagoes aproximadas para oS

volumes elementares

4) Solugdo dos sistemas de equagoes algébricas

lineares

Basicamente, a solugao numérica das equagoes de

transporte utilizando coordenadas generalizadas envolve
dois algoritmos principais; um para a geracao do
sistema de coordenadas e outro para a solugao do
problema fisico propriamente dito. Os algoritmos podem
ser completamente independentes um do outro, como € o
caso em que a malha utilizada é fixa durante a solugao
do problema ou, com realimentagdo mitua, como no caso
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das malhas adaptativas, que mudam ao longo da obtengao
da solugao com o objetivo de se obter maior resolugao
nas regioes onde os gradientes sao elevados. Dentro dos
obJetivos de nosso trabalho destacaremos algumas
questdes importantes relacionadas aos algoritmos acima
mencionados. Com relagao as linhas coordenadas devemos
considerar:

Linhas n
inhas g

Fig. 3 - Sistema de coordenadas generalizadas.

a) Os métodos de geragdo do sistema coordenado.

b) A concentragao das linhas coordenadas - malhas
adaptativas.
¢) A forma das malhas - ortogonal, quasi-

ortogonal e nao ortogonal.

Relativamente ac algoritmo para a solugao do
problema fisico outras questoes devem ser consideradas.
Dentre elas podemos destacar:

a) A transformagéo das equagbes de conservagao.
b) 0 rtratamento do acoplamento entre a pressio e
a velocidade para escoamentos 1nconpress1ve15.
A obtengao das fungoes de Lntetpolacao entre
os pontos discretos.

c)

d) A localizagao das variaveis dependentes na
malha.
e) A sequencia de solugao das  equagoes
diferenciais.
£) A solugao do sistema de equagbes linearizadas.
A construgdo de um algoritmo estavel e de boas
caracteristicas de convergéncia requer um exame

com o objetivo de minimizagao
Alguns tdpicos dos acimas
em conexao com o uso de

de cada item,
do tempo de computagao.
listados serao discutidos
coordenadas generalizadas.

cuidadoso

GERACAO DO SISTEMA DE COORDENADAS

Nesta secgao sao descritas as peculiaridades
relativas a geragac do sistema de coordenadas
coincidente com a fronteira. A maneira mais simples de
geragao €, obviamente, a manual, onde as coordenadas
das intersecgoes das linhas coordenadas podem ser
obtidas com o0 uso de uma mesa digitalizadora.
Logxcamente, ndo é este o método que se procura,
primeiro, pelo excessivo tempo necessario para obtengao
da discretizagao e, segundo, pela falta de
posSLbzlxdade de automat1:s;no inerente ao método. O
desafio &, portanto, a obtengdo de métodos automaticos
cujo tempo necessario para a geragao da malhs seja
bastante pequeno comparado com o tempo necessario para
a snlucan do sistema de equagbes diferenciais pnrcxaxs.
Além disto, o método deve parm1t:r a concentragao de
linhas coordenadas em reg1oes predeterminadas do
dominio. Caracteristicas mais sofisticadas que podem
ser exibidas pelos métodos podem ser ainda o eontrole
no erre das aproximagoes devido ao espagamento nao
uniforme das malhas, o controle para evitar a geracao
de malhas excessivamente distorcidas e a pass1b111dade
de 1interagir com o problema fisico para a geragao de
malhas adaptativas.

Basicamente, o sistema de coordenadas pode ser




obtido atravées de:
- Métodos algébricos
- Mapeamento conforme
- Solugao de sistemas de equagoes diferenciais

Conforme a Fig. 4, a obtengao das linhas
coordenadas significa determinar a seguinte
transformagao

£ =£ (x,y) (1)

n=n (x,y) (2)

que relacionam as coordenadas nos planos fisico e
transformado. Ou seja, conhecida a fronteira do dominio
no plano fisico o método de geragao deve determinar a
intersec¢ao das linhas coordenadas, obtendo-se entao a
malha sobre a qual sera resolvido o problema. Uma
discussao detalhada dos metodos algébricos e dagqueles
que usam mapeamento conforme podem ser encontrada em[g[
e igL. Neste trabalho apenas os métodos que utilizam
equagoes diferenciais elipticas sao considerados, por
representarem a grande maioria dos métodos atualmente
existentes.

EQUAGCOES DE CONSERVACAO
ESCRITAS NO SISTEMA x -y

EQUAGOES DE CONSERVACAO
ESCRITAS NO SISTEMA g -n

VOLUMES
ELEMENTARES

SOLUGAO DOS SISTEMAS DE
EQUACOES ALGEBRICAS

—>

+ APROXIMACGES >

—>

A mo tivagho principal para a utilizagao de
equagoes diferenciais elipticas na geragao de
coordenadas vem da fisica. Para tanto, considere-se o
seguinte problema de transferencia de calor por
condugao, definido na geometria mostrada nas Fig. 5a e
5b, respectivamente,

viri= 0 (3)

v212= 0 (4)
com as condigoes de contorno mostradas. A solugao do
problema dado pela Eq. (3) nos fornece as isotermas

mostradas na Fig. 5a, enquanto que a solugao da Egq. (4)
fornece as isotermas mostradas na Fig. 5b. A
superposigao das duas solugoes nos fornece uma malha
sobre a qual qualquer outro problema fisico pode ser
resolvido.

Portanto, o sistema dado pelas Eqs. (3) e (4) é
adequado para a geragao de coordenadas. Se chamarmos T!
e T< de

de E n teremos o bastante conhecido sistema
de equagoes elipticas |4| para a geragao de sistemas
coordenados
-
aQ
L
-
Gs 2
Ll
7
n

EQUAGOES DE CONSERVACAO
ESCRITAS NO SISTEMA g-n

EQUACOES APROXIMADAS
PARA 0S VOLUMES
ELEMENTARES

(SISTEMAS DE EQS.
ALGEBRICAS)

RESULTADOS

Fig. 4 - Plano fisico e transformado
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2= 0 (5)

vin= 0 (6)

necessario a concentragao de linhas
coordenadas, por exemplo, junto a parede DC, basta que
na Eq. (4) seja adicionada uma geragao de calor nos
locais onde deseja-se que as isotermas T° (ou linha
coordenada n ) fiquem mais proximas. O mesmo vale para
as isotermas T! quando se deseja concentra-las, por

Caso seja

exemplo, para perto de AD. As Eqs. (5) e (6) tomam,
entao, a seguinte forma
v2g= P(£,n) (7
v2n= Q(&,n) (8)

onde P e Q sao escolhidas de tal forma a produzir a
concentragao de coordenadas como desejado. O uso de P e
Q iguais a zero, com condigoes de contorno de Neumann
nos segmentos AD e BC, produz um adensamento de linhas
coordenadas perto das regices convexas da fronteira e
uma menor concentragao nas regioes concavas. Valores
negativos de P e Q concentram as linhas na diregao
daquelas de menor wvalor. Analisando novamente o
problema como sendo um problema de condugdo de calor
com geragao térmica as afirmativas acima sao facilmente
explicadas, Detalhes referentes as fungoes mais
utilizadas para produzir concentragao de
coordenadas sao encontradas em iBi |9i.

linhas

RSN

oY

e @

Ch

N

Ok

Fig. 5 - Geragao do sistema de coordenadas.

A solugdo do sistema dado pelas Eqs. (7) e (8)
deve ser obtida no sistema de coordenadas no qual o
laplaciano estd expresso. Normalmente este sistema é o
cartesiano. Como a geometria & arbitraria (esta é a
razdo pela qual se deseja obter um sistema coincidente
com a geometria) estamos defronte a dificuldade que
estamos querendo evitar, ou seja, obter a solugac de
equagoes diferenciais evitando as interpolagoes de
fronteira. A alternativa e transformar o sistema de
equagoes do plano fisico (x,y) para o plano
computacional ( £, ). Esta transformagao tornara as
variaveis £ e n independentes e x e y dependentes. As
condigbes de contorno, que sao aplicadas as variaveis
dependentes, serao agora os valores de x e y que
definem a geometria e,ao mesmo tempo, especificam as
distribuigoes das linhas coordenadas ao longo das
fronteiras. As equacaeu transformadas sao

1

ax . ZBxEn + yxnn+ Jz(PxE + an) 0 (9)
1

aype = 2By, + Yynn*'sz(PYE +Q) =0 (10)

com as seguintes condigoes de contorno

x = f,(E,n)) em 01*

. (11)
y = £,(E,n)) em o

&
x = 31(E.n2} em o,

(12)

*
y = gy(&,ny) em o,
As fungoes , f,, g, e g, sao determinadas pela

forma do dominiv fisico e pela“distribuigao desejada
das linhas ao longo das fronteiras o, e o,. No caso
de um dominio duplamente conexo, conforme o mostrado na
Fig. 2, nao existe necessidade de especificar os
valores de x e y ao longo de 0, e 0, por se tratar de
uma condigao de contorno do tipo repetitiva. Para o
dominio simplesmente conexos a especificagdo de x e y
em todas as fronteiras é necessario.

Utilizando as equagoes transformadas todo o
trabalho computacional é realizado no plano
transformado, tanto para gerar o sistema de coordenadas
bem como para resolver o problema fisico de interesse.
0 programa computacional assim desenvolvido é
independente da geometria no plano fisico. A solugao
das Eqs. (9) e (10), agora acopladas através dos
coeficientes, & obtida numericamente. A discretizagio é
realizada no plano computacional com um procedimento de
solugao iterativo. Os campos iniciais de x e y sao de
fundamental importéncia na convergéncia e no tempo de
computagao.

As Figs. 6, 7, 8 e 9 mostram exemplos de sistemas
de coordenadas geradas com o uso das Eqs. (9) e (10). E
importante comparar as Figs. 7 e 9 onde nota-se que a
Gltima é obtida com P e Q iguais a zero. A Fig. 6
também foi gerada com P e Q iguais a zero. Dai nota-se
que o uso das equagbes de Laplace para geragao das
coordenadas nao é suficiente para se obter boa
discretizagao do dominio. A Fig., 10 mostra a malha
obtida para um dominio multiplamente conexo com o
respectivo plano transformado na Fig. 11. Os segmentos
AH e BC sdo coincidentes e portanto nado existe
necessidade de aplicar condigbes de contorno. O mesmo
acontece ao longo de ED e FG. Para a malha mostrada os
valores de x e y sobre este segmento foram fornecidos
ao programa. Os valores de x e y ao longo de AB, CD, EF
e GH definem a geometria no plano fisico. Inimeros

outros arranjos podem ser criados para esta geometria.
A adequagao de cada sistema deve levar em consideragao
o problema fisico que se pretende resolver.




Fig. 6 - Coordenadas generalizadas com polo.
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Fig. 7 - Coordenadas generalizadas com polo.

Fig. 8 - Coordenadas generalizadas sem polo.

Como um exemplo final a Fig. 12
discretizagao para resolver o problema dos

varia com o tempo |10
do tipo

x = x(&,n,1)
y = y(&,n,1)
Lohlk

o plano de calculo permanece inalterado.

mostra
gases
camara de um motor rotativo, onde a geometria da camara
. Utilizando-se uma transformagao

Fig. 9 - Coordenadas generalizadas sem atragao.
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Fig. 10 - Discretizagao para uma geometria
multiplamente conexa.

A 8
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Fig. 11 - Plano transformado ref. a Fig.1l0.

a
na

13 _—
3 Fig. 12 - Discretizagao para o problema do
escoamento em um motor rotativo.
Existem outros métodos para a geragao de
coordenadas que utilizam sistemas de equagoes

diferenciais parabdlicas e hiperbdlicas. Uma discussao
sobre o assunto pode ser encontrada em | 9| onde tambem
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um grande nimero de referéncias é citado.

Obtido o novo sistema de coordenadas é necessario
agora transformar as equagoes de conservagao do plano
fisico (x,y) para o plano computacional (£, ) onde as
mesmas serao resolvidas numericamente. Este assunto &
agora discutido.

TRANSFORMAGAO DAS EQUACOES DE CONSERVACKO

A  equagao abaixo, escrita no sistema de

coordenadas cartesiano representa a conservagao da
massa, quantidade de movimento, energia, etc., em uma
forma conservativa, para um fluido newtoniano e

escoamento incompressivel

89 , 3E  OF 3G 0 _ 3R 35 AT ¢
gt ¥ 9x o ay 4 dz iR 3% i ay K az i (14

onde
q =p¢, E = pug, F = pvg, G = pwe,
(15)
I TP I L B 3 |
R r ax ° 5 r 3y T T az
A Eq. (14) rﬁPresenta a conservagao da massa
quando ¢ =1 ep’es’iguais a zero. As equagdes de

conservagao da quantidade de movimento nas trés
diregoes sao obtidas quando ¢ for feito igual a u, v ou
w com os termos P? e SPapropriados e a equagao d
energia e recup%rada quando ¢ for igual a T com P
igual a zero e 5" apropriado., TI%? é o coeficiente de
transporte e, para as equagoes do movimento é igual a

viscosidade absoluta se o escoamento for laminar e
igual a viscosidade efetiva se o escoamento for
turbulento. Para a equagdo da energia r® é igual a

condutibilidade térmica dividida pelo calor especifico.
Com base na seguinte transformagao de coordenadas

= E(xX,y,2)

o
i

n(x,y,z) (16)

=3
i

r =Tr(x,v,z)

a Eq. (14) toma a seguinte forma no sistema (£,n,I)

8g ,oE  9F o8 o0 2R 35 3T a4

at t13 an ar € an ar ki7)

onde

|

[EXE + EyF + EZG]
F = L [nE +nF+ nGl
J X v z

[TLE+ T F + TGl
X v z

L (S

un
0
L

[nR +nS+nT]

talirrRers+rrl
J = y z

G-
(18)
g% - [
J
ﬁ‘.fi
J
A Eq. (17) é obtida utilizando-se a regra da
cadeia e, com alguns algebrismos, chega-se a forma
conservativa no plano transformado |12||13|. A matriz
Jacobiana da transformagao é dada por
Ex by az]
J = n. ny n, (19)
r T.. T
z
cujos elementos da matriz sao as metricas, e o
determinante, o Jacobiano da transformacio. Estas

grandezas sao necessarias nas equagoes transformadas. A
matriz Jacobiana da transformagao inversa é dada por

o XE xn xr
J =12 ¥. ¥ (20)
ZE Zn kr

0 Jacobiano J, da transformagao, ou seja, o
determinante da matriz dada por (19), esta relacionado
com o determinante (J~1) da matriz dada por

L (21)
J

£ importante lembrar que a solugao do sistema de
equagoes dado pelas Eqs. (9) e (10) nos fornece os
valores de x ey (e z caso seja tridimensional) e,
portanto, nos permite calcular diretamente os elementos
da matriz dada por (20). O Jacobiano & entao
determinado usando a Eq.(21).

Substituindo-se na Eq. (17) a variavel dependente
¢ pelas varidveis envolvidas & obtido o sistema de
equagoes diferenciais no plano transformado. Para
exemplificar considere-se um escoamento bidimensional
incompressivel com propriedades constantes. A Eq. (17)
para esta situagao resulta

] 3 a ]
(B4 Toug) + 3=ove) + B0 -
(22)

2o By, Brc i i B2y Do 3t 4 ab
BE(C13£)+_(C + 3$(C )+ —(C_ =)+ 8§

an " 48n 23n an’ 53§




sao as velocidades contravariantes
métrica. A velocidade U é normal

sem
.
as

normalizagao
linhas de £

constante e V normal as linhas de r constante, como
pode ser visto nos termos convectivos da Eq. (22), onde
pl e pV representam a massa por unidade de area que

atravessam as fronteiras delimitadas por linhas £ e n

respectivamente, conforme Fig. 13. 0s coeficientes C]n

Cs a Cc e C sao os coeficientes de transporie

transformados. Betulhes podem ser encontrados em |1hl.
y

X

Fig., 13 - Volume elementar para a conservagao da
massa,

E importante observar que a Eq., (22) tem forma

semelhante a Eq. (14),0 que torna o procedimento da
aproximagao das equacoes em volumes finitos bastante
semelhante para os dois sistemas coordenados.Dois
detalhes importantes merecem destaque. Eles sao

relacionados ao gradiente de pressdes transformado e as
derivadas cruzadas dos termos difusivos, sublinhadas na

Eq. (22). Estes assuntos  serao discutidos
posteriormente.
EQUACOES APROXIMADAS

Na obtengao das equagoes aproximadas residem
aspectos que serao fundamentais na estabilidade do
algoritmo desenvolvido. Um deles diz respeito a
localizagdo relativa das variaveis dependentes na
malha. A localizagdo deve ser tal que seja possivel

computar os fluxos de massa, quantidade de movimento e
energia, através das faces dos volumes elementares, sem
a necessidade de interpolagdo das componentes do vetor
velocidade. Ou seja, estas componentes devem estar
localizadas onde elas sao requeridas para a realizagao
dos balangos Além disto, pressoes e velocidades
devem estar relativamente localizados para que a
equagao do movimento quando discretizada envelva o
gradiente de pressao "gerador" da velocidade em questao
|16|.

Estes requisitos recomendam que o arranjo das
variaveis na malha seja conforme mostrado na Fig. 14.
Observa-se, portanto, que as componentes
contravariantes do vetor velocidade devem ser
localizadas no meio das faces de um volume elementar
para a pressao. Uma discussao detalhada deste assunto é
encontrada em|l4| e [17|, onde as implicagdes da nao
observagao da recomendagac acima sao analisadas.

Um outro aspecto importante na obtengdo das
equagbes aproximadas diz respeito a satisfagio dos
principios de conservagao a nivel de volumes
elementares. imperativo que os principios de

conservagao da massa, quantidade de movimento, energia,
etc. sejam satisfeitos nao apenas globalmente, via
condigoes de contorno, mas também localmente, a nivel
dos volumes finitos. Isto é conseguido obtendo-se as
equagoes aproximadas através da realizagao de balangos
nos volumes elementares e ndo por simples representagao
dos termos da equagao diferencial por suas respectivas
aproximagoes em diferengas finitas. Diferengas finitas
centrais eram normalmente utilizadas com o objetivo de
se obter aproximagoes de '"segunda ordem". Este
procedimento para obter as equagbes aproximadas &
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puramente matemdtico e ndo introduz as caracteristicas
riste

fisicas especificas do fenomeno que se pretende

modelar. Sabe-se, por exemplo, gque em um problema onde

u NE

® PRESSAQ,TEMPERAT URA,DENSIDADE, ETC.

* VELOCIDADES QUE PERMITAM O CALCULO
DOS FLUXOS PELA FRONTEIRA.

Fig. 14 - Arranjo das variidveis na malha.

dos termos
oscilagoes
reduzindo-se
oscilagoes
muitas vezes

a convecgao ¢ dominante a aproximagdo
convectivos por diferengas centrais causa
espaciais na solugao. £ 1légico que
suficientemente o tamanho da malha as
desaparecerao. isto e, entretanto,
proibitivo.

Com a realizagao dos balangos as condigoes de
contorno ficam automaticamente satisfeitas. 0 nome
volumes finitos que agora surge com frequéncia na
literatura tem origem no método de obtengac das
equagoes aproximadas.

Um terceiro aspecto relevante é a avaliagao
valor e do wvalor da derivada da propriedade
interfaces do volume do controle que a mesma
representa. For exemplo, a 1ntegrn¢ﬂo do termo
convectivo e parte do difusivo na diregao £, sobre o
volume elementar centrado em P na Fig. 14, fornece

do
nas

2(euededn =[(U8), ~(pu) Jan (25)

2 (c 3 apq, =

9E " 13E (267

[(Clag - lag) Jan

Como podemos observar é necessario avaliar os valores
de $ bem como seus gradientes. Note-se que, de acordo
com ®a Fig. 14, os valores de § sao conhecidos nos
centros dos volumes elementares e, portanto, fungoes de
interpolagao devem ser assumidas entre os pontos
nodais. 0O importante ¢ assumir fungoes de acordo com a
fisica do problema em questao. De uma maneira geral,

¢e' por exemplo, pode ser aproximado por |19]

1 1
= (5 + ue)¢P * (‘5 - ﬂe}¢E (27)

é um coeficiente que devera variar no dominio
em fungao do campo de velocidades. Verifica-se que se
o igual a zero a aproximagado recai no caso particular
da interpolagao linear entre P e E. No momento basta
dizer que e, dependera da impor;Sncia do processo
convectivo comparado ao difusivo |20|. Para o fluxo
difusivo da propriedade na face considerada valem os
mesmos argumentos, agora considerando o coeficiente g
|18|. 0s mesmos comentarios valem para as outras tres
faces do volume elementar.
Antes do encerramento desta secgado &
alguns comentarios relativos a
compressiveis e incompressiveis.

onde o

necessario
solugao de
Atualmente

tecer
problemas




coordenadas
classes: aquela dos

pode-se agrupar os métodos que utilizam
generalizadas em duas grandes
métodos desenvolvidos para escoamentos compressiveis
supersonicos e aquela dos métodos incompressiveis. Os
primeiros nao apresentam o agravante da necessidade do
estabelecimento de uma equagao adicional para a
pressao, ja que a equagao de estado serve como equagao
evolutiva para esta variavel. Possuem, entretanto, o
desafio da captura da onda de choque que deve ser feita
com precisao devido aos altos gradientes de pressao e
densidade existente na regiao do choque.

Conforme |[21| a maioria dos métodos desenvolvidos
para escoamentos supersonicos nao sao adequados a
regido transonica e subsonica. Recentemente esforgos
estao sendo dirigidos no sentido de se utilizar volumes
finitos em conjuntoc com a metodologia usada para
escoamentos incompressiveis (derivagao de uma equagao
adicional para pressao) para criagao de métodos que
apresentem bom desempenho nos trés regimes de
velocidade |21|. Detalhes dos métodos existentes para
tratamento de problemas incompressiveis podem ser
vistos em [16], |21| e |22

T6PICOS IMPORTANTES

Malhas adaptativas. Um dos pré-requisitos,
outros, que deve ser observado para que se tenha
confiabilidade em uma solugdo numérica é que a mesma
seja independente do tamanho da malha empregada. A
obtengao da solugao independente da malha pode se
tornar computacionalmente proibitiva se a solugao
apresentar altos gradientes das variaveis envolvidas e
o algoritmo nao possuir a versatilidade de concentrar
as linhas coordenadas apenas nestes locais. 0 resultado
seria o dominio sendo discretizado excessivamente em
locais nao necessarios com consequente aumento nos
tempos de computagao.

0 uso de sistemas de coordenadas que se adaptam as
fronteiras, obtidos com as solugoes das Eqs. (7) e (8)
ou similares, resolvem parcialmente o problema quando
se conhece a priori e aproximadamente,as regioes de
altos gradientes. 0 manuseio adequado dos termos P e Q
permitem concentrar as linhas coordenadas onde
desejado. Quando, entretanto, nao sao conhecidas as
regioes onde se localizam os gradientes elevados, como

entre

por exemplo em escoamentos com formagao de ondas de
choque, a concentragao das linhas coordenadas deve ser
feita com informagdoes obtidas da propria solugao. As
malhas assim obtidas sac chamadas de adaptativas e @&

hoje, provavelmente, juntamente com a geragao de malhas
tridimensionais, um dos mais importantes topicos de
pesquisa associado ao uso de coordenadas generalizadas.
0Os beneficios advindos do uso de malhas adaptativas
refletem-se em dois itens principais: a precisao da
solugdo e a estabilidade de convergéncia. O tempo total
de computagao ndc aumenta, obrigatoriamente, pela
necessidade de adaptagao da malha uma vez que as
caracteristicas de convergéncia podem ser melhoradas e,

provavelmente, menos pontos serao necessirios na
obtengao da solugao |9|.

No processo de adaptagido da malha é usual a
utilizagho da medida do gradiente das variaveis para a
determinagao da nova posigao dos pontos coordenados.
Cuidados devem ser observados para evitar que um
excessivo numero de linhas seja concentrado em uma
determinada regido, deixando outras regices sem um
suficiente numero de pontos. Além disto, a nova

distribuigao de pontos nao deve dar origem a malhas
excessivamente distorcidas ou com razao de variagao do
espagamento entre as linhas (uniformidade da malha)
muito elevada. Em outras palavras é necessario obter
uma nova malha onde a combinagao dos fatores
adaptatividade, ortogonalidade e uniformidade deve ser
otimizada. Os métodos variacionais sao, portanto uma
escolha 16gica. Em |23 | é desenvolvido um método para
geragao de malhas adaptativas onde um funcional, dado
pela soma de trés funcionais que levam em consideragao
os fatores acima, € minimizado. Por exemplo para
maximizar a uniformidade da malha é apropriado
minimizar o funcional 9|

34
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(28)
3 Ve

onde gij sdo as componentes do tensor métrico.

A componente g do tensor métrico da

transformagao esta relatlonada a nio ortogonalidade.
Portanto, & coerente minimizar a integral de 812 sobre
o plano computacional para evitar a geragao de ~malhas
excessivamente distorcidas
.
I _.fglzd.sdn (29)

Finalmente, é necessario determinar uma fungao a
ser minimizada que realize a concentragao (adaptagao)
da malha nas regices de interesse. Uma possibilidade é
manter constante no dominio de calculo o produto da
area (volume em 3D) da célula, multiplicado por uma
fungao w positiva. Como a area de caculo é dada pelo
Jacobiano isto é conseguido minimizando-se o funcional

Iw =fwg dEdn

A fungao w contém a informagdo do problema fisico
podendo ser, por exemplo, o gradiente de uma
determinada variavel. Para escoamentos compressiveis
com ondas de choque, por exemplo, o médulo do gradiente
de pressao é uma escolha natural para a fungao w.
Considerando os trés fatores acima descritos na geragao
da malha a integral a ser minimizada é dada por

(30)

I=1 +kI +k1 (31)

s oo wow
onde k_ e k representam a importancia de cada um dos
fatores, ortogonalidade e adaptatividade. Um wvalor de
k, elevado significa que prioridade é dada para a
ortogonalidade da malha em detrimento de sua
adaptatividade e uniformidade. As equagoes de Euler

para o problema variacional dado pela Eq. (31) formam o
sistema de equagdes diferenciais para a geragao do
sistema de coordenadas adaptativas.

£ importante observar que as equagoes de Euler do
problema variacional dado pela Eq. (28) resultam,
exatamente, nas equagoes de Laplace para £ e n, ou
seja, exatamente as Eqs. (5) e (6), também utilizadas
para a geragao de coordenadas. Isto significa que as
coordenadas assim geradas sao maximizadas relativamente
a uniformidade.

Em 24| é desenvolvida uma metodologia para a
geragao de malhas adaptativas ortogonais onge o
funcional minimizado que proporcionma a concentragao das
linhas é dado por

1= fou(e,ni2dedn (32)

onde w é a fungao peso associada ao gradiente da
variavel em questdo dada por

[vu]
wit,n) = 1+ a——
[vu]

(33)

Max




onde a é um parametro que determina o grau de
concentragao desejado. Para a igual a zero as linhas
coordenadas nao serao sensibilizadas pela variagao de
u. Para exemplificar seja a seguinte fungdo ulx,y)
definida no dominio [-2,2] e[0,4] |24]

ulx,y) = [tanh3(x-0.3y>+1.5)]/2

(34)
A malha adequada para a determinagao numérica de
u(x,y) esta mostrada na Fig. 15.
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Fig. 15 - Exemplo de malha adaptativa |24]
Recentes resultados obtidos em problemas
supersonicos com o uso de malhas adaptativas podem ser
vistos em [25|. Detalhes referentes ao uso destas
malTas podem ser encontrados também em |26|, |27 e
|28 .

De acordo com os resultados publicados em recentes
trabalhos [29] parece claro que o uso de coordenadas
coincidentes com a geometria construidas fundamentadas
no problema fisico, é o caminho natural para se obter
métodos computacionais gerais e de grande eficiéncia. O
seguinte extrato de |9| deixa claro a idéia acima.

It has been noted by several authors
that when the grid is right, most
numerical solution methods work well,
Oscillations associated with cell
Reynolds numbers and shocks in fluid
mechanics computations have been
shown to be eliminated with adaptive
grids. Even the numerical viscosity
introduced by upwind differencing is
reduced as the grid adapts to regions

of 1large solution variation. The
results obtained to date have
indicated clearly that accurate
numerical solution can be obtained
when the grid points are properly
located.
Geragao de malhas tri-dimensionais. Na area de
desenvolvimento de métodos numéricos em transferencia

de calor e mecanica dos fluidos, a solugao das equagoes
de Navier-Stokes completa em trés dimensdoes &, sem
diivida, atualmente, o item que apresenta o maior
desafio. 0Os grandes computadores hoje existentes ja
permitem obter solugoes tri-dimensionais em
configuragoes complexas em um tempo de computagao
aceitavel. A discretizagao tri-dimensional necesséaria
nao é, entretanto, de facil geragao principalmente se
as fronteiras do dominio de calcule forem bastante
irregulares. £, portanto, na solugao de problemas tri-
dimensionais definidos em geometrias irregulares, que o

uso de coordenadas nao ortogonais coincidentes com a
fronteira se constitui em uma ferramenta extremamente
poderosa.

A  geragao deste tipo de malha tem o mesmo
procedimento daquele apresentado anteriormente, isto &,
um sistema £, n , ' pode ser gerado pela solugao das
seguintes equagdes elipticas

V2 = P (35)

35

¥én = Q (3b)

vir =R (37)

onde 2 & o laplaciano em coordenadas cartesianas, caso
se queira que o plano transformado seja um
paralelepipedo. Quando a regiao nac € excessivamente
complicada a malha pode ser gerada em um Gnico bloco. 0
dominio computacional é, entao,também um paralelepipedo
Gnico. As variaveis de entrada para a geragao da malha
sao as coordenadas (x,y,z) dos pontos nas 6 faces do
paralelepipedo.

Quando a regiao a ser discretizada é bastante
complexa a malha tri-dimensional pode ser gerada por
blocos, onde cada bloco é um problema distinto, nao
sendo necessario entao computadores de muito grande
porte. As configuragoes das malhas em cada bloco podem
ser independentes daquelas dos blocos vizinhos. A boa
escolha dos blocos permite ainda resolver as equagoes
com as simplificagbes que o problema fisico permite em
cada bloco. Por exemplo, o escoamento em torno de um
corpo conforme mostrado na Fig. 16 pode ser resolvido

considerando-se as equagoes elipticas no bloco 1 e
parabolicas no bloco 2. Com as equagoes a serem
resolvidas discretizadas em cada bloco a solugao sobre

o dominio completo pode ser obtida iterativamente sobre
os blocos.

Fig. 16 - Malhas para sub-regides.

Um exemplo de malhas obtidas em blocos pode ser visto
na Fig. 17, com o correspondente dominio computacional
na Fig. 18.

Um detalhe importante a ser observado durante a
geragao de malhas em bloco é a maneira como as
informagoes serao transmitidas de bloco para bloco. Na
utilizagao de volumes finitos cuidados devem ser
tomados para que os fluxos das propriedades que deixam
os volumes elementares de um bloco sejam os mesmos que
entram no bloco vizinho. As referéncias |30| e |31
tratam da transferéncia de informagoes entre blocos, um
assunto que merece estudos mais aprofundados. Métodos
de geragao destas malhas podem ser vistos em |32/, |33,
[34], [35]| e |36].

Um aspecto importante em malhas tri-dimensionais é
a sua visualizagao, pois isto permite que a malha seja

adequadamente  ajustada. A pgeragao auxiliada por
computador (GMAC), wutilizando toda a potencialidade
grafica hoje disponivel é, sem divida, o caminho que
sera seguido para a geragao eficiente deste tipo de
malha. As referéncias (34| e |[11| exploram este
assunto, discutindo desde a entrega da informagao da

geometria, passando pelo algoritmo de geragao da malha,

-

até a sua visualizagao. A interagdo com o usuario &
privilegiada para que as alteragoes possam ser
realizadas com facilidade. A obtengao de malhas nao
excessivamente distorcidas, principalmente nas




também
obtida

fronteiras, & um
perseguido. A Fig. 19
utilizando GMAC |34].

objetivo que deve ser
mostra uma

malha

Fig. 18 - Plano transformado ref. a Fig. 17 |32|

CONS1DERAGOES GERALS

0s assuntos até agora discutidos mostram que o uso
.

de coordenadas coincidentes com a geometria e uma
poderosa ferramenta para a solugao de  complexos
problemas da mecanica dos fluidos. Em duas dimensoes

podera ser
para tres

de coordenadas coincidentes
nao ortogonal, engquanto gue

este sistema
ortogonal ou

dimensdes é bastante complexa a geragao de um sistema
ortogonal. A utilizagao de uma discretizagao nao
ortogonal origina os termos sublinhados na Eq. (22),

que também devem ser aproximados. Se os mesmos forem

‘introdugao de um erro.
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Fig. 19 - Exemplo de uma malha tri-dimensional
obtida por GMAC |34

bem aproximados os erros causados serao pequenos, caso
contrario, serao elevados, semelhantemente ao que
acontece com qualquer outro termo da equagao
diferencial parcial. £ 1égico que se os mesmos nao
existissem (grades ortogonais) nao se possuiria a fonte
de um possivel erro de aproximagao. Sua existéncia, por
outro lado, nao significa, obrigatoriamente, a
Na opiniao do autor n3c se pode
afirmar que uma malha ortogonal origine,
necessariamente, melhores resultados do que uma nao
ortogonal para o mesmo problema. O mais importante é
a utilizagao uma malha adequada ao problema em questao.

Considere-se, como exemplo, a convecgao natural em
uma cavidade quadrada com as paredes horizontais
isoladas sendo resolvida em uma malha ortogonal
cartesiana e em uma malha nao ortogonal do tipo
mostrado na Fig. 7. Sabe-se que os efeitos da difusao
numérica sao elevados |37| [38| quando o vetor
velocidade é obliquo em relagao aos eixos coordenados.
A grade ndo ortogonal estd claramente mais alinhada com
o vetor velocidade do que a grade cartesiana. Sera que
os erros de aproximagao dos termos nao ortogonais,

adicionados ao possivel erro de difusdo numérica pelo
fato da malha nao ser absolutamente alinhada, sao
maiores ou menores do que os erros causados pela

difusao numérica na grade cartesiana?
importante também lembrar que para geometrias

bi-dimensionais & sempre possivel gerar um sistema
coordenado quasi-ortogonal adequado ao problema fisico
com pouco esforchEQLConfcrme relatado em |9| malhas que
nio se desviem exageradamente da ortogonalidade nao
apresentam problemas. Muito mais grave & a nao
uniformidade da malha (razao de variagao do espagamento
entre as linhas coordenadas)acentuada. Este problema
&, entretanto, comum a qualquer sistema de coordenadas,
ortogonal ou nao. Com base nisto, o que é significativo
¢ a adequagao da malha procurando alinhar o vetor
velocidade com as linhas coordenadas.

£ importante repetir que se for possivel wutilizar
uma malha fisicamente consistente, respeitando a
ortogonalidade e com a devida concentragao de linhas
coordenadas nas regioes de altos gradientes, esta deve
ser a opgao preferida. Os requisitos sao, infelizmente,
conflitantes pois a concentragao de linhas coordenadas
observando a geometria irregular e a ortogonalidade
pode nao ser uma tarefa facil. O problema pode ser mais
facilmente resolvido relaxando-se a condigao de
ortogonalidade mas, ao mesmo tempo, n&o permitindo
excessiva distorgao das malhas, principalmente nas
fronteiras. Esta condigao confere caracteristicas de
generalidade ao modelo numérico. Para que estas
caracteristicas estejam incorporadas &, logicamente,
necessario que o método desenvolvido admita grades
ortogonais bem como nao ortogonais, onde o uso das
primeiras constitue-se, entao, em um caso particular
para a metodologia |14 |.

Outro detalhe que deve ser discutido diz respeito
ao tipo de conexao entre o volume P e seus vizinhos. A
aproximagao, ja& comentada, dos termos sublinhados na
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numérico de

Eq. (22) dao origem a um esquema nove
pontos.
Uma recomendagao é importante relativamente ao

esquema de nove pontos, e ela refere-se ao método de
solugdo do sistema linear de equagGes. Caso um método
linha por linha seja utilizado é fundamental que os
elementos dominantes estejam na linha de solugao e nao
fora dela. Por exemplo se a linha que esta sendo
resolvida & uma linha de ; constante os elementos em E
e W devem dominar. O mesmo deve acontecer com 08
elementos N e 5 quando a solugao varre uma linha £ . Um
problema detectado com alguns modelos generalizados de
nove pontos é o fato de que quando a malha torna-se
ortogonal o acoplamento ente o ponto P e seus vizinhos
paralelos desaparecem ficando um forte acoplamento com
os elementos das diagonais. Neste caso um método de
solugao linha por linha nao pude ser empregado. A causa
deste problema é a concepgao erronea do algoritmo com
relagao a pOSLcau relativa das variaveis na malha |lk]
Recomenda-se, portanto, que o modelo reduza-se a um de
cinco pontos quando a malha utilizada & ortogonal, pois
este permite que qualquer método convencional de
solugao de sistemas lineares possa ser utilizado sem
problemas |14 |

0 autor e seus

colegas utilizado um método
generalizado desenvolvido em TI?|

resolveram problemas

de convecgdao forgada e natural em dutos de secgao
transversal de forma arbitraria, convecgao natural em
cavidades bi-dimensionais simples e duplamente conexas
de diversas formas, escoamentos confluentes com
transferéncia de calor, regiao de entrada térmica e
hidrodigimica simultanea, condugao bi-dimensional
anisotrépica e heterogénea em geometrias arbitrarias,

etc. Em todos estes problemas métodos de solugdo linha
por linha ou ponto por ponto foram empregados. Ainda
com relagao a este assunto, ¢é conveniente lembrar que
em qualquer método numérico que, no processo de
solugao, nao manter o vetor velocidade alinhado as
coordenadas, a ftnica maneira de evitar a difusao
numérica é com a utilizagdo de um esquema que envolve
nove pontos |38 Sob este aspecto o0s métodos
generalizados ja possuem uma estrutura onde facilmente
podem ser incluidos métodos de minimizagao da difusao
numérica.

CONCLUSBES

Os assuntos discutidos neste trabalho demonstram
que com o crescente desenvolvimento de métodos para a
geragao de malhas adequadas ao fendmeno fisico,
associados &4 construgao de algoritmos mais robustos e,
consequentemente, menos exigentes com relagao a
qualidade da malha, & possivel desenvolver modelos
numéricos bastante potentes para a solugdo dos mais
diversos problemas. Uma caracteristica importante é a
possibilidade de explorar cada vez mais a generalidade
da metodologia.

Com o também bastante acelerado progresso que se
observa no uso de elementos finitos para a solugao de
problemas da mecanica dos fluidos, onde diversas
dificuldades estdao sendo paulatinamente resolvidas,
parece-nos que esta metodologia e o método dos volumes
finitos em coordenadas generalizadas terao um ponto de
convergencia em um futuro bastante breve. Isto é, ambas
as  tecnicas apresentardao a generalidade e a
potencialidade requerida.

Conforme ja mencionado, as areas onde os estudos
mais se concentrarao mo futuro sao; geragao de malhas
tri-dimensionais, coordenadas adaptativas e estudos
visando quantificar com precisao os erros causados pelo
uso de malhas excessivamente distorcidas.
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ABSTRACT
The use of boundary gitted coordinates has

became an efficient and powenful tool fon the sofution
of 4fuid §Low and heat thansger problems. The  great
attractiveness is the generality of the methodology,
being possible to deal with arbitrany geomeindies using
a unique computer code wnitten for a f<xed rectangular
domain,

In this wonk the fundamental aspects of the
methodelogy are addrnessed pointing out the topics
which are nowadays hecefving special attention of the
numendical analysis,
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METODOS DIRETOS E ITERATIVOS PARA RESOLUCAO
NUMERICA DE SISTEMAS LINEARES
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RESUMO

Neste trabatho deschevemos a 5a(om¢&o LU de sistemas esparsos wsando a teenica

de George e Ng.

Depoiis de discutin os prineipios dos metodos (teratives, discutimos a

combinagdo das tZenicas direta e iterativa nas estrategias de pre-condicionamento.Mos

thamos como essas tecnicas podem ser gpf,ccadcu a Resofugdo Numernica de Sistemas

Nao

Linearnes e a Problemas de Quadrades Minimos nao Lineares.

1. INTRODUCAO

Este trabalho & um rapido levantamento dos assun-
tos que consideramos mais relevantes para resolugao nu-
mérica de sistemas lineares, com especial enfase em pro
blemas de grande porte.

Os metodos diretos encontram a solugao do proble-
ma depois de um certo trabalho computacional sem ofere-

cer informagao Util nos estagios intermediarios desse
processo. Por outro lado, os metodos iterativos ofere-
cem aproximagoes sucessivas da solugao separadas por

pouco trabalho computacxunal Finalmente, osnmtodos ite
rativos usam a minima memoria possivel por iteragao, o
que os faz muito adequados para problemas de porte enor
me.

Mas os métodos diretos, quando aplicaveis, costu-
mam ser muito mais rapidos e eficientes que os iterati-
VOS.

A cumparugao das vantagens relativas de ambos
tlpos de métodos deu orxgem nos ultimos anos a uma
trategia mista chamada pre-condicxonamentu

0 nimero de condigao de uma matriz (Cond (A)=[IAllllA™ )
e uma medida aproximada do grau de precisao que podemos
obter na solugao do problema Ax = b por qualquer meto-
do [B].

Cond(A) varia entre 1 e ®, e os problemas estaveis
sao os que_tem um numero de cund1qao pequeno.

0 pre-condicionamento consiste na transformagao de
Ax = b num problema equivalente bem condicionado (o que
envolve as tecnicas dos metodos diretos) e a resolugao
final por um metodo iterativo.

As estratégias de pré-condicionamento sao tambem
usadas nos sistemas sobre-determinadas (Quadrados Mini-
mos) .

(=]
es~

Finalmente, sugerlmos neste trabalho as ﬁnhaq sob
as quals essas estrategxas podem ser aplicadas a resulu
cao numerxca de sistemas nao lineares e de Quadrados MT
nimos nao lineares.

2. A FATORAGAO LU

0 método direto mais conhecido para resolver sis—
temas lineares esta baseado na chamada "fatoragao LU"
de uma matriz.

Suponhamos que A & uma matriz nao singular de nxn

e definimos U? « 4. 0 primeiro passo do método &o se-
guinte:

a) Permutar as linhas de u(0) de maneira que

o o ;
|u11| max{|ui1|. 1 = Toansnik
b) Definir m,, = ——, m=2,...,n e substituir
il 1
o o o 3
s ULy T 39 T AL (WP 1R
ulj ij 1;"13 J ' "
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Assim, a matriz que fica no lugar U° sera chamada ul e
tem a forma:

Continuando o processo, suponhamos que no passo Kk do

processo chegamos a uma matriz Uk cuja forma e:

k
Yke1, e+l
U = o |.
k

nk+1

k__WE__J
colunas

Analogamente ao passo 1, o passo k+ 1 do proces-
so consiste em:
a) Permutar as linhas de U, de maneira que

k 1 =m
luk+1k+1| max{u fap v 1 k# (A
b) Definir Wl = ——*lE:l—— e substitutir
> U 1k+1
k+1 k+1 k+1l i
- i i whk+2i0003
U5 Ty T Wiy e AT s
j=1,...,0.

Naturalmente U =U @ uma matriz triangular

auperlor .0 processo descrito e uma das formas mais esta—
veis de implementagao da fatoragao LU. A permutacao de

linhas em cada passo de maneira a garantir im l <1 @

chamada ' plvoteamento parcial". De fato, ex1stem outras
estrategias que permitem certo crescimento dos elementos

m,. . Pode ser provado que

1]
a) Se A @ nao singular, o processo pode ser com-
pletado.Ou seja nao aparecem divisoes por Zeronos passos




b) definidos acima.
b) Definindo

1 0
My 1
L= W,
1]
mnl 1

existe uma permutagao P das linhas de A (tamb@m compu
tada no processo) tal que LU = PA. -

A resolugao de sistemas lineares com a matrizA se
reduz agora a resolver dois sxstemas trlangulares 0pro
cesso de fatoragao usa 0(n3/3) operagoes e 0 processo
de resolugao dos sistemas trinagulares usa 0(n<). Dessa
maneira, o calculo separado da fatoragao & especialmen-
te interessante quando se precisa resolver varios siste
mas com a mesma matriz e diferentes termos independentes.

Devido a imposigao |m .| < 1, a matriz L & geral-
mente bem condicionada.

3. A FATORACAO DE CHOLESKI

Se A & simetrica e positiva definida {xTﬁx>0 Vx# 0)
as permutagGes ndo Sao necessarias para garantir a esta
bilidade numérica do processo de fatoragao LU. Melhor
ainda, a fatoragao pode ser reformulada como A =LL e
calculada usando apenas 0(n-/6) operagoes. Essa e a cha
mada f&tcragao de Choleski de uma matriz simétrica e po
sitiva definida.

4. 0 CASO ESPARSO

Muitos problemas praticos tem estrutura esparsa,
isto &, a matriz A tem poucos elementos d1ferentesde ze
ro [6]. Chamamos "densidade" de uma matriz a porcenta-
gem de elementos nao nulos que ela contém. Densidades de
1% e menores sao frequentes em muitas apllcagoes. Se A
e esparsa, podemos armazenar toda a 1nformagao que_ ela
contem, usando muito menos que n’ posigoes de memoria.
Basta, por exemplo, armazenar as coordenadas e o valor
de cada elemento nao nulo. Quando calculamos a fatora-
;ao LU de A, gostar1amos de armazenar a Lnfnrmaqao de L
e U nas mesmas posigoes que A, mas em geral elas nao sao
suficientes. Chamamos a este fenomeno de aparicao de ele
mentos nao nulos de L e de U, em posigoes onde o elemen
to de A era nulo, de preenchlmentn“ (fill-in) [ 6,7,24 1

Agora, conhecida a estrutura de A, sem os vslores
numéricos, poderiamos prever a estrutura de L e de U,
caso nao fossem necessarios permutagoes. Por exemplo, se

X X
X X
; b3
A = X x| x
x x
> 2 X
X X
e facil ver que
1 X X
1 X x
x 1 X X
L= x|1 e U= x| x X
X 1 x %
® |1 X | x
x 1 X

Precisariamos, em consequencia, 5 posigoes adicio

nais paraarmazenar L e U, além das posigoes onde A & ar
mazenada.

Mas as permutagoes necessarias em A para obter uma
fatoragao estavel dependem dos valores numéricos das su
cessivas matrizes U , que nao sao conhecidos a priori.

Un trabalho recente de George e Ng [10] resolve o
problema acima no seguinte sentido: Prova-se que as es-
truturas de L e de U, quaisquer que sejam as permutagoes
efetuadas em A, estao contidas nas estruturas de L e

LT onde LLT € a fatoragao de Choleski de a A.

Comoocalculo da fatoragao de Choleski de ATA n3o
precisa de permutaqoes. a estrutura dessa faturaqao po-
de ser conhecida a priori, de maneira que as posxgoes ne
cessarias para armazenar L e U, por exemplo, com pivo-
teamento parcxal podem ser reservadas antes de comegar
os calculos numericos.

A figura 1 mostra a estrutura de A, ATA e a L de
Choleski para uma matriz de 50 x 50.
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Figura 1

A pesar disso, as posigoes usadas pela fatoragao

L de Choleski de ATa sao em geral em maior numero que as
necessarias para armazenar a fatoraqao LU de A com pivo
teamento parcial, As vezes e necessario um pra-processn
mento de A {permuta;an de colunas) independente  pofem
de valores numéricos para garantir que a fatoragao de
Choleski seja tao esparsa quanto possivel.

Lo




sistema Ax=b pelo sistema (LU) 'Ax = (L) b e

5. METODOS ITERATIVOS

Muitos métodos iterativos para resolver Ax=b tem
a seguinte estrutura:

a) Encontra-se um sistema da forma
seja equivalente ao original. k+1 K

b) Aplica-se a iteragao =Tx" +c.

Se A & nao alngular, o metodo 1terat1vo converge
se p(T) <1, onde p(T) e o modulo do maximo autovalor
de T.

x=Tx+c que

Os métodos iterativos sao especialmente atraentes
para problemas de grande porte, devido a que a matr1zT
que e em geral facilmente obtida a partir de A naa alnudx
ficada ao longo de todo o processo. Portanto, nao apare
cem problemas de preenchimento e o numero de posigoes
usadas pelo método e essencialmente o mesmo que o neces
sario para armazenar A. Os métodos de Jacobi, Gauss—
Seidel e Kaczmarz entre outros, pertencem a categoria
acima.

Especialmente interessantes saoc os metodos de Gra
dientes Con]ugados [1, 11, 24] . Embora considerados como
metodos 1terat1vos, sao na realidade métodos diretos, ja
que a sclu;au € obtida num numero finito de passos
(igual ao numero de autovalores diferentes de A). Porém,
essa propriedade e afetada pelo erro de arredondamento
e os meétodos, de fato, se comportam como iteratives. E-
xistem combinagoes eficientes de métodos baseados em

k+1
e S com métodos de gradientes conjugados [2].

Todos os métodos iterativos compartilham uma desa
gradavel proprledade. o numero de iteragoes necessario
para converglr € tragicamente afetado pelo condiciona-
mento da matriz.

6. PRE-CONDICIONAMENTO

Os métodos diretos tambem sao afetados pelo condi
cionamento da matriz, porém de maneira nao tao radical.
De um modo geral, quandn nao se conhece nada a priori
sobre a snlu;io do sistema ou sobre a inversada matriz,
um metodo direto e mais eficiente que um iterativo. Po-
rem, ha sLtuagoes nas quaxs, pelo tamanho do slstema,oa
métodos diretos nao sao apllcsvexs. E ha casos onde &
conhecida informagao prévia sobre a soluqaodo problema,
que os métodos iterativos podem aproveitar e os métodos
diretos nao.

Suponhamos, por exemplo, que a matriz A do siste-
ma & sabidamente parecido com uma matriz B cuja fatora-
cao LU & conhecida. Nesse caso, & provavel que o método
iterativo definido por

xk+l k

= x* - @) " adk - b

convirja rapidamente a solugao do sistema. Com efeito
essa formula corresponde a escrever

T=1- (L) A

matriz que provavelmente tem seus autovalores proximos
de zero. Na realidade, o que fizemos foi substituir o

apli-
car um metodo iterativo neste ultimo sistema. A matriz

deste sistema & (LU) A _que & provavelmente proxima da
identidade e, em consequencla, bem condlcxonada.

Essa e pteCLsameute a ideia do ' pre—cond1c1onamen
to". Com efeito, o pre—cond1cxonamento consiste em subs
tituir o sistema original por um sistema equivalente on
de a matriz & bem condicionada, e aplicar depois um mé-
todo iterativo no novo sistema.

Naturalmente, poucas vezes temos informagao a prio
ri sobre a matriz A como a mencionada acima. Em alguns
problemas de grande porte, o pré-condicionamento sobre
A & produzido sem conhecimentos a priori, de maneira a
poupar o tempo e a memoria que usaria um método direto.
Algumas modificagoes da matriz U da fatoragao LU de A
podem atuar como bons pre-condicionadores. Por exemplo:

a) U=1uU desprezando os elementos de U menores
em modulo que certo € > 0.

B b) U=u desprezando os elementos de U que es-
tao longe da diagonal.
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. - ' oy |
A expectativa e que nesses casos a matriz B =AU

seja bem condicionada. Esta expectativa se sustenta no
fato de que a matriz L da fatoragao LU com pivoteamento
parcial e, em geral, bem condicionada. A aplicagaoc de um
Aﬁnly -

x =-ﬁ_1y pode dar resultados muito acei

metodo do tipo gradientes conjugados ao sistema

b, seguida de
taveis.

7. QUADRADOS MINIMOS

Problemas onde o nﬁmern de equagaes e maior que o
numero de variaveis (m>n) sao muito frequentes nas apli
cagoes. Muitos prublemas de estimagao de p&rametros,pro
blemas inversos em equagoes diferenciais parciais, e
problemas de tomografia [ 3, 4] podem ser formulados des
sa maneira.

Esses sistemas nao tem, em geral, solugao. A abor
dagem usual & "resolve-los" encontrando a melhor '"nao
solucao" no sentido dos quadrados minimos, isto &:

MinimizarllAx - bll.

Escreveremos este problema, como Ax = b. Pose ser
provado que se em ambos os membros de Ax = b, & aplica-
da uma rotagao plana, digamos as linhas 1 e j o siste
ma fica 1nvarxan:e. 0 método mais comum deresoluqao con
siste entao na aplicagao de uma sequencia de rotagoes
planas de maneira de transformar A numa matriz trianguv
lar superior R [9]. Metodos baseados em transformagoes
de Householder também sao usados com omesmo objetivo,mas
nao sao tao apropriados para o caso grande e esparso.

Uma rotagao plana pode ser representada por uma

(Es i) tal que ot +52 =1. A rotagao

que atua nas linhas i e j de A tem a forma

matriz de 2% 2,

i i
i 0
> 0 0
0 1
i c s
L
0 * 0
1
i -5 c
1 0
0 0 "
] 1

Aplicando uma rotagao plana adequada nas linhas i
e j de A, podemos transformar em zero o elemento (j,1i)
de A. Chamamus de G(j,i) 3 rotagac que faz isso.

Por exemplo, suponhamos que A tem a seguinte es-
trutura:

X X
X X
X x
x X
X *
X X
A = X X X
3
x
=
x X
X
X X




E facil ver que A pode ser transformada na matriz R com
a seguinte estrutura,

X X | X
X X | X | X | X
X X | X

x| % =
X | x
R = X

atraves da aplicagao sucessiva das 32 rotagoes:

G(4,2), 6(5,1), G(5,4), G(6,3), G(6,5), G(7,2), G(7,4),
G(7,5), G(7,6), G(8,4), c(8,5), G(8,6), G(8,7), G(9,3),
¢(9,5), G(9,6), G(9,7), 6(10,5),G6(10,6),6(10,7),G6(11,2),
G(11,5),G6(11,6),6(11,7) ,6(12,4) ,6(12,5),6(12,6),G(12,7),
G(13,3),6(13,5),6(13,6),6(13,7).

Como no caso da Eatoragao de Choleskl, a estrutu-
ra de R e o nimero de rotagoes necessarlas nao depende
dos valores numéricos de A, e, portanto e conhecida a

priori. De fato, & facil ver que AR wada waiE B

e que
a fatoragao de Choleski de ATA.

8. PRE-CONDICIONAMENTO E QUADRADOS MINIMOS

0 descrito acima da origem a um metodo direto pa-
ra resolver problemas de Quadrados Minimos. Mas o que
foi dito para o problema de resolugao de sistemas, vale
também neste caso. Para muitos problemas & interessante
a complementagao de um método direto com um método ite-
rativo. 0 metoda iterativo mais adequado para este tipo
de problema & o de Gradientes Conjugados [24] devido a
se tratar de minimizar uma fungao quadratica.

Saunders [24] sugere como pre-condicionador da ma
triz retangular A, o resultado de levar A a forma trian
gular superior usandc transformagoes elementares como no
caso da fatoragao LU, em vez de rotagoes plamas. 0 pro-
blema, finalmente, se resolveria aplicando gradientes

conjugados a Minimizar”AU_ly - bll e fazendo x =1U 1y
como no caso de sistemas lineares.

OQutra alternativa, como no caso de sistemas linea
res, & pré-condicionar com uma "R incompleta" no senti-
do que os elementos pequenos da R verdadeira seriam des
prezados ou que os elementos de R que estao longe da
diagonal seriam desprezados.

Nenhuma das possibilidades citadas foi testada nu
mericamente de forma suficientemente extensa.

9. SISTEMAS NAO LINEARES

Consideremos o problema de resolver F(x) =0 onde

F : R® - R". 0 método de Newton [23] & o mais uwsado nes
te tipo de problema. E um método iterativo que, dada a

+1 - _
atraves da resolugao do

sistema F‘(x Yo F(xk} e xk+l = xk + z. As ideias

expostas nas segoes anteriores para sistemas lineares po
dem ser aplicadas aqui de diferentes maneiras:

a) Os métodos diretos podem ser usados para resol
ver o sistema linear em cada iteragao.

b) Métodos iterativos podem ser usados para resol
ver o sistema linear e "detidos" antes de atingir a con
vergencia, dando origem aos Métodos de Newton Inexatos
[27]

: E k
iteragao x , encontra X

¢) A fatoracaoc LU de F'(xK) pode ser usada como
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pre-condicionadora de F'(xk+l).

Mas, ao mesmo tempo que as ideias acima servem
para aplicar diretamente as técnicas de resolugao de sis
temas lineares ao método de Newton, existem outraa
ideias que consistem em generalizar dlretamente os méto
dos para resolver sistemas lineares ao caso nao linear.
Essas idéais dao origem aos "Métodos Lineares Generali-
zados" [23 12, 14, 19, 21]. Quando um método Linear Gene
ta11zado e aplxcado a um sistema linear, seu comporta-
mento & exatamente o mesmo que o do método iterativo 1li
near que lhe deu origem. -

Uma regra para construir um método linear genera-
lizado & substituir cada aparigcao da linha i de A no
método original pelo gradiente da i-ésima componente de

F, e cada expressao E a..x, = b, por £.(x). Os méto
j=1 1i7] i i -
dos lineares generalizados tem propriedades de conver-

gencia similares aos metodos iterativos lineares origi-
nais.

Tambem muito usados para resolver sistemas nao li
neares sao os metodos Quasi-Newton [5, 13, 25]. Em cada
iteracao de um método quase-Newton & necessario resol-
ver um sistema linear:

k
Bkz - F(x)

onde a matriz Bk+1
formula simples. Em muitas 1mplementagae3dg1m5tudos qua
se-Newton o que & armazenado € uma fatoragao de By e o
problema & usar algoritmos efetivos para obter a fato-
ragao de Bk+1 a partir do anterior [5,20].

& obtida a partir de Bk por alguma

Mas, naturalmente, & possivel também usar a fato-
ra;ao de By como pre—condlcionadora do sistema cuja ma

triz @ Bk 1° Esta e uma idéia que parece promissora pa

ra sistemas esparsos, na qual estamos trabalhando atual
mente [22].

10. QUADRADOS MINIMOS NAO LINEARES

Quande 0s parametros a serem ajustados num modelo
aparecem nao linearmente nas equaqoes, estamos em pre-
senga de um problema de aJuste nao linear. A formula;ao
matematica mais simples & a dos Quadrados Minimos Nao
Lineares. De acordo com ela, o problema &

B i n m

Minimizar | F(x)ll, onde F : R * R .

"ideia Newtoniana" aplicada a este problema con
31ste em resolver em cada iteragac o problema de Quadra
dos Minimos Lineares:

P )z~ - P
e fazer xk+1 = xk + zZ.

Esta idéia nao € muito satisfatdria no caso sobre
determinado devido a que as proptledades de convergeu—
cia local do método de Newton nao se mantem neste meto-
do quando a residuo F(x) na solugao e grande, de mauex
ra que, depois da resoluqao do problema de Quadrados H1
nimos Lineares e necessario um segundo passo:

ol ¢(xk, )

que garante, pelo menos, que lIF(xk 1)" < HF(x M.

Atualmente, estamos trabalhando num algorltmo pa-
ra resolugao do problema esparso de QuadradosMLnlmos Nao
Lineares, baseado nos seguintes pr1ncxpxos.

a) Em cada iteragao o problema F' (x )z = - F(x b}

e (incompletamente) resolvido usando Gradientes Conjuga
dos e pre-condicionando o sistema com uma R da fatora-
¢ao incompleta por rotagoes planas de F (xk) .

b) 0 mesmo pre—cond1c1onsmento e usado durante um
certo numero de rutagces consecutivas.

c) A fungao ¢ envolve uma busca b1d1menslonal no
plano determinado por z e o gradiente de IIF(x)l

ExperlentxasPrellmxnares com sistemas de 3000
equagoes e mais de 1000 incognitas resultaram muito alen
tadoras quando comparados com as subrotinas adequadaa




para resolver o mesmo tipo de problema da Biblioteca do
NAG (National Algorithms Group, Oxford).
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ABSTRACT

In this paper we describe the LU factordization of

spanse Linean systems using the technique of Geonge and
Ng. We discuss the principles of iterative methods as
well as the combination of direct and iterative sthate-
gies giving anise to the pre-conditioning techniques. We
show the way in which these tecniques may be applied to
the Nonlinean Least Squanes ProblLem.
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ABSTRACT

In this paper, a generalized aproximation {s presented for the discrezation of
conveetive terms on Navien-Stokes on alike equations. Although highen-onder schemes

may be developed, the most efficient scheme utilizes a nelation

etween 4 adjacent

points, 4in which the respective ueights may be chosen to depend on the celf Reynolds

number . Consequently, wiggles are easily suppressed. Aftern 1-D

and 2-0  simple

applications, &t 4s presented some hesults for the well known driven cavdity problem.
Wheneven possible, the present nesults ane compared with the most accurate data

available.

INTRODUCTION

Current investigations on Computational Fluid
Dynamics involve the solution of high Reynolds number
flows in twoand three dimensions. In such cases, the
grid size necessary to resolve localized effects, such
as boundary layers, may be quite large and it is
imperative that unphysical behaviour be eliminated from
the solution. Since the schemes used to discretize the
governing equations relate to the grid size, through
truncation errors, their choice may affect the numerical
solution and the convergence process.

The source of most serious problems is easily
traced back to the first order derivatives, which
represent the inertial terms on Navier-Stokes equations.
For instance, if these terms are discretized by central-
difference schemes, wiggles and non-unique solutions
[1,2] may appear provided the Reynolds number of the
flow is high enough. However, those flows constitute
the current main interest and the engineer finds himself
attracted to the different forms of upwinding.

A considerable amount of literature has been
published on the problems that upstream approximations
induce on the numerical solution, the most discussed
one being the numerical viscosity effect (see Raithby
[3] for a lengthful discussion).Although of questionable
usage, very sophisticated formulae, in which the source
free governing equation is aproximated locally (e. g.
[4]) have been suggested to alleviate the problem. In
other situations, extra terms or deferred corrections
were considered for the first derivative [5].

Apparently, Leonard [6,7] was the first one to
recognize that a higher order upwinding scheme should
effectively eliminate the problem. He proposed the
Quadratic Upstream Interpolation for Convective
Kinematics, QUICK, which is a 4-point formula for the
discretization of first derivative, In spite of the
extra computational effort, his scheme do display
wiggles, provided the Reynolds number is high enough,as
will be shown later. This was predicted by him and
resulted in the convergence difficulties noted by Han
et al [8], among others.

Recently, the author presented few schemes that
do not display wiggles nor numerical viscosity effects
[9]. In this paper, the most efficient one is applied
to 2-D situations and to the simulation of the wall
driven cavity flow. As will be shown, this scheme may
be seen as a generalization of Leonard's concept.

4-POINT FORMULAE

According to Leonard [7], the lack of stability
of the central schemes to high Re numbers is associate
to a low sensitivity of the first derivative to changes
on U;j, the unknown at node i. In others words, for a

central difference scheme,

a av_ a (Y~ Vi)
dU; dn " v, 7h

For high enough Re number flows, this is
troublesome.Following [9], the proposed 4-point scheme
is to be written as:

abu, +bU. +cU, d U,
du 1+1 % i-1 i-2 % Oihn} )

dn h

and consequently:

4 du_b
dUi dn h
Naturally, a very small h will assure stability

to whatever Re numbers, but this is cost prohibitive.
Therefore, b should vary as necessary in order to
assure stability. According to Inverse Problems theory,
b/h may be called as the sensitivity coefficient of
dU/dn. For now, b will be considered as a floating
variable to be called x, and if a Taylor series
expansion is applied, a, c and d on equation (1) may be
obtained as functions of x. Doing so, the resulting
expression is:

av _ (3-2x) Ui+1+6in - 3(2x+1) Ui_1+ 2x Ui—z
dn 6h

4

1-2x\, » d’v 3, d'u
+ ( 3 )h EﬁT + 0C(h?) e (2)

Although x remains to be determined, there are
already several candidates. For instance, the trivial
choice x=0 reduces equation (2) to the standard central
difference scheme. If x=3/8 the QUICK scheme is
recovered and if x=0.5 the other scheme proposed by
Leonard [6] is recovered. This last choice is
particularly interesting because it results in a lower
order truncation error. This may be used effetively at
low Reynolds number flows.

There are some ways of finding x,The easiest way,
following Anderson [10], is to impose that:

el e 2 0 (3

U, .
i i+l




Assuming that the convective term is discretized
using a 4-point formula and that a central difference
scheme is used to discretize the diffusion term, one
substitutes the original differential equation by a
system of algebraic equations. Considering, for
simplicity, a 1-D equation, it results:

D(2
- U, [‘£—Eill . D] + U. [1+Cx+20] -
i-1 2 i

C(3-2x)
Ui [ 5 D]" Hs (4)

where RHS represents the right-hand side term, C is
the Courant number and D is the diffusion number (e.g.
see [10]).

In the limit, restriction (3) applied to equation
(4) indicates that

umax 5 6

v = 372x

C
ﬁ = Rec =

where Re. now the cell Reynolds number. As Reg is set by
the physical problem and the storage limitation, the
above equation will be used to fix x. That is:

x = 1.5 - SIREC (5)

It should be noticed that for large Req,x remains
bounded to the value 1.5. Also, for diffusion dominated
problems (Rec < 2), x from equation (5) will be negative,
which is non-physical (unless Re, < 0, of course).
Instead, x may be limited to zero (i.e. the central
:scheme) or to 0.5, to increase accuracy.

BOUNDARY CONDITION APPROXIMATION

Once equation (2) is applied near the boundary,
u,_, may lie outside the region and an auxiliary equation
to “determine it may be necessary. In several experiments
performed during this investigation, this caused a
deterioration of the global accuracy [11]. Although
several options are available, better results were
always achieved if instead equation (2), one used:

3(x-1) Uw—ax Uu+ ot 6x Uw+1+(3—x) Bos

av _ 1/
dn bh
2-x .2 d’v . x ,34d%
e P TE R T AL T (6)

In order to determine U, [ i.e. an auxiliary
point that lies halfway the wall’“and the first node, it
is suggested a Taylor series expansion:

h  du h? d%u
3 L S 7
Usif" %t H | Y8 M
W W
The first derivative is to be substituted by
du -3 Uw * 4 Uw+112 N Uw+1 O S ) d’u (8)
an " h 2 dn?

while the second derivative is to be eliminated or
replaced using the governing equation. This formulation
proved to be always very efficient [11].

RESULTS

The numerical formulation indicated before was
implemented to solve 1-D equations such a Generalized

Burger's equation., The results were shown in [9] and
here only a brief discussion willbe made. Actually, the
only point to emphasize here is the advantage of the
proposed formulation over QUICK. To the best of the
athor's knowledge, all applications of QUICK were made
using a divergent formulation. As indicated in [9], a
possible explanation is that all other possible values
(including x=0 or x=0.5) lead to numerical viscosity,
?hich is not interesting. Consequently, it may be
important to find out whether the divergent formulation
used with QUICK is more on less efficient than the
convective formulation used with the proposed scheme.
From figure 1, it may be seen that at Re.=10%, wiggles
appeared with QUICK but not with the proposed scheme.
It may be seen, however, that the accuracy has
deteriorated. Actually, this should be expected as Reg
number increases, the boundary layer is gradually
reduced and, eventually, all viscous effects will be
concentrated in a region smaller than the mesh size.
This point will be further stressed ahead.

ulm)

Lo

c.e -

04 -

Figure 1. Velocity profile comparing QUICK (divergent
formulation) and the proposed scheme

(convective formulation). Rec = 10°

Once a 1-D scheme was numerically implemented,
tests started with a 2-D Convection-Diffusion equation
and, for comparison purposes, the Gupta's test [12] was
selected. In his paper, Gupta chose an equation such as:

Unn * Ygg £
where, A;,A; are constants that may assume any large
values (0 + 10° were used here and in [12]). The exact
solution of equation (9) was chosen to be u(n,£) =
= 2n(n-1) (cos 2mE-1). The 2-D algebraic relations were
solved using an ADI method or a line by line Thomas
algorithm. The former being computationallymore efficent
at low range Aj,» and the latter at the other range
(A1,2 > 100, say); (see [11] for further details).TableI
show results obtained using a central difference scheme,
a fourth-order scheme proposed by Gupta and three
versions of the proposed scheme, differing only in the
handling of the extra point near boundaries. The first
version neglected the second order derivative in equation
(7), resulting in a simple linear interpolation at node
w+1/2. The second version, more efficiently assumed a
three point approximation to d?u/dn? at the wall and,
finally, the last version used the exact profile obtained
by differentiation, naturally the most accurate.

Although the results from the central difference
scheme, reproduced from [12], appear to be accurate,
they are not. In fact, the results display wiggles and
specially at higher );,; are very difficult to be
obtained iteratively (the present code indicatedoverflow
errors for any A1,z > 100!). On the other way round, the
results obtained with the present scheme at A; = 10° and
%2 = 10" were obtained within 13 iterations of the line
by line TDMA. The results from the Fourth-order scheme

were reproduced from [12] just for comparison
purposes.

+ A Un + A2 U, = £(n,&) (9)



Table

1. Maximum errors for the 2-D convection-diffusion equation.
Mesh size hx = hy = 0.05, convergence criteria = 1 x 10

-

A1 Az CENTRAL FOURTH-ORDER PRESENT
SCHEME 1 2 3

1 1 0.4691(=2)* 0.3285(-3) 0.413(-2) 0.439(-2) 0.398(-2)
10 10 0,1009(-1) 0.1458(-3) 0.527(-2) 0.142(-2) 0.969(-3)
100 100 0.1929(-1) 0.1679(-2) 0.1847(-1) 0.108(-1) 0.119(-1)
1000 100 0.6894(-2) 0.4563(-3) 0.1488(-1) 0.272(-2) 0.271(=2)
5000 100 0.4015(-2) 0.7367(-4) 0.1143(-1) 0.650(-3) 0.630(-3)
100,000 10,000 0.1121(-1) 0.3924(-3) 0.1409(-1) 0.669(-2) 0.670(-2)

* 0.4691(~2) = 0.4691 x 10”2

At this
was simulated

stage, a simple 2-D wall driven cavity flow
using the proposed scheme. Although many
solutions are available in the literature, this problem
is often used to test new numerical aspects. For
simplicity, the vorticity-stream function Navier-Stokes
equations are considered. The Poisson equation is solved
by the modified strong implicit procedure (MSI) proposed
by Scheider and Zedan [13] and the steady state vorticity
equation is solved by ADI method. The vorticity value at
wall was generated through (P,Q) formulae as indicated
by Gupta and Manohar [14].

Table 2 indicates few results obtained by the
present method and by others, whenever possible. The
Reynolds number is 100 and the mesh size is indicated.

Table 2. Wall Driven Results at Re = 100

Mesh P max W(at Ymax)
Schreiber and Keller [15] 121x121 -0.10330 -3.182
M. Napolitano [16] 14x14 -0.0874 n.a.
Central difference scheme
formula (2,1) 21x21 -0.0971 -3.36
formula (5,4) 21x21 -0.0928 =3.11
Present scheme
formula (2,1) 21x21 -0.0991 -3.196
formula (5,4) 21x21 -0.0952 =3.196
The CPU time envolved here is certainly larger

than the necessary for the central difference scheme,
because of the added effort. For instance, results
obtained with formula (5,4) were obtained within 29
iterations and took 28 CPU seconds on an IBM 370/158.
Using the same formula and the central scheme, the
solution was obtained within 31 iterations and 16 CPU-S.
In spite of the increased time, it should be noted that
the present results are more accurate, at least if results
from reference [15] are assumed to be "exact".

A much more interesting result is the one obtained
at Re = 10°. As mentioned before, its accuracy is very
poor and as noticed by Napolitano [16], that is not
surprising as the mesh employed (21x 21) is completely
incapable of capturing the thih boundary layer near the
walls of the cavity. In any event, results are shown in
Table 3.

Table 3. Wall Driven Results at Re = 10?

Mesh Y max W(at ymax)

to be more accurate than formula (2,1), contrary to
what was found at Re = 100. The reasons for this are yet
not very clear but it was noticed that Gupta's results
[14] indicated an over-estimate of the vorticity
conservation law at Re = 1000, using that formula and
the upwind scheme. Visual inspection of the stream
fuction profile indicated that, using formula (2,1),
the two secondary vortexes coalesce on a single region,
a feature not seen by Schreiber and Keller [13]. As the
results obtained with formula (5,4) do not indicate it
and Ymax values are closen to the exact solution, this
formula is indicated to be most accurate, at least for
the present purposes.

Table 3 indicates further results that were
obtained using a fixed scheme with x and y values frozen
at their peak values., Besides the better values, it was
also noticed better convergeht properties. At Re = 10°
and using formula 54, the code using the fixed scheme
converged within 130 iterations (120 CPU-S) and it took
240 iterations (215 S) to converge using the variable
scheme., A very important point here is that no relaxation
factor was used in the present study, not even to the
wall vorticity. To the author's understanding, under-
relaxation is confusing, to say the least. This is
another feature of the present method.

Although results at Re = 10“ were also easily
obtained at this preliminary study, the accuracy is
alredy lost. Instead of using higher number of nodes or
non-uniform meshes, a coordinate stretching is currently
being employed. Also, proper criteria to select a fixed
scheme (i.e. an unique value for x or y) is being
investigated. The results so far obtained seems to
indicate several interesting features of the proposed
schemes. Further comments are discussed in [11].

CONCLUSIONS

An efficient numerical scheme has been developed
and applied to several tests, where the validity,
efficiency and the difficulties were observed. At high
Reynolds number, boundary layer effects are limited to
regions smaller than the grid size and a suitable
coordinate stretching is necessary. Further study
remains to be made to increase accuracy.

ACKNOWLEDGEMENTS

This research was partially funded by a grant
number 301127-85/EM from CNPq. Also, most of the
numerical study mentioned here was done at LNCC/CNPq.

REFERENCES
Schreiber & Keller [17] 141141 -0.11297 -=2.281 [ 1] KELOG, R.B., SHUBIN, G.R. and STEPHENS, A.B.,
Gupta & Manchar [16] el =0.0399  -2.63 Uniqueness and the cell Reynolds number, SIAM J.
(upuind.~ fommila 2,1) Numer. Anal., 17 (6): 733-739 (1980).
Present method PRy Snesy DL
formula 21, fixed scheme 21x21 ~0.0520 =-4.,5330 [ 2] GRESHO, P.M. and LEE, R.L., Don't supress the
formula ",variable scheme 21x21 =0.0364 =4 ,8680 wiggle; - théy're télling you aonethitig
formula 54, fixed scheme  21x21 -0.0719 -1.2289 ; !
* C ters and Fluids, 9: 223-253 (1981).
formula ",variable scheme 21x21 -0.0563 -1.1037 ompu -2 =
[ 3] RAITHBY, G.D., A critical evaluation of upstream
At this Reynolds number, the formula (5,4) seems differencing applied to problems involving fluid

49



flow, Comput. Meths. Appli. Mech and Engrg., 9:
75-103(1976). -

SPALDING, D.B., A novel finite difference
formulation for differential expressions
involving both first and second derivatives, Int.

Journal for Num. Methods in Engineering, 4: 551-
559 (1972).

KHOSLA,P.K. and RUBIN, S5.G., A diagonally
dominant second-order accurate implicit scheme,
Computers and Fluids, 2: 207-209 (1974).

LEONARD, B.P., A survey of finite-differences of
opinion on numerical muddling of the
incomprehensible defective confusion equation,
finite element methods in convection dominated
flows, Applied Mechanics Division, ASME, Winter
Meeting, N. York (1979).

LEONARD, B.P., A stable and accurate convective
modelling procedure based on quadratic upstream
interpolation, Comput. Meths. Mech. Engrg., 19:

59-98 (1979).

HAN, T., HUMPHREY, J.A.C. and LAUNDER, B.E.

A comparison of hybrid and quadraditc-upstream
differencing in high Reynolds number elliptic
flows, Comput. Meths. Appl. Mech Engrg. , 29:
81-95 (1981).

BRAGA, W., Proceedings of the IT COMAP, Curiti-
ba, Pr, Brazil (in portuguese), 1986.

[10]

(1]

[12]

[13]

[14]

[15]

[16]

- —-— —

a.NDERSONt D.A., TANNEHILL, J.C. and PLETCHER,R.H.,
Computational Fluid Mechanics and Heat Transfer,
Hemisphere Pub. Co, (1984).

BRAGA, W., Internal Deport, ME Department, PUC/RJ,
1986,

GUPTA, M.M., A survey of some second-order
difference schemes for the steady-state
convection-diffusion equation, Int. J. for Num.
Meths in Fluids, 3: 319-331 (1983).

SCHNEIDER, G.E. and ZEDAN, M., A modified
strongly implicit procedure for the numerical
solution of field problems, Numerical Heat
Transfer, 4 (1): 1-20 (1981).

GUPTA, M.M. and MANOHAR, R.P., Boundary
approximations and accuracy in viscous flow
coputations , J. of Comp. Physies, 31: 265-288
(1979). o

SCHREIBER, R. and KELLER, H.B., Driven Cavity
flows by efficient numerical techniques , J. Comp.
Phys, 45: 310-333 (1983).

NAPOLITANO, M., Efficient ADI and spline ADJ
methods for the steady-state navier-stokes
equations, Int, Journal for Num. Meths in Fluids,
4: 1101-1115 (1984).




| ENCIT - Rio de Janeiro, RJ(Dez. 1986)

AN EVALUATION OF THE LINEAR FLUX SPLINE SCHEME
AND MODIFIED VERSIONS OF THE CENTRAL DIFFERENCE SCHEME

A3Ch
JBMC  ABEns

ANGELA OQURIVIO NIECKELE
Departamento de Matematica - PUC/RJ

FOR TWO-DIMENSIONAL CONVECTION-DIFFUSION PROBLEMS

ABSTRACT
This paper presents a comparison befween the Linear FLux Spline Scheme, FLUXT [1],
and moddigdied versions of the Central Difference Scheme, CENTRZ [2] and CONDIF [3], 4ox
two-dimensional convection-diffusion problems. The majon diffenences between the schemes

ane highlighted and thein penfonmance analyzed.

The results obtained for a number of

test problems have shown that CENTR? presents stability problems and suffers from the

over and under-shoots problem.

CONDIF {4 Atable, but it has a very fLow

convergence

rate. FLUX! 18 consistentfy mone accurate onat feast as accurate as CENTRZ and CONDIF,

although <t suffens sLightly from the oscillation problem.

convergence aate.

INTRODUCTION

Several schemes have been developed over the years
to solve the two-dimensional convection-diffusion equa-
tions. Stability problems encountered with the Central
Difference scheme lead to the formulation of schemes
like Upwind, Hybrid and Power-Law [4]. It is well recog-
nized that these schemes, under some circumstances, pos—
sesses unacceptable high numerical diffusion. On the
other hand, they are stable, i.e., free from any numeri
cal oscillation. However, numerical accuracy is increas-
ingly a major consideration and a number of high-order
accuracy schemes have been developed. Among those, the
following schemes can be cited: the Linear Flux Spline
Schemes [1,2,5], the Modified Central Difference schemes
[2,3], the Skew Upwind Differencing scheme [6],higher-
order schemes based on Taylor series [7], and the Cubic
Spline schemes [8]. The Linear Flux Spline scheme and
the modified versions of the Central Difference scheme
were selected to be examined here since both present
high accuracy and are simple to implement.

ANALYSIS

The governing equation for 2-D convection diffusion
problems where the total flux of the dependent variable

P is formed by a convective flux and a diffusive flux
may be written as
3Jx/3x + dJy/dy = S (1)

Jx = pud - T3@/3x , Jy = pv@ - T3@/3y (2)

where Jx and Jy are the total flux components in the x-
and y-direction, respectively.The source of @ within the
domain is §, p is the mass density, [' is the diffusion

coefficient and u and v are the velocity components in
the x- and y- direction.

To understand the source of errors of the
discretization schemes, it is convenient to analyze
equation (1) rewritten as

3Jx/x = § - 3Jy/dy (3)

False diffusion is a dominant source of errors in

the numerical simulation of most multi-dimensional
convection-diffusion problems. It will occur when the
flow is oblique to the grid lines and when there is a

non-zero gradient of the dependent variable in the
direction normal to the flow direction.

By observing equation (3), it can be seen that if
there exists any source in a domain or if there is a
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Figure 1. Discretization Domain

transverse flux, the right hand side of this equation is
non zero. These terms are in part responsible for the
false diffusion effect. Therefore, to reduce or to
eliminate the false diffusion effect produced by a
numerical scheme, the scheme should take into account
these terms. The simplest way to accomplish this is to
assume a linear flux expression for each flux component.
Both Linmear Flux Spline scheme and Central Difference
schemes fall into this category, as will be shown later.

The finite difference analogue of the conservation
equation (1), can be written as

aPBP = aEGE - a”@H + aNGN + asﬁs +b (4)

ap, = a, +a, +ay +ag - SP hx by (5)

b = SC Ax LY+ B

where the subscripts E, W, N, S and P denote the values
of the variables at the respective grid nodes in Figure
(1). Ax and Ay are the control volume sizes, and S. the
SP ( S_< 0) are constants from the linearization of the
source term of equation (1), 5 =5, + S  @_.

The difference between the scgemes is associated
with the neighboring coefficients and the source term B.
The numerical schemes which allow the neighboring coef-
ficients to become negative, may display over - and
under - shoots and numerical instabilities especially if
an interative method is used for solving the set of



discrete equations.

Linear Flux Spline Schemes. They are developed
based on the assumption of a one-dimensional linear flux
distribuition throughout the control volume.

Jt = A+ B x (6)

The dependent variable @ is obtained by
integrating equation (2), with this flux expression, and

by assuming constant mass flow rate pu and diffusion
coefficient T, yielding
@ =a+bx+ cexp (pux/T) (7

Since @ and Jx are unknowns, we need two equations
to completely formulate the scheme. These equations are
the conservation equation and the equation obtained from
the hypothesis that the dependent variable is constant
at the interface of two adjacent control volumes.

To the knownledge of the author, there are
different schemes based on this idea, which are:
1) Linear Flux Spline Scheme, FLUX1 [1], 2) Modified
Linear Flux Spline Scheme, FLUX 13[2], and the Locally
Analytic Differencing Scheme, LOADS [5].

The scheme selected to be tested here was FLUX1.
comparison study among them has been presented in [2] ,
and FLUX1 was recommended.

three

For the FLUX1 scheme, the constants A and B of
equation (6) are obtained from the values of the flux
components at each face of the control volume,

A = Jx, s, B = (Jx., . - Jx,)/Ax, (8)

i i+l i i

Note that due to the staggered velocity distribu-

tion (see Figure 1), the velocity is not actually con-

stant inside the control volume, each half being governed
by a different mass flow rate. Therefore, a correction
term was added to the flux expression for FLUX1l, so that

this scheme would reproduce an exact solution for a
problem with linear mass flow rate and constant @.

The coefficients for equation (4) for the FLUX1
scheme are

ag=D A(|R, )+~ F_,00 , a =D A(|e D)+0F_, 0 -

aN=Dna(|Pn|)+|]_pn,0]] , “S'Ds‘mpah*“s , 01

B'U'xi,j'“xiu,jm?j + (Jl‘fi’j—.ll‘fi.jd)ﬂxi (10)
where [[ a,b]] is max (a,b) and for a fixed j

JIX, = Bxi{[in-in+1]- [pu)i- "“)i+1] 8.} + _—

+ C}(i{[in - .}xi_l] - [pu)i— pu)i_]_] “1-1}
Ixg = Jx = [a (0, -0,) +F 0,1y + JIX, (12)
i - + +
- (hx;)DX, Q(-P ) = (hx]_)DX.Q(P; 1) ()4
. = . T Ry A T T
1o x, T AG-PD) Lo o6x, Ty AR )

DX, = {hx7/[T; AG=E )]+ b /[T, _ AT DI (14

el p A | i i-1"" i-1 i-1

- - + + i

Py = pu) hx7 /T, Py ) =pw)y  hxp /T, (15)

P P P
Q(P) = [e (P-1)+1]/P(e -1), A(P) = P/(e -1) (16)
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- +
E.= pu)i Ay , Dw-[hxilfi+ hxi_liri_lj, P=F/D (17)

The lower case subscripts e, w, n and s denote the

values at the control volume interfaces. The distances
hx7 and hxf_ are shown in Figure (1), and the flux
components are stored in the same location as the
velocity components.

Note that all neighboring coefficients are always
positive. Further, all functions and coefficients are
bounded.

Central Difference Schemes. These schemes are
usually developed by the use of a Taylor series
expansion, where the second order terms are neglected.
An equivalent way of developing these schemes is by
assuming a linear profile for the dependent wvariable
between adjacent grid points, thus

@=a+bx (18)
The flux profile may be obtained by substituting this
expression in equationm (2), resulting  in a linear
expression. Therefore, these schemes also belong to the
group of Linear Flux schemes.

It is a well known fact that the central differ-

ence schemes suffer from stability and oscillation prob-
lems for grid Peclet number (Ps=pudx/I) approximately
greater than two. This occurs because the neighboring
coefficients of equation (4) may become negative for
Pg>2. To overcome this problem, several schemes have
been devised, like the Hybrid scheme, but usually the
order of accuracy is reduced, To maintain the order of
accuracy of the Central Difference scheme, a modified
version of it,named CENTR2, has been developed in [2].
The idea was to rearrange the terms in the equation,
so that the neighboring coefficients would always be
positive, like the Hybrid scheme coefficients. However,
the equation would not be truncated when the coefficients
become negative, rather, the negative terms would be
considered as part of the source term, that is,

BE-[[ OSAEB *R"Fe IDD » aw-llul Awl] *HFW » on

(19)
BN'[[ G’AHII +[[-Fn 10]] ¥ as'[[os “s]] "'II?S 3 Uﬂ
B=[0, AT (DP— GEJ + [0, -A T (@, - “w’ +
+ [[0, -a\n]I (GP- GN)* o, —As]] (GP—US) (20)
where for the west face we have
AD - uwlpwl WD =T By/8x , F =pu) Ay, P <F /D
(21)

+ -
hxi_1{1+5uw}+ hx? (1-5u )

8x,
1

o

, Su =sign (u)
6x; 2 2 i w
i
Analogous expressions can be obtained for the other faces
This method significantly improves the results

obtained using the standard Central Difference scheme,
since one is able to obtain converged solutions for a
grid Peclet number much higher than two. However, as

will be shown in the test problems, the over - and under-
shoots problem is still present and we were mot able to
cover the whole range of Peclet numbers.

Recently, a new version of the Central Difference
scheme has been developed. It was named CONDIF (Con-
trolled Numerical Diffusion with Internal Feedback)[3].
The coefficients where rearranged in a different way
than in CENTR2, and an upper bound for them was empiri-
cally specified. The coefficients for equation (4) are




ag=D + [[-Fe , 07 +(1+5Re)/’2{{aw—l)[IFw , O +
o (F, 0N [|R,|, R, D]
a=D + [[Fw , 01+ (1+ SRw)fZ{(ae—l)[[-Fe , 01 +
+ o[-, 0] l[l“wl S Wi L (22)
ag=D+ [-F_, 0] +(1+SRn)z‘2{(an-1)[[-Fn 00 +
+ ogll-E,00 [[|R, |, R T}
ag=D_+[[F , Of +(1+8, )/2 {(un— DI-F_ , 00+

+a [-F , o M|r |, R T}

B=20 (23)

where Dw' Fw and o are defined by equations (21), and

R, = (@P— ﬂw)/EE-GP) i Bo- 1!Rw (24)

This scheme can be interpreted as being formed by
three regions. If the grid Peclet number is less than
two, or 1/u, its coefficients are obtained from the orig-
inal central difference expressions. If the R-parameter
is negative, the scheme is reduced to the upwind scheme.
Finally, if neither situations occurs, the rearranged
equation with the bounding parameter R is used.

The major difference between this eme and the
Hybrid scheme is related to the transition region from
the central difference formulation to the upwind formu-
lation. This transition region allows CONDIF to repro-
duce the Central Difference scheme results up to higher
Peclet numbersand the bounding parameter R avoids the
presence of oscillations in the solution.AS Ehown in [3],
CONDIF is significantly better than the Hybrid scheme,

The major drawback of this scheme is the specifica-
tion os the R parameter, which is an arbitrary number
and it is the"Rey for the good performance of the method.
As suggested by the author [3], the R value schould
be between 2 and 10, depending on the application.

RESULTS AND DISCUSSION

Uniform Flow in a Pipe with a Heat Source. This is
one-dimensional problem with a uniform flow field (pu =
constant), constant termal diffusivity k and specific
heat ¢  (I'= k/c_). The prescribed temperature and
required source’term are

T.= 1+x+x2+ exp[-Pe(1-X)] + sin(7X)
X =x/L, 0<x<L and Pe = puL/T
S=(I'/L%) [ (Pe=2) + 2PeX + 1Pe cos (TX) + Tsin(mX)] (26)

(25)

This problem was solved for a range of Peclet
numbers Pe,using 10 uniformly spaced control volumes.
The results are presented in Figure 2 in terms of the
percentage average error in the domain S defined by

N
€% = 1N nflmol(Tex"T)”exl (27)
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Figure 2. Uniform Flow in a Pipe with a Heat Source

where T and T _ are, respectively, the numerical and
exact solution” at a particular node n and N is the
total number of internal nodes in the domain.

It is seen from Figure 2 that the solution obtained
by the FLUX1 scheme is always more accurate than that
from the CONDIF and CENTR2 schemes. For Pe less than
approximately 5, the CONDIF and CENTR2 schemes lead to
identical results, as is to be expected. For Pe >5, the
average error for CENTRZ increases significatly due to
the presence of oscillations in the solution field,
which propagates through the whole domain as the Peclet
number increases. The bounding parameter R of CONDIF
renders the scheme stable and the average ertor if kept
approximately constant.

Solid Body Rotation Problem. This problem was
first introduced by Runchal [9] and has been widely used
It consists of a hollow cylinder in solid body rotation,
with inner and outer radius equal to r. and 3r., respec-
tively. The temperature of the inmer wall is T. and the
temperature of the outer wall is T . The cylinder is as-
sumed to have constant density p and specific heat c,.
This is a one-dimensional problem in cylindrical coordi-
nates whose exact solution can be easily obtained. The
problem is transformed into two-dimensional if analyzed

‘on a fixed cartesian frame placed inside the annulus.

Introducing the dimensioless variables

X = x/ri, Y=y/r, U=u/(w ri), V=v/(w ri)

i 2 (28)
# = (T- To)f(Ti-TD), [ =k..-’{pcp w ri] =1/pP1

the governing equation for this problem can be written as

3(U@) /38X + D(V@) /3Y = 5(I'3@/8X) /aX + a(Ta@/aY) /oy (29)
where
U=-2Y, V=2X (30)
1/V2<X<3/V2, 1/V2<Y<3/V2

Thus, the exact solution for constant I' = 1/Pl is

0, =1- In(x® + Y2 /@2 1a 3) (31)

This problem was solved using 11 x 11 grid with
uniform grid interval. The percentage average error £ _,
equation (27), is shown in Figure 3, as a function of
the Peclet number P1.

It can be seen from Figure 3, that the overall
behavior of the three schemes is the same as for the
one~dimensional test problem shown earlier. The CONDIF
and CENTR2 schemes yielded exactly the same results up
to Pl equal to approximately 4. For P1 > 4, the CONDIF
scheme is more accurate. However, once again, FLUX1
scheme is more accurate for the whole range of Pl.

It should be mentioned that, although the
improvement in the accuracy was not substantial, the
convergence time for the FLUXl scheme is much smaller.
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Figure 3. Solid Body Rotation Problem




The criteria of convergence employed was

x (@™o g™ ™! < 1078 (32)

where n and n+l refer to two successive iterationms.

A comparison of the storage requirements and
computer time necessary to attain the same accuracy was
performed for Pl =10. For this Peclet number, CENTR2
required slightly more grid points than CONDIF. The
computation time for both of them can be considered
equivalent. Therefore, for an equivalent storage and
computation time, CONDIF should be preferred in relation
to CENTR2, since it is more stable.

FLUX1 requires the storage of more wvariables (@ ,
Jx and Jy) than CONDIF and CONTR2, but it is more
accurate. Thus, for the same accuracy, the mesh required
is coarser than that for CONDIF and CENTR2, resulting in
the same overall number of grid points. Therefore, the
storage requirement is the same, but since is has a high
convergence rate, the computation time necessary to
solve the problem is half of that necessary for the
other two schemes.

Step-Profile in a Uniform Flow at an Angle. This
problem is illustrated in Figure 4. A fluid with uniform
mass flow rate moves through a square domain at an angle
of attack € with the x-coordinate. This test problem was
designed to evaluate the flow-to-grid skewness problem.

When the diffusion coefficient [ is very small,
the transport of @ is mainly by pure convection in the
flow direction. The exact solution can be obtained by
neglecting the diffusion in the direction of the flow.
The boundary conditions for the problem are indicated in
Figure 4, and the value of 0.5 was used along the line
which separates the two domains.

This problem was solved using a 11x 11 grid, with
uniform control volume spacing. The grid Peclet number
Pe; was taken as 50 as sugested by Raithby [6].

The problem was solved for different values of the
parameter Y , i.e., for different angles of attack8. The
results are presented in Figure 5 in which the @ profile
is plotted along the center vertical line (X=4.5). Note
that the solution obtained with the CENTR2 scheme for
Pey =50 is meaningless due to the intensity of the
oscillations. Thus, it is not shown in the figure,

Both FLUX1l and CONDIF schemes reproduced the exact
solution when the flow was aligned with the grid lines
(Y =0, 8=0°). The FLUX1 scheme also presented perfect
ag%eement with the exact solution for an angle of attack
of 45° (¥Y=0), but it presented a slight under- and
over- shoots problem for the intermediate angles of
attack, i.e., 12.53°, Y_ =3.5 and 33.69°, Y =1.5.For the

three cases, CONDIF presented a smearing of the profile

CONCLUSIONS

The Linear Flux Spline Scheme FLUX1 and the
modified versions of the Central Difference scheme
CENTR2 and CONDIF were analyzed and applied to some test
problems.

The CONDIF scheme presented significant
improvements in relation to CENTRZ, with respect to
accuracy for grid Peclet number greater than
approximately 2. Otherwise, both schemes present the
same results, CONDIF is a stable scheme, the solution is
free from oscillations and convergence is obtained for
the whole range of Peclet numbers.

The results obtained with the FLUX1 scheme showed
that it is more accurate for the whole range of Peclet
numbers and it is easier to converge than CONDIF and
CENTR2. .

The CENTR2 scheme did not solve the problem of
under - and over - shoots of the original Central
Difference scheme, although is was possible to attain
converged solutions for Pe > 2.

The major disadvantage of the CONDIF scheme is the
specification of the bounding parameter R which is
problem dependent. It also affects the cegsérgence rate,
which is very slow. Further, CONDIF does not eliminate
completely the problem of smoothing the solution for
high Peclet numbers.
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Figure 4. Step-Profile in a Uniform Flow at an Angle
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The disadvantage of FLUX1 is the presence of the
under-and over - shoots problem in some cases, although
the oscillations are very small.

As a final conclusion, it can be said that in
general, FLUX1l presented better results than CONDIF, and
the performance of both was superior to the CENTR2
scheme performance.
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RESUMO

A conveccao natural em cavidades hexagonais arnbitnarias ¢ analisada numericamen
te utibizando-se 0 método dos volumes finitos com coordenadas generalizadas coinciden
tes com a geometria. 05 nesultados sao apresentados para um conjunto de cavidades he-

xagonais com angulo § variande de 309 a 1809,

onde 6 ¢ ¢ angulo formado pefos  Lados

inclinados do hexagono. 04 efeitos do anguto 6 sobre os campos de velocidades, tempe-
natuna e na condutibilfidade ternmica equivalente Pocal ¢ media, para nimeros de
Rayleigh na faixa de 10* a 10° e nimero de Prandtf de 0.71 sdo anafisados,

INTRODUCAO

Uma das técnicas empregadas para minimizar a tro-
ca de calor entre duas superficies é subdividir o espa-
co entre elas em espagos confinados menores com o obje-
tivo de inibir a convecgao natural. Estes espagos podem
ter formas geométricas variadas, sendo a placa tipo col
meia a mais comum.

Neste trabalho, a transferéncia de carlor em um
destes tipos de células, a hexagonal, € analisada nume-
ricamente considerando o problema bidimensional, lami-
nar, em regime permanente utilizando-se a aproximacao
de Boussinesq.

Dentre os objetivos do trabalho dois deles se des
tacam: a determinacdo das caracteristicas de troca de
calor da cavidade hexagonal comparada com as da cavida-
de retangular inscrita e a influéncia do numero de
Rayleigh nas caracteristicas de troca de calor da cavi-
dade hexagonal.

A complexidade do sistema de equagoes e a irregu-
laridade das geometrias em consideracao limitam a possi
bilidade de obtencao de solucdes analiticas. Uma solu-
cao numérica € entao adotada cujo procedimento fundamen
ta-se no trabalho desenvolvido em T T ja utilizado em
problemas de conveccdo natural em cavidades arbitrarias
simples ZT e duplamente conexas |3|. Neste método o
sistema de coordenadas coincide com as fronteiras faci-
litando a aplicacao das condicoes de contorno.

0 programa computacional utilizado foi desenvolvi
do para tratar problemas de convecgdo natural com condl
coes de contorno de temperatura ou fluxo prescrito uni=
formes ou nao sobre quaquer fronteira.

Os resultados sao comparados com aqueles da cavi-
dade retangular (8=1809) obtidos por Jones 4T e apre-
sentam muito boa concordancia. Resultados para outros

valores de O nao sdo apresentados pois ndo € de conhe-
cimento dos autores resultados teoricos ou experimentais
para estes casos.

FORMULACAO DO PROBLEMA

As equacgOes governantes para o problema da convec
cao natural laminar, bidimensional de um fluido
newtoniano com as forcas de flutuacdo avaliadas pela
aproximagcao de Boussinesq sao dadas, em coordenadas car
tesianas, por

d

;o (pu) + g%—(pv) =0 (1)
3 3 3 aP 3 , du
5¥(pu) + EQ(D“U] + §§(°"“) = 5;(u§;) +

(2)

3, du
Yy

58

? 2 d P _ 3, v
-3?(0\-') . EE(‘OWJ - 8_y(DW) tE T -Q-E{Lrg-x—) + -
a( bg) + pgB(T-T)
3 ] 3 K aT
ﬁ(p"l‘) + H(QUT) + -%(DVT) = aX(C X
(4)
( K BT
ay Cp 3y

A figura 1 mostra a geometria em estudo e as con-
dicoes de contorno. As faces horizontais da cavidade sao
isoladas enquanto as da esquerda e as da direita sao
mantidas a T, e T, respectivamente. As componentes u e
v do vetor veloc19&de sao nulas em toda fronteira. Tam
bém na figura 1 estd apresentado o caso limite em que
a cavidade hexagonal se reduz a um retangulo 2:1, o que
ocorre para 0=1809.

Ld L L L L L

“r

)9=IBO° 2L

0

DE ey

Geometria e condigoes de contorno

Figura 1.

Embora o problema seja considerado em regime per-
manente, o termo transiente € mantido para fins de avan
co 1terat1v0, seguindo-se um falso transiente que p0551
bilita um aumento consideravel na velocidade de conver-
gencia.

SISTEMA DE COORDENADAS E EQUACOES TRANSFORMADAS

Na metodologia aqui utilizada as equacdes gover-
nantes sao transformadas para um sistema de coordenadas
curvilineo generalizado que permite que a discretizacao
seja realizada em um dominio retangular fixo. Para um
dominio bidimensional a transformacao, dada por

E=Elx, v) n = nix, y) (5)




deve ser determinada utilizando-se um dos muitos méto-
dos de geracao de malha disponiveis na literatura |5

Neste trabalho um método algébrico foi utilizado
para determinar as fungoes dadas pelas equagdes (5). A
figura 2 mostra a malha gerada para o hexagono com
90%9.

U=

Figura 2.

Malha 24x30 do hexagono com 6=909

As equacoes (1) a (4) transformadas para o siste-

ma curvilineo generalizado (£,n), mantendo-se a forma
conservativa, resulta em

au av

3 + 5= 0 (6)

1 3 ] d P aP
I 'a—t(ﬂu) + -Q?J(DUU) + -a—ﬁ(ﬂ\!rt.l) =_3_£yﬂ + T yﬂ +

(7)
Bu C Bu ¢ du Bu
BE(CIB£ T+ 3 * Cyxnp)
1 3 ] 3 Ely 3P
3 EF(DV) + EECDUV) + Eﬁ(pVV} =375 * 3E% +(3)
av av 1 =
ag(cﬁz + C23n} + a_nmz.an Cs3p) +5log8(1-T |
1 9 ] 3 a aT aT
i EF(DT) + E?(QUT) + EH(DVT) = ﬁi{clag i CZEH)
& aT aT
(Cﬁ-ﬁ CSa_E)
onde
U= ygu - XV V= xév - yEu
¢,= PIa C,=-I"J8
) 2 0
CQ= I2J¥ ? L ==[""Jk (10)
@ =%y + ¥y G""Exn+"£"n
Y¢= Xp + ¥ J = 1f(x£y xnyE}
= u para eq. (7) e (8) e, KIC para eq. (9)

Para a discretizacdo das equacoes € empregado o
métode dos volumes finitos com fungoes de interpolacao
entre os pontos da malha que ponderam a importancia re-
lativa entre os processos difusivos e convectivos [6].

PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

Detalhes de procedimento de solucao tais como
quencia de calculo, armazenamento das variaveis na
lha, obtencao da equagcdo para a pressao, etc, podem ser
encontrados em (2

A malha utilizada é diferente para cada angulo @
relativamente ao numero de volumes, mantendo entretanto,
uma forma similar. Na figura 2 é mostrado um quadrante
da malha utilizada para o hexagono de 909, onde obser-

se
ma-
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va-se a concentracao das linhas coordenadas na frontei-
ra. A discretizacao concreta do hexagono é feita atra-
vés de rebatimento nos outros quadrantes. Cuidados fo
ram tomados para se obter uma solucdo independente da
malha para todas as geometrias. Para 6=1809 os resulta-
dos foram obtidos com uma malha 36x20 e 20x34 para 6=
309. O nimero de volumes elementares para as demais geo
metrias esta entre estes valores.

Um detalhe importante no método utilizado é que
este permite o uso de malhas que se adaptam as frontei-
ras, tanto ortogonais como nao ortogonais. Por exemplo,
quando 6 € igual a 1809 a malha utilizada e cartesiana.
Esta versatilidade é desejada pois confere versatilida-
de ao método numérico. Quando a malha é ortogonal nenhu

ma diferenca pode ser identificada entre o presente me
todo e um especialmente desenvolvido para coordenadas
ortogonais.
RESULTADOS

As figuras 3 a 6, a seguir, permitem a visualiza-
cao dos campos de velocidade e temperatura para algumas
situacoes analisadas. As figuras 7 a 9 sao dedicadas a
andlise dos coeficientes de transferéncia de calor.

Em diversas ocasioes os resultados obtidos para
a cavidade hexagonal serao comparados com os resultados
obtidos para uma cavidade retangular de base L e altura
2C (ver figura 1). Esta cavidade sera referida como ca-
vidade retangular inscrita na cavidade hexagonal.

Campos de Velocidade e Temperatura. Na figura 3
estao plotadas curvas para a velocidade adimensional
vL/a ao longo da linha média horlzontal para os hexagu—
nos com 8=1209 e 8=609 e Ra=10". Na mesma figura também
estao plotados os perfis de velocidade para o corruspon

dente retangulo 1nscr1to no hexagono. Observa-se, além
da esperada ocorréncia de velocidades mais altas para
as cavidades correspondentes a 0=1209, que nos hexago-

nos as velocidades maximas siao menores que nos retangu-
los inscritos. Observa-se ainda a ocorréncia de uma pe-

quena recirculagdo junto as paredes para o hexdgono com
6=609.

w
o

V= Lv/a

=10

-20

-30} i
0,0 qa Oﬂ Qﬁ qs 1,0
x'=x /20

Figura 3. Perfis de velocidade para Ra=10"

A figura 4 mostra linhas de corrente para os mes-
mos hexagonos da figura 3, inclusive as recirculagoes
para =609 . SO apresentaram recirculacoes localizadas
junto ao vértice os hexagonos com 8 menor que 1209. Ni-
meros de Rayleigh mais altos tendem a inibir a formacao
de recirculacoes devido a maior intensidade das corren-
tes convectivas ascendentes junto a parede quente (ou
descendentes junto a parede fria).

A figura 5 mostra as isotermas (AT=0.1) para a ca
vidade com 8=909 e Ra=10°, Devido ao alto Ra as isoter—
mas apresentam um padrao caragterlstxco dos escoamentos
em que o transporte por conveccao € predominante sobre
o difusivo. Com efeito, o calor trocado pela cavidade é,
nesse caso, em torno de 7.3 vezes maior que o calor tro
cado pela mesma cavidade por conducao pura. Deve-se no-
tar que na regiao central da cavidade os gradientes ter




micos sao quase nulos na horizontal.

<=

Figura 4. Linhas de corrente para Ra=10"

Figura 5. Isotermas para Ra=10° e 8=909

Este fato pode ser melhor observado na figura 6 onde es
tao plotados os perfis de temperatura ao lcngo da linha
média horizontal para 6=909 e Ra de 10° a 10°, Observa-
se também na figura 6 o fenoméno da inversio térmica i
em que regices proximas a parede quente estdo mais
frias que regiGes proximas a parede fria e vice-versa.
Nao pode ser notado na figura 6, devido as limitacoes do
desenho, que todas as curvas sofrem um reducao em sua
derivada nas regides bem proximas as paredes da cavidade.
Tal fato, provocado pela egtagnacao do fluido na regido
adjacente aos vértices do hexagono, provoca evidente-
mente uma reducao no fluxo de calor local, conforme ob-
serva-se na figura 9.

Condutibilidade Térmica Equivalente. No estudo de
problemas de conveccao natural em cavidades € um proce-
dimento largamente empregado a manipulagao dos resulta-
dos referentes a troca de calor em termos de uma condu-
tibilidade térmica equivalente, usualmente denotada por
k.

25 Diversas sao as formas de definigcdo desta conduti
bilidade. A mais natural é a k., definida como a razio
entre a taxa total de troca de calor por conveccgao na
cavidade e a taxa total de troca de calor por conducao
na mesma cavidade. Aleém de ser esta a definigao que de
fato concorda com o nome de condutibilidade térmica equi
valente, a mesma permite a avaliacdo imediata da influ—
éncia do processo convectivo na taxa de troca de calor.

A figura 7 mostra curvas para condutibilidade equi
valente assim definida, para diversos valores de B e nu
meros de Rayleigh até 10°, Esta condutibilidade esta de
notada por keqlt com a barra superior lembrando sua de-
finicao em funcao de taxas totais e nio locais de troca
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Figura 7. Condutibilidade térmica equivalente,

Deve ser notado na figura 7 que para Ra até 5x10°
a influéncia da conveccao & pequena na taxa de troca de
calor e que, para alto Ra, o processo convectivo tem
maior "eficiéncia" quanto menor o angulo O. Na mesma fi
gura estdo expostos os resultados para o retangulo 2:1
(que coipcide com o hexdgono com 0=1809) obtidos por
Jones T&T.

No entanto, para que os resultados acima possam
ser utilizados € necessario o conhecimento da taxa to-
tal de troca de calor por conducao no hexagono. Assim,
a tabela 1, mostra a razdo entre a taxa total de troca
de calor por conducac no hexégono e a taxa total de tro
ca de calor por condugao no retangulo inscrito no hexa-
gono (cuja determinagao é trivial) para diversos angu-
los 6,

Evidentemente esta razao ¢ sempre inferior a uni-
dade devido a resisténcia a conducido adicional existen-
te no hexdagono em relacdoc ao retangulo inscrito, exceto
para 8=1809 quando as geometrias coincidem. Entretanto,
nota-se que para valores de O muito baixos a razao deve
novamente tender a 1. Tal comportamento pode ser expli-
cado pelo fato de os dois segmentos de mesma temperatu-
ra tornarem-se mais proximos com a diminuicao de B. Is-
to provoca na regido triangular uma temperatura pratica
mente constante, tornando-se um problema similar ao de
conducao no retangulo escrito.

Uma interessante comparacao pode ser feita entre
as taxas de troca de calor por conveccao na cavidade




Tabela 1. Razdo entre a taxa total de troca de ca
lor por condugdo no hexagono e a  taxa
total de troca de calor por condugao no
retangulo inscrito.

1809 1509 [ 1209 90¢ 609 309

1.000 u.827 0.743 0.727 0.770 0.919

|Ef 10°
Ra

Figura 8. Razdo entre a troca de calor por conveccao na
cavidade hexagonal e na retangular inscrita.

hexagonal e na cavidade retangular inscrita. A figura
8 mostra a razao entre estas duas quantidades, denotada
por R. Observa-se que para numeros de Rayleigh superio-
res a aproximadamente 5%10° para qualquer 8 a taxa de
troca de calor do hexagono & superior a do retangulo ins
crito enquanto para Rayleigh inferior a 7x10? a situa-
cao se inverte, Este comportamento para baixo Rayleigh
podia ja ser esperado em funcao dos resultados expostos
na tabela 1 para condugao pura e da figura 7 que mostra
que os efeitos convectivos so afetam significativamente
a troca de calor no hexagono a partir de Ra=5x107,

Por fim a figura 9 mostra a distribuicao da con-
dutibilidade equivalente local k_ , definida pela razao
entre o fluxo de calor local por gonveccéo do hexagono
e o fluxo de calor por conducao no retangule inscrito ,
para alguns valores de 8 e de Ra. E digno de nota a sen

G 1,0
o --- 8 =120°
:‘Oﬂi — 8=90°
=
06
04
0,2

00 100 200 300 400
Keqz

Figura 9. Condutibilidade térmica equivalente local

sivel reducao na troca de calor que ocorre na regiao
proxima a aresta da parede (Y*=0.50) para 6=909.  Tal
reducdo é motivada pela formacdo nmessa regiao de uma
recirculacao, o que nao ocorre, para esses valores de
Ra, com 8=1209,

CONCLUSAO

0s resultados do presente trabalho podem ser uti
lizados na previsao da troca de calor por conveccao na
tural em cavidades hexagonais com a forma e condigoes
de contorno aqui analisadas. O método numerico emprega

do e facilmente adaptado para outras geometrias e condi
¢oes de contorno. =

Os resultados basicamente demonstram que até Ra
da ordem de 5x10% os efeitos convectivos sio minimos na
transferencia de calor e que estes efeitos, para alto
Ra, sdo maiores quanto menor o angulo 8.

A comparagdo entre a convecgao natural na cavida-
de hexagonal e na retangular inscrita permite concluir
que para baixo Ra a troca de calor é maior na segunda ,
enquanto que, para altoRa, quando os efeitos convectivos

qio ?redominantes sobre os difusivos, a troca de calor

e maior na cavidade hexagonal.
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ABSTRACT

The sofution of the natural convection problem in
a cavity of hexagonal shape {s obtained numerically
using a ginite volume method descrnibed in boundanry
g4itted coondinates. The analysis covers a wide nange of
cavities, defined by the angle © between the  incEined
edges of the hexagonon. The velocity and temperature

fields, as welf as the equivalent zze;mz canduct&uuyﬁ
are neported for Rayleigh number ranging for 10° to 10
with Prandtf number equal to 0.71.
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RESUMO

0 ﬁenomeno da convecgdo natwwal em wn canal inclinado, aberto nas duas extremi-
dades, e analisado, sem aproximagoes de camada Limite. tm modeLo numerico e coms-
t)uudo com quatho ghaus de Libendade hidrodinamicos e thEs teénmicos por no. A pres
sdo ¢ descantada pefo emprego da ﬁw‘tcaﬂ de conrente. 0 metodo dos nesiduos pondena
dos, com um cnitenio de Galerkin, e aplicado. A ndo Linearidade convectiva & trata-
da pe£o metodo de Newton-Raphson. Resultados sdo apresentados para 04 casos de tem-
peratunas e de ffuxos prescrnitos nas paredes, e o efeito da inclinagac & mostrado.

INTRODUCAO

0 fenomeno da convecgao natural tem atraido um
numero cada vez maior de pesquisadores,aumentando bas /
tante, nos ultimos anos, a produgao cientifica sobre ;

o assunto. Isto tem acontecxdo principalmente e Saido
pelas diversas possibilidades de aplicagao na
induistria, na agricultura, e no conforto ambiental,

Pareds 2

entre outras. Por outro lado, os modelos matemati- X=L= /b
cos do fenomeno se mostram muito interessantes, e de
safladores, devido ao acoplamento entre grandezas ter Y'Y\\
micas e hidrodinamicas, e as condigoes de contorno es N
peciais que podem requerer., Neste trabalho sao aprg Y:b N
sentados um modelo matematico, e resultados com ele el ik
obtidos, para o problema da ccnvecgﬁc natural num ca- //,/’)‘ __ Eizo  horizontal
nal retangular, aberto nas duas extremidades. Estu- knirady E'
dns antenores deste problema (v. refs. El:[, [2:[
q_ :} apenas consideraram o caso do canal ver
tical, e utilizaram um modelo de camada limite para o
sistema diferencial. O objetivo desta pesquisa foi Fig. 1 - A Regiao de Fluxo: Corte Vertical
o de levar em conta o efeito da inclinagao do canal,
desenvolvendo-se um modelo numérico, pelo método dos 0 MODELO MATEMATICO CONTINUO
elementos finitos, a partLr de um modelo diferencial
completo para as equagoes de quantidade de movimento As equagSes diferenciais que descrevem o fenamg
e da energia. no fisico em questao sao as que representam 0s enun—
ciados de conservagao da massa, da quantidade de movi
0 FENOMENO FISICO mento, e da energia. Numa forma adimensionalizada,se

expressam como
0 dominio espacial objeto do estudo & mostrado
de forma esquematica na Fig. 1, atraves de um corte 3u av
3 . L+ E=p (1)
vertical. Duas placas de comprimento I, espagadas de % oY
| b, definem um canal com estas dimensoes, inclinado de
um angulo Y em relagao a horizontal.

Considera-se que as placas se estendem, na dlre U U 3%y 32y
gao transversal ao plano da Fig. 1, o BuflClentE para U—+V—=-—- — =
que a analise da secao indicada nao seja afetada por ax 3y 8x’ ay
efeitos tridimensionais de bordo. No interior do ca-
nal encontra-se um fluido, inicialmente em repouso.

Em seguida as superf1c1es internas das placas sao a- )4 +Ra l-sen YT (2)
quecidas. Energia € entao transmitida ao fluido no 83X Pr b

canal, aumentando a sua temperatura e ocasionando va-

a d dad d £ - 2
riagoes na sua densidade que dao origem a forgas gra av W Ay 3%y

vitacionais de flutuagao. Consequentemente o fluido J—+V—=--—=-—=

inicia um movimento no canal, dirigindo-se para sua X ay  ax? av?

saida., Por continuidade, mais fluido penetra no ca-

nal na outra extremidade e o processo tem sequencia .

Se a quantidade de calor cedida as placas, por unida- -2 ,Ral cos YT (3)
de de tempo, for mantida constante, o processo de flu aY Prb

xo e de troca de calor no canal tende a atingir um re

gime permanente. A obtengao das variaveis térmicas - ar 1 32T 1 2°T

e hidrodinamicas nesta situacao limite & o objeto da I =+V—- ———-——>=0 (4)
formulagao que se segue ax 3Y Pr 3X* Pr ay?
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consideradas as seguintes hipoteses:

a) Elufn & bidimensional, estacionario, laminar
e incompressivel;

b) o fluido segue a aproximagao de Boussinesq,
isto &, tem propriedades constantes, exceto nas dife-
rengas de densidade nas forgas de flutuagao das equa-
goes de quantidade de movimento;

¢) o fluido nao gera calor;

d) nao ha fenomenos radiativos.

Nas equagoes acima as variaveis adimensionais (em le-
tras maiusculas) se relacionam com as dimensionais(em
letras minusculas) na forma

X = x/b Y = y/b (5) (5a)
U = u.b/v V= v.b/v (6) (6a)
P = (p-po).b?/(p.v?) (N
T = (t-to)/t, (8)

Os parametros adimensionais Pr (Prandtl),Ra(Rayleigh)
e Gr (Grashof) sao definidos como

CGr = g.S.tC.bafvz (9)

Pr = v/a Ra = Pr.Gr (10) (11)
Nas equagaes acima u e U sEn velocidades na dlregan
do eixo do canal, v e V sao as velocidades na diregao
transversal, p e P indicam pressoes, t e T denotam
temperaturas, V, P, & e B sao, respectivamente,a vis
cosidade cinematica, a densidade, a difusividade
térmica e a expansividade térmica do fluido, g & a
aceleracao da gravidade, to & a temperatura ma segao
de entrada do canal, py a densidade do fluido corres-
pondente a tg, pp a pressao que se obteria num ponto
qualquer do canal no caso em que a temperatura fosse
uniforme em ty em todo o dominio, e t & uma constan-
te nao nula caracteristica do problema, com dimensao
de temperatura.

Neste ponto pode ser introduzida a fungao de
corrente ¥. As velocidades U e V podem entao ser de-
finidas pelas expressoes

p=3 R L

3y X

(12)(12a)

Com tais definigoes a equagao da continuidade se anu-
la identicamente, e as equagoes diferenciais restan-
tes podem ser dispostas em termos da fungao de corren
te ¥

As condigoes de contorno. Considera-se que nas pare-
des 1 e 2 as velocidades U e V se anulam, e que na en
trada e na saida do canal a pressao Pea temperatura

T se anulam. Dois tipos de condigoes térmicas sao
consideradas nas paredes do canal: o primeiro, que
prescreve temperaturas t; e t; nas placas 1 e 2; o

segundo tipo prescreve fluxos q; e gz nas placas 1 e
2. No primeiro caso impoe-se:

ty, > ty ts > Ly (13)(13a)

£, = € max<t;,tz> - to> > 0 (14)
no segundo caso impoe-se

q1 <0 qz > 0 (15)(15a)

r_c = (mﬂx(—ql’q?>.b;’k > > 0 (16)

onde k & a condutividade termica do fluide. Em ter-
mos das temperaturas e fluxos adimensionais T, Tz ,
Q, e Qz, as condigoes acima correspondem a

0<T; <1 0<Ts <1 (17)(17a)

s1l<Q1 <0<Qz<1 (18) (18a)

0 MODELO MATEMATICO DISCRETO

A Discretizagao do Dominio. O dominio do canal & sub
dividido em N_ elementos finitos retangulares do ti-
po mostrado naLF1g. 2a, definidos pelos nos I, J, K e

L, num sentido anti-horario. O total de nos obtido
por esta subdivisao do canal & denotado NP
g §
o 3
(b)
g IST— x s
2, .
Y f—————- = T 1
| Xy
| o
X r
(a) X X o 1
; ¥ (b
Fig. 2a. a) O elemento finito E; b) O elemento

normalizado

Os Graus de Liberdade. Sejam "¥ e "T solugoes aproxi-
madas para a fungao de corrente e a temperatura no ca=
nal. Ficam automaticamente definidas solugoes “u,
“V, “¥xy para as velocidades e a derivada mixta de
Y, e Txe ‘Ty para as derivadas de "T. Derivadas
de ordem superior para ¥ e ~T tambem ficam definidas.
Usando-se a notagao (...)N para 1ndlcar valores de uma
destas grandezas no no N, um vetor (Ef), com dimensao
16, e um vetor (Eg), com dimensao 12, podem ser def1n1
dos para representar os graus de liberdade hidrodina-
micos e termlcos, respectlvamente no elemento finito
numero E, sendo mostrados no Quadro 1.

Quadro 1. Vetores (Ef) e (fg) no elemento E  formado
pelos nos I, J, Ke L
Be = CH, Eg1 = (":r)x
Eg, = 5 By * )
B, = (. By, * Cry),
Efu - (ﬁny}x ESM - (“T)J
B, * )y B x4
Efs - -(AV)J Egs z (QTY)J
Be, = (W) B, =y
E.fs = (‘?xy)J Ess = (‘Tx)K
. * OBy By = (Mg
By, ™ ~(Wy B = (T
Ee o ("0 By ” (ﬁTx)L
Be, ™ (TP)g s = TRy
e, = (:‘P)L
Ef;u = —(‘V)L
Ef15 (ﬁU)L
Efls L ?XY)L
As Funcoes Interpoladoras. No Quadro 2 sao mostra=

dos os polinomios basicos Zj.




Quadro 2. Os Polinomios Basicos

Zy(w)=2w -3w+1; Zo(w)= 2w+ Iw?y Zy(w)=wl-2wldw

2

Zy (W)=wl-w 3 Ls(w)=-w+l; Zg(w)=w; Zy(w)¢4w3—6w2+w+1;

Zg (w)= - hw'+6w’—w

Usando-se os polinomios Z, definem—se, nos Qua-

dros 3 e 4, um vetor {EF} de fungdes interpoladoras
h1droﬂ1nam1cas, com 16 componentes, e um vetor {Eg}
de funcoes 1nterpnladoras térmicas, com 12 componen-

tes, no dominio Qp do elemento E. Para isso & empre-
gado o seguinte mapeamento linear de Qp no dominio
normalizado Tl (v. Fig. 2b):

X=X +ar ; Y= Y, +h.s (19)e(20)
Quadro 3. 0O Vetor {EF} de Funiaes Interpoladoras
Hidrodinamicas

EFI(X.Y)‘ZI(r].Z1(5); EFZ(X,Y)-a.Zg(r).Zl(s);
Ep (X,Y)=h.Z2;(x).2 (s); Ep (X,¥)=a.h.Zs(r).Z3(s);

3 M
EFS(X.Y)‘ZE(I)-ZI(B}; EF (X,¥)=a.Zy(r).21(8);
EF7(K,Y)'h-Zz(r).25(s); EFa(x,Y)sa.h.Zu(t).Zg{s);
EFQ(K,Y)‘Zz(r).Zz(s); EFIO(X,Y)-a.Zu(r).Zz(s};
EF1;(X‘Y)' h.Zz(r).Za(s); EFIZ(X,Y)=a.h.Z~(r].Zu(s);
(X,Y)=Z1(r).22(s); E, (X,Y)=a.Z3(r).Z2(s);

EF]; Fiy

EF]S(X,Y)‘hozx(r)-Zu(s): EFIE(X.yJ-a.h.Zg{r).Zn(s);

No dominio de um elemento E as “Ye T
sao entao definidas como

~vx, v = Crex, 0. (B}
~1(x,Y) = (Fox, 0. (Eg}

fungoes

(21)
(22)

em QE
em QE

0 vetor {¥c} de Fungoes
Interpoladoras Térmicas

Quadro 4.

EGl(X.Y)'(Zsfr)-zr{s)+z1(r)-35(8))f1; EGZ(X.Y) =

= a.23(r).2s(s); EGS(X,Y)-h.Zstr).zg(s); zch(x,y) =

= (Zg(r).Z7(8)+Zg(r).25(s8))/2; EGS(X,Y)-a.Zu(r}.Zs(s);
EGS(X,Y)‘h.Zs(r).33(S)i EG?(X,Y)-(Zs(r).Zs(s) +

+ Z5(r).Zs(s))/2; EGO(X,Y)-a.Z«(r)-Zs(S); EGQ(X.Y) =
= h.Zg(r).2u(s); E, (X,Y)=(Zs(r).Zs(s) +

Gio
+ Z7(r).Zs(5)) /2; EGII(X,Y)-a.Zg(r).Zs(a); Rclzcx,v}=
= h.Z5(r).24(s)
0s Espacos de Solucao. Fungaes interpoladoras glo-

bais F, e G; podem agora ser definidas no dominio @
do canal, a partir das fungoes EF e EG definidas nos
elementos, na forma usual do metodo dos elementos fi-
nitos, sendo guardadas nos vetores globais {F} e {G},
com dimensoes iguais a Ney (igual a 4 wvezes Npp) e
NgT (igual a 3 vezes Npr) respectivamente. Da mesma
forma, e correspondentemente, vetores globais de graus
liberdade {f} e {g} sao construidos, cujos componen -
tes sao os graus de liberdade nodais hidrodinamicos e

térmicos. Com isto, pode-se escrever as solugdes a-
proximadas no canal pelas expressoes
~v=(F}T.06) ; “r={c}T.{g} em Q (23)e(24)

0 Critério de Galerkin. Substituindo-se nas equagoes
diferenciais (2), (3) e (4) as solugoes exatas pelas
aproximadas, é possivel entao definir as  seguintes
fungoes erros :
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- " -
EHX = "U E_H + 7y E_H 37U
ax 3y ax?
-
20,2 Rl vy (25)
3Y? 38X pPrb
S T v _ 32
HY -
ax 3y ax?
2=
il Ef— Ra 1 cosy.T (26)
ayY? a3y Prb
By = U 37T , -y 37T
ax Y
E-T 2,
Pr a3x®  Pr 8Y2

Para montar o sistema de equagoes algebricas utl
liza-se o método dos residuos ponderados, com um crlte
rio de Galerkin, resultando, respectivamente, para as

equagoes de gquantidade de movimento e para a equagaa
de energia, que
f
J ( E“ = U3+ EHy' Vi).dQ = (28)
Q
J ( Erpe Tj).dﬂ =0 (29)
Q
0 Sistema de Equagoes Algebricas. 0 indice j wvaria

entre 1 e Npy na equagao (28) e entre 1 e Ngp na equa-
;aa (29), resultando, uma vez reallzadas as integra-
goes indicadas, dois sistemas nao lineares de equa-

coes algehricas nos vetores incognitos {f} e {g}. Ma-
tricialmente, tem-se
A" O] [ {er=[R ]+ (g} (30)
AN ]+ T+ (e} = (0) 1)

Nas equagoes acima a chave simples indica matrizes ob-
tidas pelas integragoes dos termos lineares ea chave

dupla indica hipermatrizes, correspondentes as inte-

racoes dos termos convectivos nao lineares. Na Ref.
T: estao detalhadas as integracoes acima e os ter—
mos matriciais correspondentes. A variavel pressao @
descartada no processo, e pode ser calculada a poste-
riori. As condig¢Ces de contorno sao entao aplicadas,
e o sistema resolvido. Desenvolveu-se um programa,

em linguagem FORTRAN, para a resolugEo do sistema. Uma
solugao segregada e iterativa & empregada, alternando-
se a solucao da equagdo (30) com a da equagao (31) ate
que sejam atingidos niveis satisfatorios de convergen-
cia. A nao linearidade convectiva da equagao (30) &
tratada pelo método de Newton-Raphson.

RESULTADOS

0 modelo numerlco foi validado inicialmente a-
traves de compﬂragnes com resultados das Refs. E{I,
Eil e [ﬁq, que sao mostradas na Ref. [5].

Resultados, para o caso de um canal longo, com
relacao de lados L igual a 100, sao mostrados abaixo.
Assume-se que o fluido € o ar, com Pr igual a 0,7. Pa
ra o caso de fluxos prescritos nas paredes, tomou-se
numeros de Rayleigh iguais a 100 e 1000 (v. figs. (3a)
e (4a)), e para o caso de temperaturas prescritas Ray-

leigh igual a 100 (v. figs. (3b) e (4b)). Vazoes ¥z,
temperaturas Ty i, na secao de saida, e numeros  de
Nusselt Nu sao nlotados em fungaoc da inclinagao
do canal. Malhas com B0nos e44 elementos foram usados
para o caso de fluxos prescritos, e, para o caso de
temperaturas prescrltas, malhas varlﬁvels foram usa-
das, tendo a mals refinada delas 70 nos e 54 elemen-

Estes sao menores na reg1ac de entrada do canal,
Tam

tos.
pois ai se tem as maiores variagoes nas grandezas.




bém na regiao de saida do canal foi feito um refina-
mento. O nivel de convergencia ex:glda foi da ordem
de 0,001% de diferenga entre solugoes consecutivas no
processo iterativo, tanto _para o vetor hLdrnd1uam1co
{£} quanto para o vetor térmico {g} A convergencza
foi sempre obtida rapidamente, nao sendo necessario
mais que 10 passos iterativos no caso mais diffc1l.

Ev1dentemente, os resultados acima sao solugoes
para o modelo matematxcu nao sendo necessariamente
validos para o fenomeno real. De fato, fenomenos de
instabilidade sao comuns nos problemas de convecgao
natural em geometrias inclinadas. E existe tambem a
questao de saber até onde o regime se mantém laminar.
Estudos experimentais devem ser efetuados para deter-
minar os limites de validade do mudelo em questao. Na
Ref. Ej] estas e outras questoes sao analisadas.

Y

gao de um elemento finito quadrilateral generico, nao
retangular. A possibilidade de levar em conta os efei
tos de turbulencxa num procedimento estatistico de
média, também deve ser considerada no futuro.
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CONCLUSOES

0 modelo numeérico desenvolvido mostrou excelen
tes proprledades de convergencia e de precisao. Suas
aplicagoes nao se restringem ao problema de convecgao
natural em canais, podendo ser empregado para o caso
de convecgdo natural em cavidades ou em outras geome-
trias que possam ser descritas por um conjunto de ele
mentos retangulares. Problemas de convecgao forgada,
ou mixta, podem ser igualmente descritos. Para estas
outras apllcaqoes. basta tomar as condlgoes de contor
no do problema, eliminar se necessario matrizes e
hipermatrizes, dotando as demais de fatores multipli-
cativos adequados. Por exemplo, para convecgao for-
qada, a matriz (R) da eq. (30) e anulada. Dessa fot-
ma & também possivel simular omodelo da camada limi-
te, para comparagoes com o modelo completo (v. Ref.

5
E A pesquisa mostrou-se promissora e sua contlnua
cao passa, por exemplo, pela consideragao do efeito
radiativo entre as paredes do canal, e pela implanta
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ESCOAMENTO LAMINAR EM DIFUSORES RADIAIS.
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0 presente trabatho & uma analise numerica, com validacao experimental, do

RESUMOD

es-

coamento Laminar incompressivel de ar em difusones radials com pequeno ajastamento en

trhe o8 discos. A motivagao do trabatho vedlo da impontancia da geometnia no estudo
carregamento em pathetas de valvulas wtilizadas em compressones alternativos.

do
Pengis

de pressao ao Longo do escoamento bem como a forea axial nesultante que atua na pathe
ta sdao apresentados em funcao do nimero de Reynolds e de afastamento entre 0s discos. Pex
448 de velocidade tipicos sdo apresentados a fém de permitin uma visualizacao doescoamento,

INTRODUCAQ

0 estudo do escoamento em difusores radiais é de
fundamental importancia no projeto de valvulas tipo pa-
lheta, muito utilizadas em compressores alternativos.Tal
importancia advém do fato de que é o proprio escoamento
que controla a abertura e fechamento destas valvulas.

Muitas investigacoes tem sido conduzidas relacio-
nadas com esta classe de problemas. Para uma revisao de
trabalhos publicados antes de 1957, o artigo de Woolard
[1] deve ser consultado. Um estudo do escoamento em di
fusores radiais no contexto de valvulas de compressores
alternativos foi recentemente realizado por Ferreira e
Driessen [2]. Neste trabalho é apresentada uma discus-
sdao sobre diversos tipos de escoamentos comumente encon

trados em valvulas tipo palheta, bem como uma revisao
atualizada da bibliografia.
Atualmente nao se dispoe de informacoes detalha-

das sobre a distribuicdo de pressao a que a valvula fi-
ca submetida, para pequenos afastamentos entre os discos
do difusor. As analises tedricas realizadas até entdo ,
para pequenos afastamentos, utilizaram formas simplifi-
cadas das equacoes do movimento, e os resultados expe-
rimentais dlspun1ve15 nao cobrem situacoes onde as pare
des do difusor estao proxlmas uma da outra.

No estudo a ser aqui apresentado, investiga-se nu

mericamente o escoamento laminar de fluidos incompressi

veis em difusores radiais para pequenos afastamentos
entre as paredes do difusor. Experimentos sao realiza-
dos para a validacao da solugao numérica.

Embora a motivagdo para o presente trabalho tenha
vindo de sua utilidade no projeto de compressores alter
nativos, os resultados aqui obtidos podem ser aplicados
a diversas situacoes de interesse tecnologico. Dentre
estas situacoes pode-se destacar a analise de desempe-
nho de mancais a ar e o projeto de impactadores de aero
sol.

FORMULACAO DO PROBLEMA

A Figura 1 apresenta a regiao de interesse do pro
blema a ser investigado. Devido a simetria axial somen-—
te uma metade do difusor € apresentada. Conforme indica
do na figura, a alimentacao do difusor ocorre atraves
de um orificio cujo diametro € D e comprimento € L. Fa-
zendo alusdo a valvulas tipo palheta utilizadas em
pressores alternativos, a regiao onde foi colocado o
orificio € denominado assento e o disco superior e deno
minado palheta.

No orificio alimentador, o escoamento é axial (di

recao x). Ao atingir a palheta o escoamento e defletido
e passa a ser radial (direcao r). Conforme indicado na

Figura 1 o diametro da palheta e D_ e o afastamento
tre palheta e assento e H. P
Para escoamento laminar incompressivel, o proble-

en

com
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Figura 1. Dominio de solugao

ma hidrodinamico é governado pelas equacoes da continui

dade e de Navier-Stokes. No presente caso estas equa-
cOes sao expressas por
A(RU) | 3(RV) 1
3 *~m "0 1)
Uau VAU _ 3P 1 3 Ravu, 3%
— == o= C 2
XY R T *R®E mITRT &
uav  vav _ 3P l_a_(nﬂ T G A 3
T BRI TRW\, WX TR
onde U e V representam,respectivamente, as componentes
axial e radial da velocidade, e P & a pressao. Ao escre

ver as equacoes (1) - (3), as seguintes adimensionaliza
¢oes foram adotadas,

X = x/D 4 R =1r/D
(4)
Us=puD/y , Ve=pwu , P=opp/u/m?
onde p é a densidade e y é a viscosidade dinamica do
fluido escoando no difusor.
con-

A seguir serao apresentadas as condicoes de
torno do problema. Para as paredes solidas, U=V=0, e no
eixo de simetria (R=0), V=0U/8R=0. Resta agora analisar
as condigoes de contorno na entrada do orificio alimen-
tador e na saida do difusor. Na prescricao destas condi
¢oes de contorno, deve-se ter em mente que, no presente



estudo, a énfase ¢ dada a pequenos afastamentos da pa-
lheta. Isto faz com que o perfil de velocidade prescri-
to na entrada do orificio tenha pouca influéncia na dis
tribuicao de pressao na regiao do difusor. A fim de ex-
plorar a influencia de diferentes distribuicoes de velo
cidade na entrada do orificio na solucdo das equacoes "
dois perfis foram utilizados, o plann dado por U=Re, e
) parabollLo (Poiseuille) U=Re(2-8R?), onde Re=puD/u &
o numero de Reynolds do escoamento definido em termos
da velocidade média U no orificio e do diametro Ddo or1
ficio.

Na saida do difusor, as condigoes de contorno pa-
ra a componente radial V e para a componente axial i
sao 3(VR)/3R=U=0, Posteriormente, na apresentacao dos
resultados, a validade das condicoes de contorno ante
riores sera reexaminada, -

A formulagao do problema esta finalizada. Das equa
cces diferenciais e das condlcues de contorno ve-se que
o unico parametro nao-geometrlco a ser prescrito e o
numero de Reynolds.

A seguir e apresentada a metodologia utilizada na
solucao do problema.

SOLUCAO NUMERICA

A solucac numérica das equacoes diferenciais su
jeitas as condicoes de contorno foi obtida numericamen-—
te utilizando-se o algoritmo SIMPLER [3]. Inicialmente
o dominio de solucao é dividido em volumes de controle
que ndo se superpoem e as equagbes diferenciais sdo in
tegradas em cada um dos volumes de controle, Desta inte
gracao resultam equacoes algébricas que, quando resolvi
das, fornecem os campos de velocidade e pressio. Este
método de solugao € comumente empregado na solugcdo de
problemas de escoamento de fluidos e dispensa maiores
detalhes. Informacoes adicionais sobre o método  podem
ser obtidas em [4]. Para acelerar a convergencia na ob-
tencao da solucao, o algoritmo de correcao em bloco de
[5] foi implementado no programa computacional.

Cuidados especiais foram tomados na escolha da
malha a ser utilizada na discretizacao do dominio. Di-
versos testes foram necessarios ate que as grandezas
de interesse se tornassem independentes da malha. A con
figuracao final da malha foi obtida colocando-se manuaz
mente os pontos nas regioes de maiores gradientes. Um
total de 742 pontos nodais foram empregados, sendo 182
pontos na regiao do orificio e 560 pontos na regiao do
difusor. A comparacdo entre os resultados numéricos e
experimentais serviu como um teste adicional para a va-
lidacao da solucao numérica.

EXPERIMENTO

A enfase do presente trabalho € dada na  solugao
numérica do escoamento laminar em difusores radiais. Os
experimentos realizados serviram para a validacao dos
resultados computacionais.

Uma vista esquematica da bancada experimental €
apresentada na Figura 2. Ar comprimido, proveniente de
um tanque, escoa em um duto de 7,5 cm de diametro e 648
cm de comprimento até chegar na seccao de teste, Uma
vista ampliada da secgao de teste € mostrada no detalhe
da Figura 2. Neste detalhe vé-se o assento, o orificio
alimentador do difusor, a palheta, e as pecas de supor-
te utilizadas para dar rigidez ao conjunto. O diametro

do orificio mede 30 mm e seu comprimento 29 mm; o diamg

tro da palheta mede 90 mm.

0 interesse maior da presente investigagao esta
na determinacao da distribuicao de pressao na palheta
do difusor. Estas pressoes foram medidas através de pe-
quenos orificios cuidadosamente feitos na palheta e dis
tribuidos radialmente em posicoes bem determinadas. A
fim de garantir a uniformidade do afastamento entre a
palheta e o assento bem como a centralizacao do conjun-
to, quatro furos separados angularmente de 900 e equi-
distantes do eixo de simetria foram colocados na palhe-
ta. Quando o sistema estava centrado e o afastamento
era uniforme, os quatro furos indicavam a mesma pres
sao.

As principais quantidades medidas em cada corrida
experimental sao: a distribuicao de pressdo na palheta,

REa=s
%L X merJ . 1

ORIFICIO_ MEDIDOR
.: G48cm f’

TR ] A

=
PAL ———e
— AR

DETALHE DA SECGAO
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DE vazio

MESA
MICROMETRICA

Figura 2. Bancada Experimental

a vazdo de ar no difusor e o afastamento entre palheta
e assento. Para a medicao da distribuicdo de pressao na
palheta utilizou-se um multimanometro inclinado. A wva
zao de ar no difusor foi obtida através da queda de
pressao em um orificio calibrado. Esta queda de pressio
foi medida por um transdutor de pressao diferencial in-
dutivo cujo fundo de escala é de 0,01 bar. O afastamen-
to entre palheta e assento foi medido através da mesa
micrometrica indicada na Figura 2.

Uma avaliacao da incerteza associada aos resulta-
dos experimentais foi feita utilizando-se a metodologia
descrita em [6].

RESULTADOS

A fim de se comparar as distribuicoes de pressao
medidas no laboratorio com aquelas calculadas numerica-
mente, a Flguta 3 foi preparada. Na abcissa desta figu-
ra esta a poslcao radial R enquanto que na, ordenada es-
ta a pressao menométrica adlmenszonal p/(oa?/2) Note-se
que pf(puz)-anaz. onde P é apressao adimensional defi-
nida na equacao (4). A Figura 3 se refere a Re=1326, e
H/D=0,0147. Indicado na figura esta o valor em milfme—
tros do afastamento entre palheta e assento. 0 pequeno
valor deste afastamento fez com que o alinhamento da
secgao de teste exigisse muito cuidado e se constituis-
se em um processo bastante demorado. Em cada ponto expe
rimental assinalado na figura esta indicada a incerteza
associada ao valor medido. A boa concordancia entre os
resultados numéricos e experimentais valida o modelo e
a solucao numérica aqui apresentados.

1500
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Figura 3. Comparacao entre os resultados numé
ricos e experimentais; Re=1326 e
H/D=0,0147.

Para baixos valores de Reynolds, a equagao da con
servacdo da quantidade de movimento na direcao radial

pode ser integrada facilmente se os termos nao lineares
forem desprezados. A gresaﬁo no difusor pode entao ser
] &n[0,5(Dp/D)/R]/Re. Uma compara

obtida por P=[3/(H/D)




cao entre esta distribuic§0 de pressao e aquela obtida
a partir da solucdo numérica para Re=50 e H/D=0,016 a-
presentou uma excelente concordancia e serviu como um

teste adicional para a solucao desenvolvida neste trabalho.

A seguir serdo apresentadas as distribuigoes de
pressao no difusor em funcao do afastamento H/D entre
palheta e assento e do numero de Reynolds Re do escoa-
mente. Quatro afastamentos foram investigados: H/D=

0,016; 0,032; 0,048 e 0,064. Para cada valor de H/D cin
co valores de Re foram analisados: Re=300; 500; 600 ;
1200 e 1800.

A Figura 4 mostra, para os casos H/D=0,016 e
0,064, como a pressac varia radialmente no difusor em
funcao de Re. A principal caracteristica destas curvas
é um patamar nas dlstrlbulcoes de pressao para R < 0,5.
Esta regiao corresponde a area da palheta que recehe
frontalmente o impacto do fluido que escoa pelo or:fl
cio. Para R=0 tem-se a pressao maxima no difusor que &
a pressao de estagnacdo. Para baixos valores de H/D, em
toda a reg1ao do patamar a pressau permanece praticamen
te igual aquela da estagnacao; a medida que H/D aumenta,
a palheta se distancia do assento e a pressao no pata-

mar nao mais se mantém constante conforme indicado na
Figura 4(b).
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Figura 4. Distribuicao de pressao na
palheta do difusor
Outra peculiaridade das distribuigoes de pressao
mostradas na Figura 4 € a queda de pressao abrupta
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que ocorre na entrada do difusor (R=0,5). Para baixos
valores de Re, logo depois da queda abrupta, a pressao
decresce monotonicamente de uma forma mais suave até o
valor da pressido atmosférica. A medida que Re aumenta ,
observa-se que para valores de H/D mais elevados, a

pressao cai tanto no inicio da regido do difusor que
chega a atingir valores negativos. Este efeito € bem
acentuado para Re=1800 e H/D=0,064. Os valores negati-

vos de pressao ocorrem devido a separacio do escoamento
junto a extremidade do assento, proxima ao orificio. Pa
ra determinadas situagoes, a regiao de pressdo negativa
chega a ser tao grande que a palheta € puxada de encon-
tro ao assento reduzindo a area efetiva de escoamento
[2].

A integracdo da distribuigdo de pressao ao longo
da palheta fornece a forca axial resultante atuando no
difusor., Em termos adimensionais esta forca F & dada
por

D /D
F = J ( P) 2nRdR
0

(5)

A Figura 5 mostra como F varia com Re e H/D. Note-se
a diminuicao mais brusca de F com H/D para Re=1800 indi
cando um aumento acentuado da regido de pressido negati-
va conforme discutido anteiormente.
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Figura 5. Forga axial resultante atuando

na palheta

A fim de que se possa visualizar o escoamento, a
Figura 6 foi preparada. A curva tracejada corresponde a
Re=300 e a curva cheia a Re=1200. Ambas as curvas foram
geradas fazendo-se H/D=0,048. As dimensoes da figura es
tao em escala exceto o afastamento H entre palheta e
assento que esta multiplicado por sete.
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Figura 6. Perfis de velocidade tipicos no
difusor para H/D=0,048

Conforme observado na Figura 6, existe um pico na




distribuicao de velocidade proximo da parede do orifi-
cio, A existéncia deste pico ja havia sido observada an
teriormente [7]. Tendo em vista a pequena relacdo entre
H e D, o fluido para entrar no difusor é acelerado jun-
to a parede do orificio distorcendo assim o perfil de
velocidade. Este estrangulamento do fluido faz com que
a distribuicao de velocidade a ser prescrita na entrada
do orificio tenha pouca influéncia sobre a configuracaoc
do escoamento no difusor.

Na regiao do difusor a velocidade média do escoa-
mento decresce radialmente o que pode ser observado pe-
lo achatamento dos perfis de velocidade. Para Re=1200
nota-se uma pequena recirculacao no inicio do difusor.

Numericamente as condigoes de contorno na saida
do difusor foram implementadas atraves da hipotese de
escoamento localmente parabolico [4]. Os perfis de velo
cidade mostrados na Figura 6 justificam o uso de tais
condicoes de contorno.

CONCLUSAQ

0 presente trabalho apresentou uma investigacgao
numérica com validagcao experimental do escoamento lami-
nar incompressivel em difusores radiais para pequenos
afastamentos entre as paredes do difusor. A motivacdo
do trabalho veio da importancia desta geometria no estu
do do carregamento em valvulas de palheta utilizada em
compressores alternativos.

Perfis de pressao ao longo do escoamento foram ob
tidos em funcao do afastamento H/D entre as paredes do
difusor e do numero de Reynolds Re do escoamento. Para
os valores mais elevados de H/D e Re aqui analisados, a
distribuicaoc de pressao apresentou uma regiao negativa
indicando que as paredes do difusor podem vir a ser pu-
xadas uma de encontro a outra. Resultados para a forga
axial resultante que atua na parede do difusor oposta
ao orificio alimentador foram apresentados em funcao de
H/D e Re. Perfis de velocidade tipicos foram mostrados
a fim de permitir uma visualizacao do escoamento.
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ABSTRACT

Numerical investigations experimentally validated
04 radial out-gLow between narrow spaced parallel dishs
were conducted. The main motivation for the work  was
the study of fLow and thruwrt in valuves of reciprocating
henmetic compressons. Pressure distributions along the
flow and the resultant ax<ial force acting on the {Lappen
were plotted as a function of the Reynolds number, and
the radial gap. Typical velocities profiles were shouwn
forn glow visualization,
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RESUMO

Apresenta-se uma tZenica numerica para a sofugao do escoamento potencial

{ncom

p&uuuez em grades cireubares fixas representativas de estatones nradiais de turboma
quinas. Trata-se de uma tecnica de paineds, baseada na utilizagao de distribuigoes de

vortices no contorno dos perfis, segundo a formulagdo classica de Martensen.

Resulta

dos numenicos obtidos para a mmbmcau de pressoes sobre os penfis sac comparados

com hesultados analiticos e experimentais da Literatura, concluindo-se

preliminaimen

te pela validade da mesma como ferramenta basica para anakise do desempenho de estato

nes nradiais de turbomaquinas.
INTRODUGAO

Os estatores radiais desempenham uma fungao impor
tante nas transformagoes energéticas e redirecionamento
do escoamento em varios tipos de turbomaquinas. Esses
dispositivos aparecem sob a forma de pré-distribuidores
e distribuidores de turbinas hidraulicas, difusores de
turbocompressores centrifugos, aletas diretoras de con
versores hidrodinamicos de torque, etc..

Devido a complexidade do escoamento nos estatores
radiais, as técnicas para sua previsao apoiam-se forte
mente em teorias unidimensionais suplementadas por dados
experimentais. Todavia, a hipotese de escoamento bidi
mensional (grade circular), potencial e incompressivel
fornece uma base tedrica, em principio, mais geral que
a teoria unidimensional.

Entre os métodos de analise do escoamento potenci
al incompressivel, destaca-se, pela versatilidade, o mz
todo das singularidades. No caso de perfis aerod1nam1
cos isolados ou em grades lineares, Martensen [1] tra
tou o problema atraves da solu;ao numérica de uma equa
cao 1ntegra1 tendo como incognita a intensidade de uma
distribuigao de vortices no contorno dos perfis. Segun
do essa formulagao, a velocidade no contorno externo
dos perfis iguala-se & propria intensidade dos vértices,
o que simplifica a analise. Posteriormente, Fisher e
Inoue [2] estenderam a formulagao de Martensen [1] ao
tratamento de grades circulares fixas visando o estudo
da interaqio difusor/rotor de turbocompressores centrg
fugos.

Hess e Smith [3] desenvolveram técnicas baseadas
em distribuicoes de fontes no contorno para o calculo
do escoamento potencial em torno de corpos arbitrarios.
Essas técnicas utilizam o conceito de painel, tornando
o tratamento numérico do problema bastante facilitado.

Uma técnica de paineis bastante simples e eficaz
foi desenvolvida por Mavriplis [&] para o estudo de es
coamento potencial em torno de perfis aerodinamicos iso
lados ou segmentados, visando o desenvolvimento de dli
positivos de alta sustentagao A tecnica de Mavriplis
[4] baseia-se na formulagao de Martensen [1].

No presente trahalho, propoe-se a descrigao de
uma técnica de painéis para a solugao do escoamento PO
tencial em grades radiais fixas, com base em uma dlstrL
bulgao de vortices sobre o contorno dos perfis. A tecnl
ca @ semelhante a de Mavriplis [&], 3901ando—se também
na formulagao de Martensen [1]. Resultados numéricos ob
tldos para a dlstrlbulgan de pressaes sobre os perfxs

sao apresentados em comparagao com resultados analfti
cos e com dados experimentais da literatura.
FORMULACAO DO PROBLEMA

Considere-se a Figura 1, onde esta representado

um esquema de uma grade circular fixa no plano {=r elf,

67

-
PLANO Fisico PLANO TRANSFORMADO
-, =T l'e ZzX+iY

Figura 1. Plano fisico da grade circular e plano trans
formado da grade linear.

Para fins de formulagao e exemplificagao, sera conside

rado o caso de uma grade difusora com raio de entrada

(interno) r; e raio de saida (externo) r,, formada por
N perfis aerodinamicos de formato arbitrario, identicos,
igualmente espagados e igualmente esca]onadns.

Através da seguinte transformagao conforme intro
duzida por Konig [5?

fn | & ; (1)

N
z(g) o 5

a grade circular no plano § & transformada numa grade
linear infinita no plano z = x + iy com espagamento uni
tario entre os perfis transformados, de acordo com a F1
gura 1. Linhas r = cte. e # = cte. no plano [ sao trani
formadas em linhas x = cte. e y = cte., respectivamente
no plano z. Tem-se também que

2(r,) = 0, 2

lim x = +=
T “* 4o

lim x = ==,

r+0

Desta forma, o estudo do escoamento potencial do
plane L pode ser feito no plano z, considerando-se a re
lacao de transformacao entre as respectlvas velocidades
complexas conjugadas:

Wo=w 94z . W .. (3)
[ zZ dg z ong
0 escoamento basico do plano { & dado pela combi

nacao de uma fonte de intensidade Q e um vortice de in
tensidade I na origem da grade circular, simulando a va
zao e a pre—cxrculagao, respectivamente. De acordo com
a equagao (3), a velocidade complexa conjugada do escoa



mento basico no plano [,

= Q- il
W =
% 27

’ (4)

transforma-se numa velocidade uniforme no plano z, ante
rior a grade (x + -=): -

= . _.T
Mg Ty T iy (5)

Aﬁrelagﬁa entre o angulo B, do escoamento de aproxima
¢ao na grade linear e os parametros cinematicos da gra
de circular & dada por

tan 8, = {% : (6)

A seguir, as analises serao feitas no plano da grade li
near sabendo-se que, quando necessario, as equacoes (1),
(3) e (6) se encarregam de efetuar as necessarias cor-
respondencias entre geometrias, escoamentos e parame-
tros cinematicos, respectivamente. No restante desta
formulagao nao mais se utilizara o indice z quando se
fizer referencia & velocidade complexa e a intensidade
de vortices no plano da grade linear.

A velocidade complexa do escoamento basico no pla
no da grade linear & dada por =

W, + W,
M= e
sendo
I,
W, = lim W = W_+ i— e (8)
X+ —mo 2t
r
W,= lim W = W -i-= (9)
X + 4= 2t

onde I'; & a circulagao calculada em torno do perfil num
percurso tal que o interior do mesmo fique sempre a di
reita.

0s perfis introduzem um campo de velocidade de
pertubagao (velocidade induzida),que superposto ao campo
do escoamento basico, deve satisfazer a equagao de La-
place para o potencial de velocidade V?¢ = 0, a condi
cao de impermeabilidade na parede do perfil e as equa-
gSes (8) e (9). Conforme Martensen [1 , © campo de _per.
tubagao pode ser criado por uma distribuigac de vorti
ces de intensidade y(s) sobre o contorno dosaperfis, de
maneira a satisfazer automaticamente a equagao de Lapla
ce e as equacoes (8) e (9). Martensen |l1| mostrou tam—
bém que, ao se considerar nula a componente tangencial
da velocidade total no contorno interior do perfil, re
sultam a condigao de impermeabilidade e a igualdade en
tre a intensidade de vortices y e a velocidade no con-
torno exterior do perfil. Logo, as relagoes

e

W, - =0 (10)

(W e - ®) =Y an
sao obtidas quando se faz

W, . .8 =0 . (12)

int

Nas equagoes (10), (11) e (12) substituiu-se a no
tagao complexa pela notagao vetorial,gnde n es sao os
versores normal e tangencial a superficie do perfil,res

pectivamente, Weo vetor velocidade total do egcoamen=~
to dado pela superpogigao do escoamento basico W, e do
escoamento induzido W.

A circulagao em torno do perfil sera

rz = f ¥ ds . (13)

SOLUGAD NUMERICA

Na Figura 2, esta indicado o procedimento que se
adotou para a solugao numérica do problema formulado no
item anterior no plano da grade linear. Sao escolhidos
n+l pontos, incluindo o bordo de fuga, sobre o contorno
de um perfil de referéncia da grade (p=0), e um poligo-
no de n lados - paineis - & formado pela uniao destes
pontos. Cada painel j, formado pelos pontos extremos zj
e zj41 (j =1, 2, ..., n), & considerado como suporte
de uma distribuigao uniforme de vortices de sentido ho
rario e de intensidade yYj. Considerando-se o mesmo pro
cedimento em relagao aos demais perfis (p=%1, *2, ...,
=), varias grades de painéis sao formadas. Em cada pai
nel do perfil de referencia, toma-se o ponto medio zcj-
ponto de controle - para efeito da aplicagao da condi-
gao (12). A velocidade complexa conjugada induzida pela
grade de paineis j sobre o ponto de controle zck, con-
forme Giesing [6], & dada por

_ e-icr.j sinh[%{zck - xj)]
ij(ZCk) o iTj In a T 5
Blnh[E(zck-Zj+1)J

2
Y| Z,zZ,,= BORDODE FUGA /\Zjn

Zneq #

+(14)

DETALHE DO
PAINEL "j"

® PONTO DE CONTROLE

+ PONTO EXTREMO

Figura 2. Discretizagao do perfil aerodinamico em pai
néis no plano da grade linear.

Superpondo-se os efeitos de todas as grades de
painéis ao efeito da velocidade do escoamento basico W,
e aplicando-se a equagao (12) a cada ponto de controle!
resulta o seguinte sistema de equagoes lineares algebri
cas nas incognitas Yj:

n
z Akj Yj.hk » k=1, 2, sssp 0 5 (15)

=

onde os coeficientes de influéncia Ay; dependem apenas
da geometria da grade . As expressoes para Agj e by se
originam das equagoes (8), (12), (13) e (14):

. As:
Akj =R {e—mk [ij (zep) - 1 T&]] e (16)
b = - R (o i0%k W) + K (17

onde R indica a parte real da expressao complexa_consi-
derada. A constante K foi introduzida arbitrariamente
para levar em conta o fato de que a solu?ao Y Trequer
uma condi¢ao suplementar para ser determinada (Marten-

sen [1]). No caso em que j=k, o valor Ayj resulta igual
a =1/2. Para levar em conta o efeito da  curvatura do
perfil, efetua-se a corregao sugerida por Mavriplis [4],




alterando-se o valor de Akk:

Aa
hy > F P (18

onde Aa, € o angulo de curvatura subentendido pelo per
fil entre os pontos extremos do paimel k (Figura 2).
Fixada a geometria da grade, a solu;ao Yy, do sis
tema de equagoes (15) para qualquer situagao de escoa
mento & obtlda atraves da superposigao de tres solugoes

basicas Y - Y e Y obtidas, respectivamente, por
BI-DU z |H]|'1 . K=0
B, =9, [|w|=1 |, K=0 (19
[w,| =0, K=-1/2

A distribuig¢ao de vortices total y., que & igual
a propria velocidade no contorno, sera, “portanto,

|Hl| cosB, Y; . |W1[ sinB, Y? + T; . (20)

[
t

A constante c, e determinada atraves de uma condi
gao suplementar. Em geral, aplica-se acondigao de Kutta
exigindo-se que as velocidades no bordo de fuga sejam
finitas e continuas. No contexto do presente trabalho, a
condicao de Kutta assume a seguinte forma:

 ALES 21

Logo, a constante c sera obtida de

(yi+yy) cosB, + (YP'+Y7) sing,
e = - .@
ek ¥l

n

Conhecidas as velocidades no plano da grade line

ar, segundo a equacao (20), & simples determinar as ve
locidades correspondentes no plano da grade circular a-
plicando a equagao (3), isto &,

N
=y, ——— . . = L(ze,) . 23)
ch Y5 e ] s = Elze, (

A distribuigao de preasoes correspondentes & obti
da aplicando-se a equagao de Bernoulli. Usando os valo
res de pressao pp e velocidade Wy = Q/2mry reinantes no
raio 1y = VT, r,' quando apenas a fonte na origem da
grade circular atua, define-se e calcula-se o seguinte
coeficiente de pressao

2

Cpy = P " Pm 1 - .IEW . (24)
m z 0
p W 'm
2

A circulagao pode ser calculada através da seguin
te expressao:

n
LT ¥ Bk . (25)

EXEMPLOS DE CALCULO

A técnica numérica descrita no item anterior para
solugao do escoamento potencial em grades circulares

foi implementada atraves de um programa computacional
codificado em FORTRAN para o computador HP-3000. Para
um nimero tipico de paineéis igual a 80 o tempo de pro
cessamento fica em torno de 60 segundos.

, |— REsuLTADOS ANALiTICOS
A= 30,02° [7]

o PRESENTES RESULTADOS

32 = 31,9° (90 PAINEIS)

08

0.4

-0.4

] 0.2 0.4
X"
Figura 3. Distribuicao de pressoes para o perfil anall
tico em grade linear: B = 37 5 » By =53, 50 7
t/1 = 0,9901573, Cp, = 1 - (y/W,)2.

Na Figura 3, a dlstrlhulqao de pressoes obtida pe
lo presente metodo esta comparada com os dados aualxtl
cos publicados por Gostelow [? para o caso de um per
fil com bordo de fuga afilado gerado em grade linear
através de técnicas de transformagao conforme. Observa-
se uma boa concordancia entre os resultados ao longo de
quase todo o perfil, exceto numa pequena regiao proxima
ao bordo de fuga. A concordancia entre os angulos de sa
ida do escoamento e satisfatoria.E importante salientar
que foi utilizada a distribuigao de pontos publicada
por Gostelow [?] e que, aparentemente, nao e muito boa
para aplicacao do método dos pa1ne15, principalmente no
que se refere ao lado de pressao do perfil, conforme ob
serva-se na Figura 3.

Os resultados para as distribuigOes de pressoes
nos perfis de uma grade circular estao apresentados nas
Figuras 4 e 5 em comparagao com os correspondentes da-
dos experimentais publicados por Kriiger [8] para dois

. [~ PRESENTES RESULTADOS
(80 PAINEIS)
o« RESULTADOS EXPERIMENTAIS
(KRUGER [8] )
"N | I 1
(+] 8
Gpm =-1,0
2,0 '
2
l——l Q
-30 | | ﬂ
’Sﬁ *\/
s 0.2 04 , 08 08 10

X/L

Figura 4. Distribuigao de pressoes para o perfil
Joukowski simetrico em grade circular:
y*/1 = £0,052 em x*/1 = 0,31, § = 36,88°,
r,/r, = 0,682, N = 12, I'/Q = 0,46.
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— PRESENTES RESULTADOS
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| o® RESULTADOS EXPERIMENTAIS
1.0 (KRUGER  [8] )

Copm

4.0 I J |
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0

X

Figura 5. Distribuigao de pressoes para o perfil
Joukowski simétrico em grade circular:
y*/1 = 0,052 em x*/1 = 0,31, § = 36,88°,
r,/r, = 0,682, N = 12, T/Q = 0,86.

valores do parametro I'/Q. A tendencia de variagao dos
resultados experimentais & reproduzida qualitativamente
pelos resultados numéricos. Levando-se em conta que 08
presentes resultados foram obtidos sem qualquer corre-
¢ao para os efeitos viscosos, sua concordancia com o8
resultados experimentais pode ser considerada razoavel.
Salienta-se ainda, a boa concordancia no que se refere
ao coeficiente de pressac minimo, que € de fundamental
importancia no estabelecimento de critéries de projeto
de turbomaquinas.

CONCLUSOES

A técnica de painéis baseada em distribuigao de
vortices apresentada neste trabalho pode se tornar uma
ferramenta Gtil para analise do escoamento em estatores
radiais de turbomaquinas. Estudos estao sento feitos pa
ra torna-la mais eficiente do ponto de vista numérico.
Pretende-se, posteriormente, utiliza-la como base tedri
ca de correlagao de dados experimentais e estabelecimen
to de critérios de dimensionamento de turbomagquinas.
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ABSTRACT

A numenical technique for the solution of the
incompressible potential flow in stationary circulan
cascades resembling the nadial stators of turbomachines
is presented. 1t is a panel technique based on the
distnibution of vornticity on the airfoil contour,
acconding to the Martensen's classical formulation. A
comparnison of the numerical nesults obtained for the
pressune distribution on the airgoil contour and the
analytical and experimental results from the Literature
is presented. The valddity of the present technique as
a basic took forn the evaluation of the pergformance of
nadial statons is demonstrated.
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Construiu-se um modelo de bomba Pitot projetado para operar a rotagoes especifi-
cas mate bairas que as comumente utilizadas em bombas desse tipo. Sao apresentadas e-
quagoes obtidas na tentativa de relacionar os varics tipos de perdas que ocorrem  vis
bombas Pitot. Finalmente apresenta-se curvas caracteristicas obtidas com o protétipo
base e com modificagoes do mesmo, surgidas na tentativa de aumentar sua eficiencia e

pressao de descarga.

INTRODUGAO

A origem da id€ia da bomba Pitot & um tanto obscu
ra. Segundo a literatura, sua patente mais antiga seri-
a de 1937 na Alemanha. Estudos importantes foram desen-
volvidos por U. M. Barske [1], inicialmente na Alemanha
e depois na Inglaterra.

As pesquisas de Barske mostraram que a bomba Pi-
tot atendia bem as altas pressdes e rotacoes desejadas,
porém as vazoes obtidas eram baixas, caracterizando es-
se tipo de bomba como de média a baixa rotagao especifi
ca.

Nas décadas de 50 e 70 pesquisas envolvendo bom-
bas Pitot, foram desenvolvidas nos Estados Unidos, pela
Marinha e por uma empresa privada respectivamente, sen-
?ﬂ}estas Gltimas parcialmente descritas na referéncia

2]

Neste trabalho apresenta-se resultados obtidos
com um prototipo, projetado para operar a rotagoes es-
pecificas mais baixas que as comunmente utilizadas para
esse tipo de bomba.

DESCRIGAO E EQUAGOES BASICAS

A bomba Pitot, figura 1, consiste de uma carcaga
rotativa (a), que € o seu rotor, contendo um tubo de
Pitot (b) estacionario em seu centro. O liquido entra
no rotor pelo seu centro, e o movimento de rotagao au-
menta sua velocidade e pressao, até a periferia. O tu-
bo de Pitot, cujo orificio de entrada (c) encontra-se

Figura 1 - Bomba Pitot

n

voltado para a diregao da rotagdo, converte praticamen
te toda a energia cinética em pressao, atraves de um
difusor que se inicia no orificio de entrada e termina
no tubo de descarga (d).

Geralmente pas radiais planas (e), sao montadas
nas paredes laterais do rotor com o objetive de manter
o liquido em rotacao.

0 projeto € baseado na hipotese de que todo o
fluido no interior do rotor gira como um corpo s6lido.
Desprezando-se os efeitos de gravidade, a pressao esta
tica na entrada do Pitot & dada por [2]: =

2

H = ‘2% (1)

onde v, € a velocidade tangencial do fluido na circufe
réncia que passa pelo centro do orificio do Pitot.

0 fator de deslizamento y € definido como a rela
gdo entre v; e a velocidade tangencial do rotor uz, ou
seja u= v;/uz. A altura estatica pode entao ser escri-
ta como:

Hy = w5 (2)

Hy = u? 5% (3)

Uma vez que a bomba opera a baixas vazoes, uma
grande percentagem da pressao dinamica € convertida em
pressao estatica. Se a vazdo € nula, a pressao (altu-
ra) total H, sera:

Ho = Hy + Hy = u? 42 (4)

Parametros caracteristicos. O parametro caracte-
ristico mais importante nesse tipo de bomba €, sem di-
vida a relagéo entre o diametro no qual a linha de cen
tro do orificio do Pitot esta localizado D, e o diame-
tro deste orificio 8. Grandes relagoes D/6 caracteri-
zam bombas de grande altura manométrica e relativa pe-
quena vazao, isto €, baixa rotagao especifica.

0 coeficiente de pressdo para a bomba Pitot € de
finido de forma semelhante ao de bombas centrifugas
convencionais, relgcionando a altura manometrica H com
a altura teorica uz / g:




g 2 (5)
uz’/g

Esse tipo de bomba caracteriza-se por possuir um
alto coeficiente de pressao, particularmente quando ope
Ta com vazao nula. Nessa condigao de operacdo, segundo
a relacao (4), o coeficiente de pressio & Yo=p’.

0 coeficiente de vazio relaciona a velocidade do
fluido no orificio do Pitot vpea tangencial do rotor
uz:

(6

=
n
= LU<

A rotagdo eSpec1f1ca utilizando-se unidades mé-
I|:r|1caq e as relagbes (5) e (6) pode ser escrita como
3

_ 93,81 V§

v (7
T 3 /e

ANALISE DAS PERDAS

Todas as perdas serdo expressas na forma admensi-
onal, dividindo-as pela altura tedrica u;’ /g. Maiores
detalhes sobre o desenvolvimento dessas relagdes podem
ser encontradas na referéncia [3].

Perdas no defletor. O defletor, figura 2, & utili
zado com a finalidade de desviar o fluxo de entrada do
centro para a periferia do rotor. As perdas por atrito
devido ao fluxo radial entre o defletor e a parede adja
cente do rotor, juntamente com as perdas na entrada de-
le, sao aqui denominadas perdas no defletor e podem ser
expressas na forma admensional pela relagdo:

de 3 D "'d

(8)
u’/g

Vag

onde &, € um fator empirico que engloba o coeficiente
de atrﬁo e o deperdas na entrada.

Perdas no Pitot. E no difusor existente no interi
or do Pitot que se da a transformacdo de energia ciné-
tica em pressao. As perdas nesse duto podem ser expres-

sas pela relagao:
.

Uzz./g

)2
E,p— (9)

ROTOR

DEFLETOR

Figura 2 - Bomba Pitot com defletor

onde £p € um fator empirico.que engloba as perdas ao
longo do duto interno do Pitot e do tubo de descarga.
0 coeficiente de pressdao da bomba sera entao:

Ho"Hi
w‘—?——=¢'u‘¢i (10)
uz/g

onde H, = Hy * Hp sao as perdas internas e Yi=¥a¢ * ﬂ-rp-

Perdas por arrasto. As perdas por atrito em torno
do Pitot e suporte, constituem-se em outra fonte de ir-
reversibilidades dependendo da forma e do acabamento
dessas pecas. Estas perdas podem ser escritas na forma
admensional como:

p* (a/8)?

v =C e (11)

a a

sendo C um coeficiente de arrasto.

Perdas por transferéncia de energia. As perdas de
vido ao atrito viscoso entre o corpo do Pitot e suporte
e as paredes do rotor, juntamente com as perdas por re-
circulagao, sao aqui designadas perdas por transferén-
cia de energia:

2
s 2
onde Re=u;’D/v & o nimero de Reynolds, 8 o lo forma
do entre o centro da bomba e as extremdades ianteira

e traseira do Pitot e E_ um fator empirico.

Perdas por atrito com o ar. O coeficiente relativo
a essas perdas e obtido atraves de relagao proposta por
Pfleiderer [4] obtendo-se:

_ 4ko(1 + 5 B/D) (D/8) Par
b = el 5 o (13)

onde B € a largura do rotor, ko um fator em;nrlco que
depende do nimero de Reynolds € Pyy € P sao, respectiva
mente as massas especificas do ar 3L do fluido bombeado.

Perdas mecanicas. As perdas mecanicas devido ao
atrito nos mancais e sistema de vedagao podem ser escri
tas na forma:

My
= (14)
n us?/g

sendo H as perdas mecanicas por unidade de peso.

Rendimento total. A energia mecanica necessaria

para o acionamento da bomba sera entao:
H +H,
R et 1 LR Y (15)
uz?/g
onde H, = H_ + +H + 1y sao as perdas externas e
VTV,

Finalmente, o rendimento total da bomba &

n

€ﬂ€-

(16)

3
1
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DESENVOLVIMENIO DO PROTCGTIPO

0 protdtipo construido € mostrado esquematicamen-
te na figura 3. Ele foi projetado_para operar a rota-
coes espec1f1cas mais baixas que as encontradas na 1i-
teratura. Para isso, conforme equagao (7), a relaqao
D/& deverin ser grande. Para satisfazer a pressao de
500 KPa e rotacan de 5.000 rpm, valores de projeto, es-
ta razao foltamadaigual a 100, utilizando-se D = 200 mm
e §=2mm.

0 prototlpo foi construido nas oficinas do Centro
de Pesquisas e Desenvolvimento da Bahia - CEPED em ago
carbono, com excegao do Pitot, suporte e tubo de descar
ga, construido em ago inoxidavel. O dispositivo de ve-
dacao consiste em sélo mecanico de montagem interna e
os mancais utilizam rolamentos de esfera lubrificados
através de engraxadeiras.

0 modelo original sofreu modificacbes ao longo do
trabalho, visando aumentar seu rendimento e pressdo de
descarga, dando origem a quatro configuragoes constru-
tivas que sao descritas a seguir.

Prototipo base. Esta configuragdo € a mostrada na
figura 3, isto e, tal como saiu das oficinas do CEPED.

Prototipo com Pitot hidrodinamizado. Devido
mas propiedades de usinabilidade do ago inoxidavel,
tilizado na construgao do Pitot e suporte, esta pega
foi confecgionada de forma praticamente artesanal, ra-
zao porque nio obteve-se a forma aerodinamica desejavel.
Como o problema era de acabamento externo, moldou-se u-

ma carenagem com a forma de um aerofélio NACA 66,-12 do
tipo laminar.

as
u—

Prototipo com pas entre defletor e parede do ro-
tor. Nesta configuracao foram montadas seis pas radiais
planas, no espago entre defletor e parede adjacente do
rotor.

Prototipo com pas entre Pitot e parede do rotor.
Novas pas foram construidas e montadas no_lado conico
do rotor, tendo sido retiradas as da versao anterior,
com o objetlvo de reduzir o deslizamento entre fluido
e rotor.

Figura 4 - Bancada de Testes

RESULTADOS

Cada uma das versoes descritas, foi levada a ban
cada de testes mostradas na Fjgura 4, a fim de se le-
vantar suas curvas caracteristicas. A bancada € compos
de motor péndulo, com velocidade de rotacdo variavel,
equipado com dinamometro e tacometro para a determina-
cao da poténcia de acionamento. Dispoe-se ainda de ma-
nometros na entrada e saida da bomba para a determina-
cdo dos coeficientes de pressio e de reservatorio afe-
rido para a determinacao do coeficiente de vazao.

A maior limitacao da bancada de testes, era a ve
locidade de rotacao do motor péndulo utlllzado 2.200
rpm, enquanto a rotagao de projeto estava em torno de
5.000 rpm.

A figura 5 mostra as caracteristicas alimensionais
do prototipo, maior ouantidade de dados estao disponi-
veis na referéncia [3].

Prototipo base. Para vazao nula (¢=0) as curvas
1 mostram um coeficiente de pressao em torno de 0,63

Figura 3 - Protdtipo base
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Figura 5 - Caracteristicas adimensionais para as
virias configuragoes do  prototipo

que corresponde, quando substituido na relacdao (4) a
um fator de deslizamento de (,79.

Protétipo com Pitot hidrodinamizado. As curvas 2
mostram um ligeiro aumento no coeficiente de pressao e
no rendimento, certamente devido a um menor coeficien-
te de arrrasto resultante da carenagem.

Prototipo com pas entre defletor e parede do ro-
tor. As curvas % mostram que neste caso, houve uma
queda consideravel no coeficiente de pressao € no ren-
dimento.

Prototipo com pas entre Pitot e parede do rotor.
As curvas 4 mostram uma pequena reducao no rendimento
maximo, comparado com o da segunda configuracdo, que
até entdo era o mais alto. O coeficiente de pressao en
tretanto, sofreu um aumento consideravel. Para vazao
nula (¢=0) este atingiu o valor 0,81 que corresponde,
quando substituido na relagdo (4) a um fator de desli-
zamento de 0,9.

CONCLUSOES

Devido aos baixos rendimentos, pode-se concluir
que a bomba Pitot nao € indicada para rotagoes especi-
ficas tao baixas quanto 3 utilizada no protétipo [nq =
0,9).

A grande responsdvel pelo baixissimo rendimento
do prototipo, cerca de 2,5 %, &, sem ddvida, a alta re
lagao D/&, utilizada a fim de atender a baixa rotagdo
especifica de projeto. Tal relagao nao so provoca si-
gnificativas perdas internas, como também faz com que
a bomba trabalhe estrangulada, elevando demasiadamente
as perdas externas pelo aumento do escoamento circula-
tério. Além disso, devido ao estrangulamento, a poten-
cia extraida e muito baixa. Este fato, associado as re
lativamente grandes dimensoes da maquina, fazem com
que as perdas mecanicas passem a ter grande influéncia
no cialculo do rendimento total.

A ligeira melhoria do desempenho, obtida com a
carenagem sobre o Pitot e suporte, confirmam a impor-
tancia da forma dessa peca na perfomance da bomba.

0 menor deslizamento obtido na Ultima versao mos
tram que nio pode-se abrir mio do uso de pds para uma
melhor transferencia de energia.

7h
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SUMVARY

A model Pitot pump designed to operate at lower
specific speeds than usual, was constructed. Tentative
equations are presented to describe the various types
of losses in this type of pumps. Characteriste curves
are plotted for the basic prototype and modi fications
designed to improve efficiency and raise discharge
pressure.
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ESTUDO DO DESEMPENHO DE UM ROTOR DE ARRASTO DIFERENCIAL
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RESUMO

Neste trnabatho sao apresentados os resubtados da simubagao do desempenho de um
tipo de noton de arnasto diferencial, atraves do metodo dos tubos de Comrente Multi-
plos. Sao tambem apresentados auuu.adaa dos ensaios em tinel de vento com roton sdmi
Lan ao que foi analisado, para uma congfrontagdo com os nesubtados do modelamento teo-
nico, 0 mesmo metodo de ana.&ue ¢ empregado para healizan a previsao do desempenho de

outro noton de anrasio - com protegao
que portanto apresenta maion eficiencia.

INTRODUCAQ

A energia eolica tem sido extensamente pesquisa-
da, principalmente nos palses desenvolvidos. Como a fi
nalidade prlnczpal que norteta o desenvolvimento de sis
temas eolicos e a geragao de energia eletrica, os esfor
Gos tem se concentrado em rotores que possuam alta efi=
ciencia e rotagoes elevadas - isto &, os rotores tipo
helice ou Darrieus.

Os rotores que funcionam por arrasto diferencial
possuem eficiencias baxxas e operam em rotaqoes tambem
baixas. Tais caracter1stlcas sao desfavoraveis para_ a
geragao de energia elétrica. Porem, para outros proposx
tos, tais como o emprego direto da energxa mecanica pa
ra moer graos ou para bombeamento d'agua, essas caracte
risticas podem ser aceitaveis, desde que o sistema seja
simples e barato.

Dos rotores de arrasto diferencial, apenas o ro-
tor tipo Savonius tem sido estudado e os resultados ob
tidos podem ser encontrados nos_trabalhos de ISMAIL [T
e NEUMANN [2]; outros modelos sao apresentados na obra
de National Academy of Sciences [3], com  realizagoes

praticts e na obra classica de Golding [4], porem  sem
uma analise detalhada.
Este trabalho apresenta os resultados obtidos no

estudo de um rotor simples de arrasto diferencial e
discute as possibilidades de arranjos que, com base nes
se rotor, apresentem melhor rendimento.

METODO DE SIMULACAO E ENSALOS EXPERIMENTAIS.

A Simulagao do Desempenho do Rotor. O rotor de ar
rasto analisado ¢ mostrado na Fig. 1 em | perspectiva. As
pas do rotor constituemrse em perfis em V, de chapa do
brada. Quando 0 rotor e exposto a uma corrente de ar,
surgem forgas de arrasto_e, uma vez que o arrasto na
parte_concava do perfll e maior do que na parte conve=
xa, ha um torque 1iquido sobre o rotor. Tal caracteris-
tica define o principio de funcionamento dos rotores de
arrasto diferencial.

Para a simulagac do rotor foi empregado o metodo
dos tubos de corrente multiplos, utilizado por Strick-

land 5} com sucesso para a previsao do desempenho do
rotor Darrieus.
Na Fig. 2 vemos um esquema do rotor e dois tubos

de corrente que o atravessam. A pa representada possui
um comprimento Ry e o perfil indicado no corte B-B. 0
raio Rj indica a dimensao do cubo que suporta as pas.
Para cada tubo de corrente, supoe-se uma velocidade de
vento (Uj) constante, determinada iterativamente.

Pela teoria da quantidade de movimento de Glauert
|6|, a_forga de arrasto produzida no rotor, devida a
variagao da quantidade de movimento do ar que atravessa
o rotor e dada por:
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para as pas quando se movem contra o vento - e

EIX0 DO ROTOR

Figura 1. Vista em Perspectiva do Rotor Estudado

L 2pnu(v1-u) (1)

onde (A) & a area do rotor transversal a diregao do es-

coamento, (V.) & a velocidade do vento a montante e (U)
e a velocidade do vento ao atravessar o rotor, suposta
constante.

Entao, para um dado tubo de corremte (i) situado
a uma distancia (D) do eixo, podemos escrever:

F;(D) = 20A,U, (V\~U;) (2)

Por outro lado, a componente normal da forga _que
atua sobre a pa, a uma dlstancxa (D) do_eixo e num angg
lo (B) entre a posigao instantanea da pa e a diregao do
vento a montante pode ser escrita como:




1 2
Fy(D:8) = 3 oA C UL (3)

onde (Ap) representa a area da pa dentro do tubo de cor
rente (CD) e ° coeflclente de arrasto e (URN) e a compo

nente normal a pa da velocidade relativa entre a pa e o
vento,

U U1

l )
A N | J

CORTE BE

SENTIDO DE
ROTAGRO !
Figura 2. O Rotor de Arrasto

A determlnsgao de U; para um dado tubo de corren-
te & feita Lteratlvamente a partir da igualdade entre o
torque produzido pela forga F;j(D) - dada pela eq. (2) e
o torque medio produzido pela furga Fy(D,0) - dada pela
eq. (3). Tratando-se as variaveis de forma adxmensxona-
lizada, a equagao utilizada para tal proposito e:

U U N Up £ Cp: EBH. 2 @)
?I ke ?IQ “Z.nNe 63;’ g b sen?g (UT )

onde (N) representa o numero de pas, (NB) 0 numero de
1ncrementos na varxavel (8), {UT) e a velocidade da pon
ta da pa e (Cp;i) € o coeficiente de arrasto correto. 0O
coeficiente de” arrasto pode assumir dois valores distin
tos: sera o coeficiente de arrasto do lado concavo do
perfil quando a velocidade relativa normal a pa tiver
sentido concordante com o movimento da pa; caso contra
rio, sera o coeficiente de arrasto do lado convexo do
perfil, E xmportante ressaltar que, quando a velocidade
local da pa e_a velocidade relativa normal possuem mes
mo sentido, ha uma contrlbuxqan positiva para o torque
motor; caso contrario, esta havendo um torque resistivo
de sinal negativo.

Para se determinar (U;j), assume-se um valor para
essa varlavel, com o qual se determina {URN) e se a con
tribuigao local & motora ou resistiva. Calcula-se entao
separadamente o membro esquerdo e o dxrexto da expres=
sao (4) e se verifica a igualdade. ﬁtraves de aproxima-
;oes sucessivas se obtem o valor de (U para o tubo de
corrente considerado. b

Define-se a rotagao (ou velocidade) especifica do
rotor como:

U
ROT = i (5)
%

e o coeficiente de potencia (CP) como:

2P

3
PARY

CP =

(6)

onde Ap e a area da projegao do rotor num planc perpen-
dicular a diregao do vento. Uma vez conhecidos os valo
res de (Uj) para cada tubo de corrente, pode-se mostrar
que o coeficiente de potencia & dado por:

N(R2-R1) e, 2
—
__BW (ROT) ZEE sen?p (U‘l‘ )

onde (Np) @ o numero de tubos de _corrente e L represen-
ta os dois lados do rotor, isto e, o lado em que a pa
se move na mesma diregao do vento e o lado em que a pa
se move contra o vento. O coeficiente de momento (tor-
que) e definido por:

M
CH-——--—-— (3)

DARVIRZ

onde (M) & o torque produzido. Pode-se provar que

oM = CE (9)

ROT

Maiores detalhes relativos ao modelamento do ro-
tor podem ser encontrados na referencia |7].

Ensaios experimentaia. Os coeficientes de arrasto
para o perfil das _pas (lado concavo e lado convexo) fo
ram obtidos atraves de ensaios em tinel de vento. Foram
ensaiados, tambem em tunel de vento, modelos em escala
do rotor. Nesses ensaios, a rotagao foi obtida atraves
de um tacogerador previamente calibrado; o rotor operou
acoplado a um motor DC funcionando como gerador e a car
ga era dissipada atraves de um reostato. 0 torque produ
zido pelo rotor foi obtido atraves da medida da reagao
na carcaga do gerador, colocado em balango. A velocida
de do vento a montante do rotor foi medida atraves de
um dispositivo do proprzo tunel de vento.

Com base nos ensalos acima descritos, pode ser
feita uma comparagao entre os resultados da simulsqao e
experimentais. A Fig, (3) mostra essa comparagao. Deve
ser ressaltado que os resultados exparimgntata 1nc1uen
atrito de mancais e os resultados da simulagao sao pura
mente aerodinamicos.

ANALISE DOS RESULTADOS

A slmula;;o do rotor foi feita para diferentes nu
meros de pas, para diferentes relagoes R2/R1 e para di-
ferentes valores da relagao cD1/cD2 (ou seja, coeficien
te de arrasto para o lado concavo/coeficiente de arras
to para o lado convexo).

A Fig. 4 mostra a influencma do numero de pas so
bre o coeficiente de potencxa e sobre o coeflczente de
momento. Quando o numero de pas aumenta, o valor maximo
de CM ocorre para valores cada vez menores da velocida-
de espec1£1cu (ROT) ; alem disso, quanto maior o numero
de pas, maiores sao os valores de CM, para baixas velo
cxdades especxfxcas. A figura mostra ainda que, para um
nimero maior de pas (CP) maximo ocorre em rotagoes espe
cificas menores e atinge valores menores.




A o
TEO.ICD { (]
EXP RPD =20 | + |
Cp i ’ g o
rcm]cnz_m | re [ RPD =33 | ®
L jot | [ !
3.04 260 002 0.4 3 | . RPD =48 | o
0.0z}
()
o
001}
1 1 | |
o 510 620 530 640 AT

Figura 3. Comparagao entre resultados teoricos e

experimentais

o [w] | €01 cn: Rl | R2
e ——
| 2 Rl 262 | 1.89 002 (014 |
| 3|ty

ozl i
i, =
!

001

o 010 020 030 0.40 Rgy

cu NE

!—c D1 |cDZ |R1 | A2

Esz la.u ooz [0.14
010 — -
(v}
= (i
fiv)
o
[} 0.10 0.20 0.30 0.40 AgT

Figura 4. Efeito do numero de pas

Na Fig. 5 pode ser visto o efeito da relagao R2/
R1 sobre o coeficiente de potem::.a. Fica evidente que
a menos que essa relagao seja muito pequena, pouco efei
to ela produz.
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Figura 5. Efeito da geometria das pas (R2/R1)

Foram construidos perfis que diferiam ligeiramen-
te entre si: um com abas inteiriias. outros com Trasgos
nas abas, com diferentes separagoes. Com isso, foram
obtidos diferentes pares de coeficientes de arrasto. A
Fig. 6 mostra o efeito da relagao CD1/CD2 sobre _o coe
ficiente de potencia. Os valores de (Cp)mgxxmo nao sao

muito diferentes, embora ocorram em rotagoes especifi-
cas um pouco mais altos quanto maior for a relagao
cbl/cp2.
[co1le cnz i _]
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Figura 6. Efeito dos coeficientes de arrasto

A simulagao feita indica que os valores maximos
de CP sao bem pequenos quando comparados a outros ti
pos de rotores de catavento. Embora os valures de CM

nao sejam baixos, a rotagao espec1f1cn e bastante bai
xa, o que resulta em baixas eficiencias. 0 prxncxpsl mo
tivo pelo qual a eficiencia deste tipo de rotor € baixa
reslde nas altas velocidades relativas entre o vento e
pa no lado resistivo do rotor. Caso se desvie o _ fluxo
de ar na parte resistiva do rotor com uma protegao, ha
vera um ganho substancial em CP. Porem. esse novo rotor
agora precisa ser orientado (por um leme) para se man-
ter alinhado. Para a simulagao deste novo tipo de ro-
tor, foi assumido, para a componente normal da




velocidade relativa adimensionalizada, no lado resisti-
vo do rotor.

U u
B g P (10)
Uy Uy

onde B & uma constante, Se B & nula, esta sendo conside
rado torque res1st1vo nulo no lado do rotor que possu?
a protegao. Se B e unitario, esta sendo assumido um tor
que resistivo semelhante ao produzido pela pa glrando
em ar parado, 0 valor efetivo de B dependera das_ carac
teristicas construtivas do rotor: se a protegao e Eecha
da em cima e em baixo, o tipo de bordos da protegao,etc.

0 resultado da 31muls§ao indica que quanto menor
o valor de B, maior sera CP e maior sera a velocidade
especifica em que ocorre (CP)paxime» COmo pode ser vis
to na Fig. 7.

Cumpre ainda observar que a area de referencia pa
ra o calculo de CP nao foi alterada, embora apenas meta
de do fluxo atinja efetivamente o rotor ( na parte moqg
ra). Caso se usasse a 1nterpretaqao usual para a area
de referencia - area em que o escoamento intercepta o
rotor - os valores obtidos seriam duas vezes maiores.

- R =
[coi]coz|m | r2 n' 8
Zﬂ?ilﬁﬁ 002 GIQS 1.0 i)
cp 1 i
05| L)
i 00 | (iLL)
0.06—
D.04
0.02-
1
o o.20 040 D60 080 1.00 ROY L20
Figura 7. Rotor com protegao - efeito do parametro
B
CONCLUSAO

As lxmtthoes inerentes ao modelo empragado na si
mulagao do rotor estudado impedem que este seja ut:ltza
do para a pradxgao do campo_de velocidade real do escoa
mento., Porem, para a uhtengao das caracteristicas glo—
bais de desempenho o metodo mostrou ser razoavelmente
seguro.

0Os coeficientes de potenc1a maximos obtidos com o
rotor de arrasto slmplea sao mu1to baixos para aplica-
qoes em sistemas eolicos. Porem, caso se consiga um
meio de mluiml:lr o torque resistivo do lado do rotor
em que as pas se movem contra o vento, e que mantenha a
slmp11c1dnde construtlva. pode-se esperar valores de
eficiencia razoaveis - como mo rotor com protegao des
crito.
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SUMMARY

Differential drag notonrs, apart from Savondius
noton, have never been 4mdted in detail. The perfonman
ce of a simple differential drag roton was simulated
using the Multiple Stneamtubes Method, The number of
btades, geometrical nelations and d;..ggmw.a drag
effects were analized. The same method was emploied
to simufate anothen differential drag roton, whose
nesistive torque is minimized and efficiency 44
theregone increased.
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ABSTRACT

This papen analyses the feasibility of testing reduced-scale thermal modeds

o

the finat brazilian type spacecragt in simulated space environment and, from theresults,

ob.tairulnz
are esta

the prototype temperatune distribution. General conditions for thewmal scaling
Lished and the temperature preservation and materiats phreschvaticn techniques

are considered.Reduce-scale thenmal mdel ae sweedfied and thein temperature distnibutions

are calewlated and compared to the prototype.

INTRODUCTION

In the thermal design of a spacecraft, one of the
major aspects is to assure that, when in orbit, all
equipments will operate within their especified
temperature limits. This task is accomplished by
careful especification of materials, surface coatings
and, when necessary, providing devices that will control
the heat exchange within the system. Obviously, the
designer has to go through a variety of activities such
as experimental tests in simulated space environment
and numerical simulation of operating conditions in
order to identify the critical spots and to come up
with a reliable thermal design.

The increased size and complexity of today's
satellites are demanding test facilities even bigger
with skyrocketing operating costs. It has been observed
that thermal tests can represent up to seven percent of
the total development cost of a spacecraft [1]. So, the
utilization of reduced-scale thermal models, instead of

full-scale prototype, allows cheaper and faster tests
in smaller instalations.

In the beginning of the american space program,
the general conditions for thermal scaling of a

spacecraf were determined [2,3) and two major techniques
were developed. The first one, named "temperature
preservation" technique, establishes the conditions for

identical temperatures at homologous locations in
model and prototype. So, no temperature reduction is
necessary to predict the prototype temperature

distributions. In the second technique,named "materials
preservation' technique, model and prototype are made
of the same materials and, although the temperatures are
different at homologous locations, they are related by a
predicted ratio. Limitations and errors associated to
these techniques were analysed by some authors [4, 5].
After 1965, experimental investigations were carried nut
to demonstrate the viability of wilizing thermal mdels, They
were considered, for example, in the design of Voyager
type spacecraft [6] and in the Apollo Program [7].

The present work analyses the feasibility of
developing reduce-scale thermal models for the first
brazilian type spacecraft to be launched in 1989. Four

models were especified and their thermal behaviors were
calculated and compared to the temperature distributions
of the prototype.

DESIGN BASIS
For a satellite divided in "n" isothermal regions,

the energy balance for the i-th node is given by the
equation:

3

n n
a1
i I > a e =
Py — ) Rij oiTy = Tp) * Z Spg (Tp =Ty - - Py =0
dt j=1 i=1

{1 = 1, 2y sueym) (1)

where (Qic V,) represents the node thermal capacity, R
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and S are the radiative and conductive
coefficients between nodes i and j, respectively, ¢1 is
the external thermal load due to direct insolation and
due to earth reflected, scattered and emitted energy
and, finally, P1 is the energy load due to equipment
dissipation.

Solutions of the set of equations (1) will provide
the thermal behavior of the satellite, as long as the
thermal loads for each node are known.

Considering a thermal model of this
where each parameter and variable are scaled by a
corresponding scale factor, Y, its temperature
distribution will be described by the set of equations:

13
coupling

spacecraft,

n
YY'PT.. dT
D e 'L'T i 4 Yot
(RelTyo oy Lapyh § R, otrt-T
Y, €1V RYT &, My TR
n
+ (YY) 121 Sy (Ty TP = h ~YpP =0

(L =1, 2, cony ) (2)

Thermal similarity between model and prototype
would be obtained by imposing:
3
kA ek
e s 4 I (3)
=R =Vsh =V = Ve

Y
r

The radiative and conductive coupling coefficients
and the external thermal load are usually written as
n
. = =X =
Ryj = gy {3y Fig [y = (1 -e) Fui™ b g,
K=1

(4)

{5)

{ Hi . (&)

In these expressions, A ,, A represent

1> Mgy Bs 4y

the cross-sectional area

the surface area of node i,



between nodes i and j and the contact area hetweren the
adjacent nodes, respectively. Also, Eq and o are
emissivity and absortivity of node i, Kij and hy

represent the thermal conductivity and the contact heat

transfer coefficients. Hy is the external thermal load
and Fiy in the configuration factor for radiation
exchange between surfaces i and k.

In the right hand side of equations (5), the

the materials thermal conductance
the contact conductance.

first term represents
and the second one is

Considerind the same surface emissivity in
homologous regions in model and prototype and keeping
geometrical identity, equations (4), (5) and (6) lead
to

= n 2 }
LSRR St = At R A AR 7 M (€2

Plugging (7) into (3), follows:

v v vy
ple "L'T 2 0 _ 2 . 2 =
) R Y TR WYY RN Y < Ve (8)
[

.« general, the satellite 1s made of panels,
plates and shells where the temperature distribution
can be considered bidimensional. So, it is convenient
to scale differently thr thickness and the overall

dimensions of the elements. This procedure allows the
designer to scale the heat conductances by scaling the

heat flow area.Considering Y4 as the thickness scale
factor, follows:
Y¥ Y e¥EY
) ¢ bl 2 i 2
‘ iy - YWeYr = Ty ﬁﬁr R RS 9
¥
This expression represents the general criteria
for designing reduced-scale thermal models of a given
prototype.
ESPECIFICATION OF MODELS
For the application of this technique, it was
considered the first brazilian type spacecraft, shown

in Fig. 1. General data are given in Table 1.

ANTIGEOCENTRIC PANEL

CENTRAL CYLINDER

SIDE PANELS
.1
\
GEOCENTRIC PAMEL
FOR EQUIPMENTS
Figure 1. Schematic View of the First Brazliian

Type Spacecraft
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Table 1. Ceneral Data of Prototype

5

& K ] % 10

COMPONENTS ULEERLAL o |em (fm 0

Central cylinder Al 2024 2.00 121.0 215.5
Aluminium

Equipments support sandwlch 26.21 442 1.60

panels panels

Antigeocentric and Aluminium

side panels sandwich 13.51 7.79 2,69
panels

Four different models were especified, for steady
and transient regimes, according to the temperature and
materials preservation techniques, as follows:

|Stendy State

TECHNTQUE Transient regime
Temperature preservation Model T Model III
Materials preservation Model 11 Model IV

The following criteria were adopted:

a) ¥y, = 0.5 - compromisse between models size and INPE
L 1

testing facilities;

b) Tp = 1 - for temperature preservation;

) W, = LA TR 1 - for materials preservation;

d) first term of eq.(9) not considered for steady state;

e) AR 1 - same external coating for model and
prototype;

£) v, =1 - utilization of same thermal contact grease
for models and prototype.

The thermal conductivity of the sandwich panels
were calculated according to the model of Daniels et
alii [8].

Table 2. Selected Data for Thermal Models

MODEL 1 MODEL II | MODEL III MDDEL 1V
COMPONENTS  |MATERIAL en:ﬂ mrxnm.(ﬂij MATERTAL C:-) MATERTAL (.:,J
Central Cylinder| §5 430 |2.37(A1 2024 |1.02| 8§ 430 [2.78[A1 2024 2.01
Equipments Aluminiun
support panels §5 316 |1.98|Al 2024 j0.41| 5§ 316 }2.00|sandwich [26.2]
panels
Antigeocentric Aluminium
and side panels | S5 316 |1.79|A1 2024 J0.41) 55 316 [1.79sandwich (13.61}
panels

Themost important scale factors are shown in Table
3.

It should be added that the models were designed

considering materials with only commercially available
dimensions. Although the similarity criteria are not
met rigorously, the fabrication of the models are
simplified by this restriction.




Table 3, Scaling Factors
Yo Y Yy Y4 Y
Model 1 1.0 - 0.5 1.0 0.25
Model 11 “o1.24 - 0.5 v 2,30\ 0.58
Model 111 1.0 | v 195 0.5 1.0 0.25
Model IV 1.59 0.25( 0.5 6.35 1.59
RESULTS

The thermal behaviors of the prototype and models
were numerically simulated utilizing a computer code
developed by the Thermal Control Group of INPE [9]. The
systems were divided into isothermal nodes as shown in
Fig. 2. For transient conditions, it was considered a
circular orbit with radius equal to 700 km and 25
degrees of inclination. This is a typical orbit for
the first brazilian spacecraft.

e
T, BT
Nl o g
e B
A e
e B,

Mesh Grid for Models 1, Il and III

a) Antigeocentrical panels; b) Central equipment
support panels; c¢) Geocentrical equipment support
panels; d) Side panels; and e) Central cylinder,

Figure 2.

Figure 3 shows the results for steady state
conditions.

Figures 4 and 5 present some typical results of
the temperature behavior for homologous regions in
prototype and models III and IV.

It was observed that the temperature deviations
do not exceed B degrees C, for the worst situation.
These deviations are attributed to two major causes.The
first one is the fact that perfect thermal similarity
could not be obtained by selecting commercially available
materials, as mentionned before. The second fact is

related to the .mposition of geometrical similarity
based on the external dimensions of the spacecraft.
This introduces distorsions in the interior heat

exchange areas since, in reduced-scale models, the
materials thicknesses are not negligible when compered
to ““e cverall linear dimensions of the system. In fact,
a ¢ reful analysis of this effects shows that for models
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MESH NUMBER

Figure 3. Temperature Distributions for Prototype and Models

1 and 11 for Steady State Conditions.

PROTOTYPE A
+ MATERIAL PRESERV.|Model IV}
: - TEMP. PRESERV. (Model 1)
i lJ' = A A i ' A " 4
] 0 20 30 40 50
POSITION IN ORSIT

Transient Temperature Behavior of Prototype and
Models 111 and IV (Mesh Node # 2)

Figure 4.

E o\ ! —— — MATERIAL PRESERV.(Model IV}
sof \‘. / smmneeess TEMP. PRESERV.(Mode! i)
- \ /
i i i i i i
10 20 30 40 80
POSITION IN ORBIT
Figure 5. Transient Temperature Behavior of Prototype and

Models I1T and IV (Mesh Node # 38)

I, IT and III, (TT]actual < (Yn)nominal while, for
model IV, (Yrp)actual < (TT)nomEnal [10]. Obviously,
this situation becomes critical for low values of YL
and for materials preservation.

Further results are found in ref. [10].

FINAL REMARKS

The present work has shown that reduced-scale
thermal models could be used in simulation of the first
brazilian type spacecraft in simulated space environment
and provide reliable temperature distributions for the
prototype.

Nevertheless, it should b= mentionned:

a) the scale factor, Yy, for ~odels II and IV, are
much greater than unity, shich means that the solar
energy simulator has to =enerate a power density
many times the earth insilation. This is very
difficult to obtain in imulated space environmen®



imposing a restriction in the materials preservation
technique.

b) low values of the dimensional scale factor, s
introduce large deviations and uncertainties in the
models temperature distributions. Obviously, these
situations should be avoided.
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SIMULACAO DO DESEMPENHO DE CAPACITORES TERMICOS
ASSOCIADOS A RADIADORES PARA USO AEROESPACIAL

X & (i:ii
fw ABEnRS CARLOS LINEU DE FARIA E ALVES
.

BELVONE| ALVES DE ANDRADE
EDSON LUIZ ZAPAROLI PUC/RJ
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RESTUMO

Estuda-se um aistema de protegdo t2nmica para componented efetrnonicos emvelculos
espaciais utilizando material de mudanga de fase (MMF) asscciado a um nadiador. No pro
blema discutide 0s componentes podem dissipar energia variavel no tempo e o MMF thans
fere a enengia armazenada paxa o espago atraves de um nadiadorn. 0 problema de transfe
néneda de calor no MMF @ gonmulado a partin da equagae da energia colocada na sua fon
ma entalpica supondo que o processo sefa dominado pon condugao. 0 metodo de sclugao ©
numéndico e {terativo poils as equagoes afgebricas obtidas sdac nao Lineanes.

INTRODUGAO

Cada componente de um vefculo espacial sé operara I
corretamente quando mantido dentro de uma faixa especi
fica de temperatura.

0 problema de controle térmico € realizar a troca MMF Radiador
de energia entre cada componente e o ambiente em que es

ta de tal maneira que a temperatura deste fique na faixa -
operacional. e
As varias técnicas de controle térmico podem ser Componente =
classificadas em trés grupos: - g
Passivo -
Semi-passivo e .
Ativo Qe = R——
Um controle térmico passivo mantém a temperatura
de cada componente dentro da faixa desejada atraves de
consideracoes geométricas e termofisicas somente. Um -
controle semi-passivo envolve a transferéncia de calor i =
de uma fonte quente para um sumidouro frio. 4
Um contgnle ativo envolve a transferencia de ca Interior 1 Exterior
lor de uma fonte fria para um sumidouro quente. P——Q——-4
0s dois ultimos tipos de controle exigem o forne |
cimento de poténcia ou movimentacao de flufdos, ou par
tes movels. Detalhes e descricoes de cada um desses sis Figura 1. Configuragio do Problema
temas podem ser encontrados em Hale et elli [1].
Como a confiabilidade de um satélite ou espagona .
ve de longa vida € um fator determinante; os sistemas g
de controle térmico passivo tornam-se atrativos. Devido
a variacao dos fluxos de calor que sao impostos ao sis
tema de controle térmico, os cgpacitores termicos com Ate
materiais de mudanca de fase sao indicados para estes
sistemas conforme mostrado por Fixler [2]. Aton Atoff
Nas referencias [1], [3] e [4] saoc apresentados .
varios MMF adequados ao uso espacial e terrestre. Den qp
tre os varios MMF propostos, as parafinas tém sido mais
amplamente usadas em ambas as aplicagoes.
Em seu trabalho Humphies [4] apresenta em deta
lhes as propriedades de varias parafinas. L
Neste trabalho considera-se o sistema de protecao T
térmica mostrado na Figura 1.
0s componentes eletronicos geram energia ciclica Figura 2. Poténcia Gerada pelo Componente
mente como mostrado na Figura 2.
Deseja-se dimensionar o sistema de controle termi
co (SCT) para que o radiador seja o menor possivel, 1is com i=s, para a fase sdlida e i=1, para a fase liquida.
to €, seja dimensionado nao pela energia de pico mas Definindo:
por uma energia media.
FORMULAGAO DO PROBLEMA dH(T
_ &(r) = ) - pyey + p L8 (T-Tm) (2
Sendo o processo de transferencia de calor contro
lado por conducao unidimensional, tem-se:
aT 3 como calor especifico por unidade de volume que leva em
et or ™ (Ki —) (1) conta o salto da entalp{a na muéanca de fase, onde Léo
ax ax calor latente, 8(T-Tm) é a funcao de Dirac, H é a ental
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pla por unidade de volume e p a densidade.
N Pode-se mostrar conforme Bonacina [6], que a equa
cao (1) deve ser escrita como: -

aT ] aT
8T — = — (R(T) —) (3)
at ax 3x

onde C(T) e R(T), a condutividade térmica do MMF, devem
ser colocados nas formas abaixo segundo Bonacina [6] e
Alves [8],

CE(T) para T<Tm-AT
&(r) = ¢,(T) para T>Tm+AT (4)
pL C_(Tm-AT) + C,(Tm+AT)
] s 1
—= para
24T 2
Tm-ATSTSTm+AT
e
KS(T} para T<Tm-AT
R(T) Kl(T) para T>Tm+AT (5)
Ky (Tm+AT) = K (Tm-AT)
KS(Tm—ﬂT) +
2AT
[T-(Tm-AT)], para Tm—-ATSTm+AT
onde: Tm = temperatura de mudanca de fase

AT = metade da faixa de mudanca de fase.

As condicoes de contorno sao dadas por:

ﬁp para 0st<iton
3T(0,t)
(0.8 (6)

ax

-R(T)
0 para Atonstsbte

Supondo que © dispositivo ficaligado duranteo inter
valo de tempo Aton, dissipando a poténcia dp por unida

de de area e fica desligado até completar o  intervalo
de tempo do ciclo e por:
aT(a,t
-R(T) et . eoT*(a,t) - al (]

ax

Assumindo que a temperatura do meio externo seja
de 0 2K.

emissividade do radiador
absortividade do radiador
constante de Stefan-Boltzmann
espessura do MMF

= fluxo de radiacao incidente

onde:

E
]
a
a
1

Como condigdo inicial supoe-se que todo o MMF es
teja na temperatura de mudanca de fase, ou seja:

T (x,0) = Tm (8)

ADIMENSIONALIZAGAO DAS EQUACOES

para a adimensionalizacdo das equacoes € conveni

ente definir:

T = t/Aton (9) como tempo adimensional;

Y = x/a (10) como coordenada adimensional;

¢ = L (11) como temperatura adimensional;
Tm~AT

K = R/Ks (12) como condutividade adimensional;

C=0C/Cs (13) como calor especifico volumétrico
adimensional;
.5
q = (14) como energia adimensional gerada
4 pelo componente, onde q. € o flu
xo de calor constante, necessiario
para fundir toda a massa de MMF a
temperatura Tm-AT no intervalo de
tempo Aton sendo portanto dado
por:
q, = psla (15)
0 Aton
e
2 1 -
I == (16) como radiacao incidente adimencio
9 nal.

Realizando a adimensionalizacdo a equacao diferen
cial fica: -

= Y 1 3 .= 3 i
c(¢) ) 13 [®(¢) M] an
ay o) § aY
]
e a condicao inicial fica:
$(Y,0) = Tm/Tm-AT ,» DsYsl (18)
As condicoes de contorno ficam:
L, ap para 0st<l
-i(ﬁ) 30(0:1) - {19)
RE 0 para lgtsTe
e
-K($) 31 | g ogh(1,1) - Lai (20)
aY n =
onde:
Ks Aton
Fo = (20)
C..a*
8
L a?
p
LB - 8 (22)
Aton (Tm-AT) 1(B
te = Ate/Aton (23)
s
5w eo(Tm=AT) a (24)
s K

8

LINEARIZACKO DA CONDIGAO DE CONTORNO DE RADIACAO

Conforme Saboya [10] e Franca [11] para facilitar
a solucao numérica, a fungdo ¢*(1,7) deve ser lineariza

da por uma expansao de Taylor em torno de uma solucao
#(1,1) com distribuicdo inicialmente dada.
£(p) = o* (25)
£(6) = £3) +£' (D) (9= &) +o1(4- §7] (26)
¢4 = 433 o - 384 27




Logo a equacac (20) fica:

-K($) pllee) ES(453 o= 38%) - Lauf (28)
ayY

METODO DE SOLUGAO DO PROBLEMA DE MUDANGA DE FASE

Para a obtencao das equacﬁes algebricas utiliza-se
a técnica dos volumes de controle descrita por Patankar
[9] e utilizada por Alves [7 e 8] que consiste em dis
cretizar o dominio como mostrado na Figura 3 e integrar
a equacao em cada volume de controle. Para uma formula
cao implicita e um volume de controle tipico a equacac
e dada por

L 0
w *u %po %

(29)
para os pontos nodais 2 a M-1, onde o expoente "1" indi
ca o tempo seguinte e o expoente "0" o tempo atual, os
indices em letras maidsculas indicam os pontos nodais e
em letra mintsculas as fronteiras dos volumes de contro

le. Os coeficientes ay,, ag, ay e a sao definidos pe
las equacoes (32), (3g (34) e (35? respectivamente.
Y DY DY __{ D2
|
| 2P I/
P w | _qe ¥
1% | 714 | F
L1 2 W /y M-17|m
|
e | DA '
Uﬁwhéﬂe1
Figura 3. Discretizagcac do Problema
Para o volume de controle sujeito ao fluxo de ca
lor dos componentes (ponto nodal 1) a equacao € dada
por
; ; g qup para (st<l
(apo+ne)¢P—ae¢E-apo¢P+ (30)
0 para 1lstsTC
Para o volume de controle com condicao de contoxr
no de radiacao (ponto nodal M) a equacao é
Bval_ s 4l 041p 304q 3
(Epo ta + aES ¢P) ¢F - aw¢w = ’po*P + 3ES¢P +a Il..s
31
onde: (31
C Ay
‘i (32)
L AT
l‘(e
o = (33)
(AY)
K
ar= € (34)
(aY)
a =a +a +a (35)
P po w

Das equacgoes (29) a (35) nota-se que os coeficien
tes sao funcoes das propriedades Ce K do MMF e que es
tas propriedades sdo funcoes da temperatura, logo o me
todo de solucac iterativo € indicado.

Depois de resolvido o sistema de equacoes  (18),
(29) a (35), a distribuicao $(1,7) encontrada é compara
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avaliada.
exemplo

da com a distribuicao $ (1,7 ) anteriormente
Quando um critério de convergéncia, por

(li:i1]< 0.01), for satisfeito a solucao € adotada como

a distibuicao de temperaturas. caso contrario faz-se

¢-¢ e nova iteracdo € recomecada.

RESULTADOS

Os resultados para os valores da temperatura maxi
ma adimensional da parafina, proximo ao componente, pro
ximo do radiador e a posicao da fronteira liquida foram
obtidos numericamente levando-se em consideracao a va
riacao de quatro parametros:

Espessura da camada de MMF (dimensao do
citor - a);

Poténcia dissipada pelos componentes
cos no interior do satélite (q 'H
Intensidade de radiacao incidente (1) e
Emissividade do radiador (EPS).

capa

eletr5ni

A Figura 4 mostra a variacao da temperatura adi

mensional do MMF préximo aos componentes.
1.3

ap=300
100

eps=09
alfa=05

A=0.l

Temp.
A=005

m—————

Adim

B

A=00I 7

R "

0.6
0.0

20
Tempo Adimensional

Figura &, Temp.Adim. do Comp. X Tempo Adim.

Percebe-se que A=0,0lm nao € uma boa dimensao pa
ra o capacitor, pois nestas condicoes o radiador se mos
tra muito eficiente e assim os componentes passariam em
pouco tempo a trabalhar em niveis de temperaturas exces
sivamente baixas.

A dimensao A=0,1m leva o MMF no final do  ciclo
praticamente ao estado inicial. Um comportamento inter
medidrio e atingido com a dimensao A=0,05m.

A figura 5 apresenta a variacao da temperatura

adimensional do MMF proximo aos componentes eletronicos
para tres valores de intensidade de radiacao.

Percebe-se claramente o acréscimo das temperatu
ras com o aumento da intensidade de radiacao. Para os
tempos iniciais as curvas coincidem para os tres casos.
Pode-se atribuir, este fato a inercia térmica do capaci
tor, sujeito as oscilagoes de fluxo de calor.

Percebe-se que o aumento da intensidade de
cao conduz a efeitos muito parecidos com aqueles
cados pela diminuicao da emissividade.

A Figura 6 mostra os valores da temperatura pré
ximo aos componentes para quatro ciclos de funciung
mento. B nitida uma forte tendéncia a estabilizacao ja
que as distancias entre picos diminuem com o tempo.

A Figura 7 mostra a posicao da fronteira 1iqui
da para um ciclo de funcionamento até o tempo 1,0, que
corresponde a parte do ciclo onde ha geracao de calor
pelos componentes e a fronteira avanga gradativamen
te. A partir dal recua bruscamente, e no final do ci
clo, .todo o MMF se encontra no estado solido, portanto

radia
provo




preparado para o ciclo seguinte.

1.2

Temp.

Adim.

do
Comp,

\
\
\
0.85
0.0 1.0 2.0

Tempo Adimensional

Figura 5. Temp.Adim. do Comp. X Tempo Adim.

1.3
| ciclo 2 ciclo 3 ciclo 4 ciclo
qp=300
Temp. 1=00
eps=09
alfa=05
Adim. A=0.|
do
Comp.
1.0

00 1.0 20 30 40 50 60 70 8.0
Tempo Adimensional

Figura 6. Temp. Adim. do Comp. X Tempo Adim.

12
qp=300
=00
Pos. eps=0.9
alfa=05
A=0.05
do
Front.
Liq.
0
0.0 1.0 2.0

Tempo Adimensional
Figura 7. Posigao da Front. Liquida X Tempo Adim.

Todos os resultados foram obtidos para a parafina
n-eicosana cujas propriedades podem ser encontradas em
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Humphries [4].

CONCLUSOES

0 mésodo de solucgao utilizada permite o estudo da
d!strihqicao de temperatura ao longo do tempo nas posi
coes proximo aos componentes e proximo do radiador. Co
nhecendo-se a diftribuicio proximo aos componentes p;
de-se prever poténcia maxima permissivel a ser dissipad;
pelos componentes para que trabalhem dentro da faixa de
temperatura operacional. Com a distribuicao proximo ao
radiadgr pode-se calcular o calor dissipado por ele e
projeta-lo para uma menor area possivel pois estara sen
do projetado por uma poténcia média e nao a de pico. _

Pretende-se desenvolver e discutir o estudo para
uma faixa maior de parametros.
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ABSTRACT

This work is concerned with theamal protection
with phase change material (PCM] and a nadiaton fon
spacecradt efectronic components. The component heat
dissipation hate s time dependent, this enengy being
stoned by the PCM and inradiated to 4vace. The heat
conduction equation is newritten in the entakpic ~ form,
and this nonfinear problem is sofved iteratively by an
implicit finite difference scheme, providing nesults for
the temperature variation and sofid-Liquid intenface
propagation.
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RESUMO

E feito um equacionamento geral para a geometria de aenofolios, bem como para a di
namica do escoamento ao sew redor, Descreve-se, em seguida, um procedimento para 0
caleulo da velocidade e p&eaaao sobre sua supenficie. Este procedimento € utilizado,
tambem, para o caleulo da fonma do pergil associado a uma dada distribuiqao de pres-

sdo,

1. INTRODUGAO

Os avangos recentes no campo da aeronautica, com
novas concepgoes de uso civil, para operar em veloc1dﬂ
de subsonicas, tras consigo a necessidade de analises e
estudos de novas formas de aerofolios, que possam ope-
rar em condlgoes extremas, para as quais os perfis con
vencionais nao foram concebidos. Na aeronautica mere—
ce, aLnde. conSLderagao espec1al 0s novos conceitos de
propulsao ("turbo prop" e "prop fan').

No aproveitamento da energls cinética dos ventos,
com a utlllzagao de rotores eolicos (de eixo vertical
ou horizontal) a anﬁlise de aerofolios que trabalhamem
condigoes extremas e fundamental.

Tendo em vista estas aplicagoes e que se vislum-
brou a necessidade de se estabelecer um programa paraa
analise de aerofolios que operam em condigaes extremas.
0 presente trabalho apresenta os primeiros resultados
que, apesar de preliminares, sao bastantes anlmadores
Estes resultados referem-se, apenas, as analises tEOrL
cas iniciais e possuem dois objetivos.

- desenvolvimento e implantagao de um ﬂlgorltmu para o
calculo do campo de velocidade e de pressao na super

ficie de um aerofolio, sendo conhecida sua geometria.

- desenvolvimento e implantagao de um algoritmo que
permita a obtengao da geometria de uma aerofolio, sen
do conhecida a distribuigao de pressac na sua super-
ficie.

Sae apresentados alguns resultados iniciais o8
quais sao comparados com dados cnnhecldns da literatu-
ra; como Ja mencionado os resultados sao animadores.

I1. EQUACIONAMENTO BASICO

1. Aspectos Geometricos

Consideremos a flgura (1) onde sao indicados os
principais elementos geométricos e aerodinamicos a se-
rem utilizados. Observamos que, a grandes dlstancxas
do aerofolio, a velocidade incidente V forma um angu-
lo @ com o eixo x, tal que (-V cos a, V sin o).

A superficie do aerofdolio e definida como

yn(x) para o dorso
yF(x) para a face
E, no entanto, comum € conveniente escrevermos

y. (x) =y (x) + y_ (x)
D c T (2)

yp(x) =y (c) = Yp(x)

onde, evidentemente yo(x) & uma fungao que define a
curvatura e yT{c) a distribuigao da espessura.

v

FIGURA 1
ELEMENTOS GEOMETRICOS E CINEMATICOS

Tendo em vista desenvolvimento futuros exprimire-
mos a surperficie do aerofdlio, como sugerido por
BRENNAN e STEVENSON [3]

dy _ _ 1 L, 1 o
e 3 A tan 3 + 3 T cotan — +F(0)

(3)

com a fungao F(O) admitindo uma expansao em série de
Fourier;

[

F(B) =—1—Cn- (An cos nO+Bnsinn@),

L
2 n=1
0 < ] <

Se indicarmos o comprimento do folio por AB=C ,
entao podemos relacionar os raios de curvatura do hordo
de ataque (03) e do bordo de fuga (pB) com os parame-
tros A e T , isto e

= —%— s e - ~%— T (4)

P g

2. Aspectos Aerodinamicos

Como de praxe no estudo da Teoria de Asa, assumi-
remos que os escoamento desenvolve-se incompressivel e
irrotacionalmente. Desta mane1ra se indicarmos o campo
de velocidade, o qual se supoe independente da variavel
temporal, por u (x,y), teremos

u =V (x,y), ¢ (x,y) = potencial de velocidade.




que & definido pelo problema de valor de contorno [2]

Vi.us= Vi =0 na regiao fluida
u.n= (V) .n=0 sobre a superficie do fo-
lio (5)
1/2
JE" |v¢| + vV e (xz + yz) + @

CondigEo de Kutta.

Para prosseguirmos assumiremos que o folio seja
fino, isto e = 0(€), onde € e um parametro peque
no (E+0). Esta restrigao nos permite exprimir o cam—
po de velocidade como composto do escoamento principal
e uma perturbagao associada a presenca do aerofolio ,
bem como linearizar o problema. Utilizando-se da nota
cao complexa, exprimiremos a velocidade complexa como

= (-V cosa+ u) - i(V sina + v) (6A)

onde u e v correspondem a perturbagao imposta pela pre
senga do fdblio, que sera indicada como

fi= a9 =~ 1y, (6B)

Seguindo Milne-Thompson [4] assumiremos, sem per
da de generalidade, c, V e (1!2) szcomo referéencias de
comprzmento. velocidade e pressao.x .e, com valor unita
rio. Desenvolvendo a condigao de contorno temos

d v + sina .7 =
—_ sobre a superficie do fo-

dx u - cosd 136 (74)

e desprezando termos de ordem superior resulta

by . -(v + a)

sobre a superficie do fo-
dx

lio (7B)
Considerando a expressao (3) resulta

i2y = iAtan—i— i‘rcntan—g—-- i(2a + Co) -

2 2
-2 ¥
_ o=l
A expressao (6B) e usada, a seguir, juntamente
com a transformagao
W= e 8)
para que possamos finalmente escrever a velocidade com
plexa (perturbagao) como:

(An cos n © + Bn sin nQ)

A=i(Co +2a) T -3 Bn + iAn
£(0) = = TR Y S o)
1 E n=1 (-EJ“
e (9)
e separando as partes real e imaginaria:
A+ T+ (20 + Co) tan 0/2 |
u ==
2
; (-An sinn® + Bn cos @) (10A)
n=]

i [A tan 0/2 - Tcotan 0/2 - (2a + Co)
B 2

(An cosn O+Bn sin n Q) (10B)

w18

n=1

A distribuicao de pressao pode ser facilmente ob

tida, a partir da forma linearizada da equagao de
Bernaulli, ie

p=2u (11)

onde u e dado por (10A).

A expressao (2) nos sugere que a pressao seja re

escrita como a soma de duas parcelas

p(©) = p (0 + py(0)) (124)

onde temos
1 ’ s
p.(©) = —~ P® -p(-0) = fungao impar em O
1 -
pT(G) e p(0) +p(-0) = funcao par em © (12B)

com p_ associados respectivamente com os efeitos
de curvatu;a e espessura respectivamente.

Torna-se claro, portanto, que se utilizarmos (11)
e (12B) temos

P.(®) = -2(a - a;) tan —— - 2 L

3 An sin n®
n=1

i (13)
pT(G} ==)A=-T+2 I Bncosn?©
n=1

"
onde &, = - —-%- 1 *%yx— d© = angulo de ataque ideal.

Levando-se em conta que podemos exprimir dy/dx co
mo uma soma de duas parcelas associadas, tambem, aos
efeitos de curvatura e espessura temos:

dy, -
3% -~ % * I Ancosn® (14)
n=1
dy
d::: '—;—-,\ tsn%* T cotan%} +
oo
I Bnsinn@ (14)
n=1

I11. RESULTADOS NUMERICOS

1. 0 Problema Inverso

Na figura (2) & apresentado o perfil NACA 0012 -
(parte A) - e o perfil - (parte B) - obtido a partir da
dlstrlbulgac de Eressao - vide figura 3.A, com a utili-
zagao da expressao (14).

0.2PF T T T T T T T T T 7]

o1l @ 4

‘01 I L 1 i I L 1 1 i L 1]
0 02 0.4 0.6 [oN-] 1.0
FIGURA 2
PARTE A: perfil NACA 0012, PARTE B: perfil obtido
X Y Ye [Y=Yc[/]Y]
0.0 0.0000 -0,0069 ————
0.1 0.0468 0,0412 0.1196
0.2 0.0574 0.0554 0.0348
0.3 0.0600 0.0601 0.0017
0.4 0,0580 0,0572 0.0138
0,5 0.0529 0.0526 0.0057
0.6 0.0456 0.0444 0.0263
0.7 0.0366 0.0341 0.0683
0.8 0.0262 0.0240 0.0834
0.9 0.0145 0.0120 0.1724
1.0 0.0013 0.0000 -
TABELA 1

y = ordenadas do perfil NACA 0012
x = ordenadas do perfil calculado




A tabela (1) nos fornece os valores das ordena-
das do perfil NACA 0012 []] , do perfil calculado e va
lores permentus1s do desvio. Verlf;ca-ae que os resul
dos sao satisfatorios, com excessao das regioes muito

jrerto dos bordos de ataque e de fuga. Este comporta-
mento pode, am parte, estar associado a forma da equa-
cao (3) e devera ser assunto de trabalho subsequente.

t 2. Calculo da Pressao

A expressao (13) pode ser utilizada no calculo da
distribuigao de pressao no dorso e na face do aerofo-
lio; no entanto demos preferéncia a uma formulagao al-
ternativa que consiste no chamado Metodo de Theodorsen
! [5] que apresentou melhores resultados; uma analise

mais aprofundada necessita ser feita uma vez que os me
todos sao equivalentes.

As figuras (3A) e (3B) referem-se a distribuigao
de pressao na superficie do perfil NACA 0012 quando o
angulo de ataque & nulo (observe que o perfil & simé-
trico. A tabela 2 fornece valores que permitem avaliar
a precisao obtida.

Nas f1guras 4, 5 e 6 sao apresentadas as distri-
buigoes de pressao para angulos de ataque diferentes de

zero.
X CP CPc CP-CPc /Cp
0.0 1.00 1.00 0.00
0.1 -0.41 -0.39 0.05
0.2 -0.40 -0.36 0.10
0.3 -0.35 -0.31 0.11
0.4 -0.29 -0.25 0.14
0.5 -0.23 -0.21 0.09
0.6 -0.17 =-0.14 0.18
0.7 -0.11 -0.09 0.11
0.8 -0.04 -0.03 0.25
0.9 0.04 0.07 0.75
1.0 1.00 0.41 0.59
TABELA 2 :
CP —+coeficiente de pressao dado
CPc +coeficiente de pressao calculado
_1 O -y T T T T T T T T T L=
- @ —
-0.6 » -
- e®® ®» o -
. * - .
-0.2 . o
- -
0 * g
0.2 N
—. -
0.6 P ALFA = 0° -
10 L 1 L 1 A L 1 L L 1L
o] 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
FIGURA 3A
DISTRIBUICAO DE PRESSAO DADA ' NACA 0012, oo = 0
-1.0 - T T T T T T T T T T
- - - -
x - "o 9 .
0.2 r T - -
O . j— . o
| L] L]
0.2 -
06 r 4
- ALFA = O° -
| 1.0 i L L L 1 L 1 1 L I
0 02 04 0.6 0.8 1.0
| B FIGUKA 38
DISTRIBUICAO DE PRESSAO CALCULADA NACA 0012, o = 0

—1.0:1"__1 BLE T T T T T T 7]
- . " -

-0.6 | . ) 4
- o - -

Y
-0.2 - e T T T s s uoa : * e . a.. 2]
0 |4 LI R
s 3"

0.2 + -
- o o

0.6 B

ALFA = 2 0°
1.0 1+ 1 1 L 1 I 1 1 1 i 17
0 0.2 0.4 06 08 1.0
FIGURA 4

DISTRIBU[CKO DE PRESSAO0 CALCULADA NACA 0012, = 2
-2.0F T T T T T T T T T T
-1.2 . -
= * ., -
-0.4 I L . . i ., . -
0 PR R R R : 4 v
0.4 p* . r-l
.,. -

1.2 | —
L ALFA=40° o

2.0 C1 i I L I I L 1 | I ‘J
o] 0.2 04 0.6 0.8 10

FIGURA 5

DISTRIBUIGAO DE PRESSAO CALCULADA.NACA 0012, o= 4

-20F T T T T T T T T T n
L .
.
-{.2 I . -
- - = % . B
-0.4 e .
0 PO TEL L B * s s : : : I
0.4  * .
L]
1.2 | 1
L ALFA=6.0°
2.0 i 1 4 1 1 L 1 L I
o] 0.2 04 0.6 o8 1.0

- FIGURA 6 .
DISTRIBUIGAO DE PRESSAO CALCULADA:NACA 0012, = 6
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RESUMO

0 presente trabatho apresenta uma abordagem elementarn do problema maf condiedo-
nado de transferéncia de calor por nadiacac em superficies cinzentas difusas, quando

fluxo termico e temperatuna sao especificados em uma superficie de uma cavidade.
te problema encontra paralelo na conducac de calon em solidos.

sempre taf problema admite solugdo
aproximada.

INTRODUCAQ

Tres sao os tipos de problemas de transferencia
de calor radiativa em superficies cinzentas difusas.
tes correspondem, no caso partlcular de duas placas pa-
ralelas as seguintes condigoes:

(i) Temperatura prescrita nas duas placas

(ii) Fluxo térmico prescrito numa placa e temperatura
prescrita na outra

(iii) Fluxos térmicos compativeis prescritos nas duas
placas.

Tais problemas tem Buluqao exata ou numérica co-
nhecidas IT Estes Eroblemas sao geralmente formula-
dos por meio de equagoes integrais cuja solugao existe
e & unica como foi demonstrado em 2 Existe contudo
um tipo de problema nao incluido na classe acxma, que
tem importancia pratica no calculo da distribuicao de
tempera a em tubos de catenaria na cura de cabos ele-
tricos tBi

0 problema pode ser formulado simplificadamente
se considerarmos duas placas paralelas alongadas. As
d13tr1bu190es de fluxo térmico e temperatura sao especi
ficadas sobre uma das placas enquanto que as distribui-
goes de fluxo termico e temperatura da outra placa figu
ram como incognitas. A soluqao deste problema como se-
ra demonstradn, nem sempre existe. Mesmo escolhendo-se
o fluxo térmico como o calculado pela salugao de um pro
blema classificado na modalidade (i), a solugao pode
nao existir no sentido de que temperaturas ou radiosida
des negativas possam resultar para distancias de placas
suficientemente grandes. Em outras palavras, nem sem—
pre uma distribuigao de fluxo e temperatura numa das
placas pode ser produzida por radiagao termica pura da
outra placa.

EXEMPLO ILUSTRATIVO

Sejam duas placas paralelas radiantes cinzentas
difusas e alongada conforme a fxgura (1). A placa in-
ferior € subdividida em dois painela identicos (1) e
(2) enquanto que a placa superior & subdividida em dois
paineéis identicos (3) e (4). As placas tem comprimento
L* , emissividade hemisférica espectral € e distanciam
se uma da outra de H*. Sejam (Qf , Q%) e (T¥ , T%)
fluxos e temperaturas de (1) e (2) respectlvamente ©
QF , QF) e (T§ , TF) os fluxos e temperaturas de (3)
e (4) respectivamente. Os fluxos Qf e Qf sao conside
rados pDSItIVOS conforme_ a figura (1). Por hipotese,

+ Q¥’ e entao Q = (|Qlj+[Q*|)/L* define uma
medla stltlva Deflnamrse as varlavﬁns adxmen51onaxs
L = L*/H*, Q; = Q¥/Q%, , T; = T¥ (0/Qt,) Ve o 4 =1,2,
3,4 onde 0 e a constante de Stefan-Boltzmann.

A radiosidade adimensional & definida por
Bi - Bf/sz 5 i=1,2,3,4.

o8
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Es
{ E mostrado que nem
e quando admite sofucac, esta pode ser exata ou
Es (3) (@) T
Te=0 H
(1) (2)

Y% /Qz: f%; .
L__// ;)////C////’ Z

Figura 1. Placas paralelas alongadas.

As radiosidades dos paineis (1)-(4) na realidade
variam continuamente ao longo destes. Na_Pratxca admi-

te-se ahipotese deque estas radiosidades sao uniformes
em cada painel |[1]. Desta forma tem-se

B, =T} + (1-¢)Q/e (1)
B, =T; + (1-€)Q,/e (2)
H, =T, + Q/e (3)
H, =T; + Q,/e (4)
onde H; denota a energia radiante_difusa incidente so-
bre o painel (i) , i =1, 2 que e expressa pelas equa-

goes

(5)
(6)

Hy = Fy3 By + Fyy By

H, = F,, By + F,, B,

sendo Fjj o fator de angulo solido relativo as super—
ficies (1) e (3). Por simetria tem-se F,, =F,, ,
F13 = Fgl s Fzg - Flh e th = F

12
Resolvendo o sistema de equa;oes (5)-(6) resulta

para B, e B, o0 que segue

LR H, F, )/D (7)




A regido viavel do problema corresponde aos pon-
ue satisfazem as desigualdades (21) e

tos (T? o T;)

B, = (Hy Fyy = Hy Fy)/D (8)
de “
onde p=yi,-Fl, >0 (9)
pois F,; > Fy,
Por cutro lado
By =€ T§ + (1L - €)H, (10)
_ 4
B, =€ T, + (L -EH, (11)
onde
Hy =Fyy By + Fy, By (12)
H, =F, B +F, B, (13)
onde Fy, = Fy, = F, e Fy, =F,, =Fyy

Das equagoes (11)-(13) e das relagoes de simetria
acima resultam

B, = € Ty + (1-e)(F;, By + Fy; B,) (14)

=g T, + (1-e)(F,y B, + Fa; By) (15)

[=-]
]
L

T, 20 e T, 20 resulta que

B, 2 (1-€)(F,, By + F,; By) (16)

(1-€)(F,, B, + F5; By) (17)

Substituindo-se B, e B, das egqs.(7) e (8) e H,
e H, das eqs.(5) e (6) nas desigualdades (16) e (17)

vem
Ay, T - AILT; 2 - B0 + By, = G (18)
A21T: = AzzT: c- B,,Q, +B,,Q =¢C, (19)
onde A,y = Fy (1 - D(1-8)] , Ay, = Fy,[1 + DA-0)] >0

Ay, = Fru (1 + DO1=6)] = A, , A,= Fy,[1 - DO-©)]=Ay,

B,, = F,5[1 - D(-e)?]/e , By,= Fy 1 + p(1-0)*]/e >0,
By, = Fy,[1 + D(1-e)%]/e = By, e By,=F, [1 - D(1-£)?]
= By

Devido 4 simetria,

€, =By, Q1 + By Qo (20)

2 4
Explicitando asdesipualdades (18) e(19) em T: e T,
resultam os limites

T} £(A, T + C)/A, (21)

[}

e T Z (A, T, + C)/Ay (22)

I

Ay g Az
Sendo A, # A, resulta & # e
Definindo tg(w)=A,,/A,, e tg(B)=A /A, tem—se que
a+ B =mu/2

Correspondendo ao caso particular de H = 0.5
£ = 0.5 resultam tg(0)=0.5083262 e tg(B)=1,9672404.
Para Q, =0 e Q, = 1.0 vem C,/A;, = 1.00853 e
C,/A ;= 3.96698 enquanto que para Q; = 1.0 e Qy = 0.
resulta C,/A;; = -2.016522 e C,/A;» = -1.98399. As re
tas-limite para estes dois casos de fluxo prescritos
sao apresentadas na figura (2).

(22) no plano R

conforme fig.(2).

6,0
1-|4

4,0

2,0

o =26°56'
1

8,0 T}

-2

Figura 2. Regioes de solugao viavel.

METODO DE SOLUGAQ

As ideias expostas anteriormente podem ser genera
lizadas para quaisquer nimero de pontos nodais N, de
placa (1) e N, de placa(2). Neste caso as temperaturas
T{", i=1, 2, N, configuram pontos (2" Titaesa T
viaveis que se siiuarac necessariamente em subconjunto
limitado por hiperplanos do espago RN!,

A solugao do problema em questao para N, pontos
nodais da placa (2) conforme figura (3) para N, & N,

& construida como se segue;

i (2)
& 4oy R
T v_ L T L]
{2 T iy
=0 12 W
e Fmi
A e
T r T
t 2 m Ib(l) N,
.
Figura 3. Discretizagao nodal das placas.
N2 12
Seja Hy, = E Fpj Bpj 3 m = 1, 2 veny By (23)
j=1
Onde B,j = T,j' + ij/e (24)
Hp= Tin * (17€) q,p/€ 5 §=1,2...,N, (25)

A matriz [Flz] tem linhas linearmente independen-—
tes e portanto se N; = N, o sistema linear (23) admite
solugao Unica e exata. Se N, <N, a equagao (23) admi-
te uma solucao aproximada pelo metodo dos minimos qua-
drados, isto &, que minimiza a fungao

N N
1 2

B = Z ( Z Fé; sz - H:m)z (26)
m=1 j=1

Neste caso



3B L - . 2 P
Egzi =2 E (F )im(Hlm__I Fn sz}= (27)
m=1 J=1
3 i=1,2.. 0,0,
de onde resulta
[(FlZ)T FIZJ{B,} -{(F’z)T H,1 (28)

As equagoes matriciais acima tem_suas equagoes inte-

grais carrespondentes A equa;ao integral corres-—
pondente a equagao (23) &
H (X)) = J K'?(X,,X,)B,(X,)ds, (29)

(1)

enquanto que a equagao correspondente a eq.(28) & ex-
pressa por

oo Ll

KX xg)K]z(xl,Kz)dsI]Bz(ledsz =

)xiz(x],xj)ul(xl)ds, (30)

onde K,,(X,,X,) & o nicleo da equagao integral da ra-
diosidade relativo as placas (1) e (2). A equagao (30)

representa uma projegao da equagao integral (29) sobre
a placa (2).

PERTURBAGAO DA SOLUGAO

Para avaliar a relagao entre a perturbagao do
fluxo térmico q, eas perturbsgaes de T, eq,, as equa-
coes para T, e q, podem ser escritas como segue

[®, )T, 0 (T8} = (@ )7 {u, -

-(1-e,)F'*F* (B, }} /e, (31)

onde T; 24 (T;l’ T;ZI"’T;NZ)
T T

e (F, )7, ] q, = (Fy,) 1, -

- F'? F?! {8, }} (32)
onde q, = (QZln Qazs=s» QzNz)

Estas equagoes foram obtidas das equagoes

L

Hog = Tok = dai/€; (33)

e By = T2k = (1-€,)qzp /e, 5 k=1,2..,N, (34)

e da equagao (23), pela eliminagao de q ,k no primeiro
caso, de T, no segundo caso e mult1p11canda matricial-
mente o resultado por F&ﬁ v

Fixando a temperatura T,k = T , perturbando o
fluxo térmico q,, de um valor p e aplicando o método
dos minimos quadrados tem-se os seguintes resultados

[r,,)TF, ] (61,0 = (7,07

[z]-

-(1-€,) (1-€,)F*?F* '] {8q,}/4T% ¢, (35)

93

e [(F:?}TFIZI{qu} =

[1-

1 1T
E;(FIY)

= (1-gy) B'*F*']{4q,} (36)

onde ISql * (Dq”;--
6T, = (4T,,

tidade

(69595 6quq:-, 6"-IzNz) N
5 aTzN?) e I & a matriz iden-

,DqINlL5q2 =
o Mg
Nyx N;.

Das equagoes (35) e (36) pode~se concluir que a
uma perturbagao uniforme no fluxo termico, nao correspon
de necessariamente uma perturbagan uniforme em T, e q,.
0 valor numerico das pert urhagoes de q, e T, depen-
de significativamente da matriz do fator de Qngulo 50~
lido [F12] 0 afastamento relativo das placas que € da
do pelo parametro H pode produzir per:urbagues nao

uniformes em T, que resultem em valores negativos para
Tz.

EXEMPLO NUMERICO E DISCUSSAO DOS RESULTADOS

0 exemplo escolhido consiste de duas placas para-
lelaaucum T1 = constante = 1.0 e q; compativel com a
solugao do problema segundo a modalidade (i) com T, =
constante = 2.0 sendo N, = 30 e N, = 2,4,8,16 e 30
para o caso particular de L*/H* = 3, Neste caso, re-
solvendo-se a eq. (23) resultaram dlStthULsﬂEq de B,,
q, €T, ccmpatlve1s com aquelas distribuigoes resultan
tes da solugau do problema pela modalidade (i) e os_re-
siduos da equacdo (28) resultaram da ordem de 10
Fixando-se agora T; = 1.0 e q; compativel com a solu-
gao pela modalidade (i) e resolvendo a eq.{28) para_

N, = 2,4,8 e 16 resultaram residuos da ordem de 10

nas eqs. (23) Por outro lado substituindo-se T, obtida
acima nasequa;oes lineares da modalidade (i) resultam pa
ra estas residuos da ordem de 107 '%, 0 residuo da equa=
gao (23) aumentou consideravelmente apesar de o residuo
das equagoes integrais da modalidade (i) permanecem
baixos. Isto demonstra que a solugao obtida pelo méto-
do dos minimos quadrados lntrcduz erros na equagao (23)
quando a solugao testada nao for compativel com a solu-
¢ao da modalidade de (i).

Tabela 1.
L*/H* = 1.0
p = 0.05 p = 0.10 p = 0.15
k| 5Tk [8ask/aak| STok [Sazk/ask| 8Tok  [Sazk/d2k
1 0.0806] 0.1118 [0.1612[ 0.2237 | 0.2418]-0.3356
2 [-0.3874[-0.5319 $0.7748]-1.0639 [-1.1622[-1.5959
3 | 0.4093] 0.5658 [0.8187] 1.1318 | 1.2279| 1.7978
4 1-0.2452[-0.3371 +0.4906|-0.6746 [-0.7355|-1.0119
5 |-0.2446|-0.3362 +0.4892]|-0.6722 [-0.7342[-1.0083
6 | 0.4089] 0.5657 |0.8178] 1.1312 | 1.2270] 1.6968
7 |-0.3872]-0.5316 10.7745/-1.0632 [-1.1618(-1.5948
8 0.0805| 0.1118 [0.1611| 0.2236 0.2417] 0.3355
Tabela 2.
L*/H* = 2.0
p = 0.05 p=0.10 p=0.15
K Tok | 092k/92k[8T2k | 8d2k/d2k |6T2k 8q2k/q2x
1 | -0.0284|-0.0374 +0.0568{-0.0749 [-0.0851]-0.1124
2 | -0.0507/-0.0690 +0.1011[-0.1381 [-0.1517|-0.2071
3] -0.0253]-0.0328 +0.0506|-0.0657 |-0.0759]-0.0985
% | -0.0414/-0.0561 0.0828[-0.1123 [-0.1243|-0.1685
5| -0.0414]-0.0561 r0.0828/-0.1123 [-0.1243|-0.1685
6 | -0.0253|-0.0328 10.0506(-0.0657 |-0.0759|-0.0985
7 | -0.0505|-0.0690 +0.1011|-0.1381 |-0.1517|-0.2071
8 | -0.0284]| -0.0374 +0.0568|-0.0749 [-0.0851{-0.1124
0 comportamento das perturbagoes de T, e q, em
fungoes de perturbagac uniforme produzida em q, foi
avaliado para Ny = 30 , N, =8 , €, =¢, =0.8 1T = 3.0
e L¥/H* = 1,,2 e 3. As tabelas 1, 2 e 3 ilustram va-




Tabela 3.

L*/H* = 3,0
= 0.005 p =0.10 p = 0.15
0T,k [Sdsk/ask| 0Tz |8qsk/a2k| 8Tok |0d2k/q2k

-0.0680 |-0.0997 |-0.102(0-0.1361
-0.0809 |-0.1083 |-0.1200-0.1624
-0.0398 |-0.0934 |-0.1048-0.1401
-0.0754 |-0.1017 |-0.1131-0.1526
-0.0754 |-0.1017 {-0.1131-0.1526
-0.0698 [-0.0934 |-0.1044-0.1401
-0.0800 |-0.1083 |-0.1200-0.1624
-0.0680 |-0.0907 |-0.1020-0.1361

F0.0340|-0.0454
-0.0400]-0.0541
-0.0349]-0.0467
.0377]-0.0508
-0.0377|-0.0508
H0.0349]-0.0467
F0.0340|-0.0454
F0.03401-0.0454

oo | on| wn| )] rap | =
T
o

lores numericos de O k/dsk €8Tk » k = 1, 2,...,N,
para p = 0,05, 0.10 e 0.15. Pode-se observar nestas
tabelas a nao-uniformidade das perturbagoesem fungao dos
valores de p e L*/H*,

CONCLUSAO

0 presente trabalho apresentou uma abordagem ele-
mentar do problema em questao. Verificou-se _que tal
problema nem sempre tem solugao. Uma analise de
perturbagoes 11neares demonstrou que uma perturbaqao
uniforme no fluxo térmico prescrito q; para uma dada
distribuigao de temperatura T, , nao produz necessaria
mente Eerturbagoes bem comportadas em T, e q,. As per
turhaqoes produzidas em T, e ¢ dependem basicamente
da matriz do fator de anguln solido [}1 ]. da magnitu-
de da temperatura T, bem como das emissividades £ e €;.
A distancia relat1va entre as placas H & fator determl—
nante na existéncia de solu;ces para T, quando q, for
arbitrariamente esPecificado para T, fixa. Em outras
palavras, quanto maior for o afastamento H da placa (2)
relatlvamente a plara (1) mais 1nstavel sera a perturba
gao e menos provavel sera a exlstenc1a de so]uqao para
T,. Fisicamente este resultado € coerente, visto _que
o afastamento relativo das placas diminui a influéncia
de uma placa sobre a outra pela diminuigao dos valores
numericos dos fatores F'° e consequentemente do deter-
minante da matriz [(F12) lﬂ Este determinante, co-
mo se pode observar nas equagoes (35) e (36). influl dx
retamente no comportamento das perturbagoes de T, e q;.
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ABSTRACT

An L8l-conditioned nadiative heat transfen
problem of thermal radiation between two diffuselly
ghay paralefl plates (s analysed. This problem arises
Ain engineering practice when the heat fLux and the
temperatune distribution are supposed to apply 4in one
0f the two plates. In this case the solution of the
problem may not exdist., Numerical exampfes are presen-
ted in onden to iflustrate the conditions under which
the probLem has a sofution.
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A SIMPLIFIED MONTE CARLO METHOD FOR RADIANT HEAT

TRANSFER IN COMPLEX ENCLOSURES
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RESUMO

A simplified Monte Canlo method which does not describe the geometry of a
surface as an algebraic function, but instead decomposes the surface a? complex
geometrny into a number of planar elements and thans forms the data in the global
frame to Local frames of rederences and vice vernsa to go beyond the Limitation of
mathematical deseniption of complicated geometny.

INTRODUCTION

The existing Monte Carlo method[1, 2] is still
limited in its application to the enclosures of simple
geometry because its frame of reference for describing
the geometry with algebraic functions is only omne
global frame. In dealing with the problems related to
the combustion chambers of internal combustion engines
and solid fuel rockets, the geometry of their complex
enclosures would prohibit the application of the
existing method without serious distortion in geometry.

This note introduces a method which does not
describe the geometry of a surface as an algebraic
function, but instead decomposes the surface of complex
geometry into a number of planar elements and
transforms the data in the global frame to local
frames of references and vice versa to go beyond the
limitation of mathematical description of complicated
geometry. This method give us an extended capacity to
deal with the problems of radiant heat transfer in
complex enclosures.

ANALYSIS

Similar to the Finite Element Method of
structural analysis, the surface of an enclosure, no
matter how complicated it may be, can be considered to
be composed of a number of simple planar elements which
are limited to triangles in this note at this stage of
development. The locations of the vertices of each
triangle in the global frame are the data to be needed
for defining its local frame of reference of which the
origin coincides with one vertex, and of which one axis
coincides with one side of the triangle lying in a
principal plane of the local frame such that the
mathematics involved in the calculations comprises
the transformation of coordinates and the geometry
straight lines and planes.

only
of

A SAMPLE PROBLEM

Figure 1 shows a conical cavity of vertex A
located at the origin of global frame of reference
of which X-axis passes through the center of base
circle C. The original photon bundle of laminated rays
is parallel to X-axis.

The conical surface has a diffuse reflectivity.
It is required to calculate the apparent hemispherical
absorptivity for cavities of cone angles of 30, 60
and 120 degrees and for cavity surface absorptivities
of 0.25, 0.50 and 0.75

XYz
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Conical cavity and its global frame of
reference in isotropic view.

Figure 1.

A PROCEDURE OF SOLUTION WITH COMPUTER

The procedure is divided into the following steps:
(1) Divide the base circle (Fig. 1) into eight
preferably equal segments by points B,D,E,F,G,H,J and
K. The cavity surface is now approximately reduced to
eight triangles ABD, ADE, etc.. Read the coordinates
of the nodes of elements, the identity numbers of
elements and their relative nodes, the surface
absorptivity, the directional vector of the original
photon bundle, and the total number of rays to be
processed,
(2) Assign the first node of each element to be the
origin of the local frame of reference for the element.
As shown in Figure 2, for example, XL-YL-ZL is the
local frame for element ADE of which the first, the
second, and the third nodes are A,D and E respectively.
XL-axis coincides with AD. YL-axis is perpendicular
to both AD and AE. ZL-axis is perpendicular to both XL,
YL-axes. Right hand rule is used to decide the
directions of YL- and ZL-axes. Then the local frame
of each element is calculated and stored in memory.
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Figure 2. Element ADE and its local frame of
reference in isotropic view.

(3) Generate a random number and compare it with the
surface absorptivity to decide whether a ray is
absorbed. 1f yes, register the absorption, and

process the next ray. If not, go to step 4.

(4) Let one ray of the original photen bundle SP

(Fig. 1) pass through the base circle at point P of
which the location is decided by two random numbers,
one for radial and the other for angular displacement,
such that the distribution of P in the long run will
be uniform over the base circle. The angular
displacement of P decides which element is to be hit
by the ray. Then in the local frame of that element,
say ADE, the coordinates of the point of hit Q (Fig. 2)
is calculated and treated as a new source point to
reflect a new ray because there is no absorption as
already decided in step 3.

(5) Two random numbers are generated to decide the
directional vector of the reflected ray in the local
frame.

(6) Search through all the remaining elements, and see
i{f the reflected ray SP(Fig. 2) is to hit any element,
say ADE, at point Q. The coordinates of Q in XL-ZL
plane (Fig.3) of the local frame of ADE are calculated
after mapping the reflected ray 5P from the local
frame of the reflecting element to the global frame and
then to the local frame of ADE.

Figure 3. Element ADE and its envelope AMEND in
XL-ZL plane of its local frame.

(7) A simple logic decides whether Q will hit ADE. As
shown in Figure 3, AMEND is a rectangular envelope of

AD?, and its size is defined by the coordinates of
points A,D and E in XL-ZL plane. If Q is outside the
envelope, then it will be outside ADE also. Otherwise,
the coordinates of the intersecting points U and V
between line UQV (being parallel to XL-axis) and lines
AE and DE respectively will be calculated so as to know
the vectors QU and QV in the local frame. If the dot
product of QU and QV is negative, then Q is inside ADE.
Otherwise, Q is outside, and the next element is to
replace ADE to see if SP finally hits an element. If
not, the ray leaves the cavity without being absorbed
and a loss of ray is registered, and the next ray is
processed. If yes, go to step B.

(8) A random number is generated to decide whether the
ray is absorbed. If yes, register the absorption and
process the next ray. If not, Q is treated as a new
source point to reflect a new ray, and go to step 9.
(9) Repeat steps 5 to 8 until all rays are processed.
(10) Calculate the apparent absorptivity.

RESULTS OF THE SAMPLE PROBLEM

The total number of rays processed is 1000. The
computer program prints out the results after every 100
rays are processed. For example, for the cone angle of
30 degrees and the surface absorptivity of 0.50, the
following results are obtained:

(1) (2) (3) (&) = (2)/(1)
Rays Rays Rays Calculated
Processed Absorbed Lost Absorptivity

100 76 24 0.76

200 144 56 0.72

300 2 79 0.70

400 294 106 0.74

500 367 133 0.73

600 438 162 0.73

700 507 193 0.72

B0OO 578 222 0.72

900 654 246 0.73

1000 725 275 0.73

Judging from the fact that Monte Carlo Method does
not produce results of monotonically diminishing errors
after the number of trials becomes large enough, one
may set the cut-off point at 1000 rays and accept 0.73
as the apparent absorptivity including an error of
about 1/73 or 1 percent which is acceptable as compared
with the inherent error in the input data of the surface
absorptivity in this case of calculation in radiant heat
transfer.

The relations between the outputs of existing
methods[1] and of this method for nine cases of cone
angles and surface absorptivities are tabulated below.

CONE ANGLE SURFACE APPARENT ABSORPTIVITY
ABSORPTIVITY EXISTING METHODS THIS METHOD

0.25 0.51 0.56
309 0.50 0.74 0.73
0.75 0.89 0.86
0,25 0.39 0.42
609 0.50 0.65 0.63
0.75 0.85 0.83
0.25 0.27 0.32
1209 0.50 0.53 0.55
0.75 0.77 0.80

The computer time is less than two minutes for
processing each of the above cases on a Borough-6900
computer. Longer computer time is needed in the cases
of lower surface absorptivity and smaller cone angle
because the chances of reflecting a ray are more. before
it is absorbed or finds its exit through the opening of

the enclosure.




DISCUSSION

Similar to the historical development of the
Finite Element Method in structural analysis which
used the existing formulas of simple beams and plates
to test the validity of computer programs and then
proceeded to solve the problems of complex structures,
the sample problem has been used for debugging a
computer program which now can be used to solve the
cases of complex geometry.

For example, if the vertex A(Fig. 1) of the
straight cone is displaced to point A' to form a slant
cone, or if a part of the cone surface, say triangle
ADE, is cut off, the problem can be solved by the same
program with a small change in the input data.

In the case of the cylinder head of an internal
combustion engine, the complex geometry can be
dissolved into small triangles in the same way as a
thin shell is dissolved into small triangular plates
in structural analysis with the Finite Element Method.

Although this note introduces only triangular
elements, one can imagine that rectangular or
trapezoidal elements can also be used in this method.

CONCLUSION

This method has extended capacity of dealing
with radiant heat transfer in complex enclosures.
However, for the cases of simple geometry, the
existing methods are more handy in application.
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TRANSFEEENCIA DE CALOR ENTRE CILINDROS HORIZONTAIS
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RESUMO

0 presente artigo analisa a transfenéneia de caflon entre dois cifindros hornizon
tais concéntrdicos, consdiderando efeitos de conducde, conveccac em regime Laminar, @€

nadiagdao. Este trabatho god motivade pelo problfema da Iﬁanéﬁenenc&a de calor no

phro-

cesso de cura do isofamento de cabos eletricos. Uma formubagdc nigorosa ¢ desenvofui-
da e testada. Resultados obtidos com esta formubacac sao comparades com nesubtados cal
cubados a partin de um modelo simplificado onde 05 efeitos de estratificacdo de tempe
ratuna no cilindro interno sao desprezados.

INTRODUCAO

A transferéncia de calor por convecgao natural na
regiao anular entre cilindros horizontais concéntricos
tem sido objeto de extensa investigacao. Algumas publi-
cacoes mais recentes sao referidas em [1].

Embora muitos aspectos sobre esta classe de pro-
blema ja sejam bem entendidos, ainda existem diversos
fatores a serem explorados. Na grande maioria das situa
coes discutidas na literatura, as condigoes de contorno
utilizadas sao, temperatura prescrita tanto no cilindro
interno como no cilindro externo. Em situacoes praticas,
um efeito a ser considerado é o da espessura da parede
dos cilindros. A condugao nas paredes do cilindro alte-
ra as condigoes de contorno para o problema da convec-
cao natural. Embora seja reconhecido que a condigao de
contorno nas paredes de cavidades influencia a  convec
cao natural [2-4], poucos trabalhos investigaram tal
efeito [5-8]. Nenhuma destas referéncias analisa o
efeito da conducao na parede em situacoes de conveccao
natural entre cilindros horizontais.

A medida que cresce a diferenga de temperatura en
tre as paredes dos cilindros, cresce a importancia da
radiacao. A conveccao natural em cavidades retangulares
considerando-se a radiacao foi analisada em [9]. Uma ex
tensao deste trabalho analisando efeitos combinados de
conducao e radiagao na conveccdo natural foi recente-
mente publicado [10].

Para grandes diferencas de temperatura entre os
cilindros, a radiacao passa a ser o mecanismo dominan-
te. Tal é o caso da transferéncia de calor no processo
de cura do isolamento de cabos elétricos. Alguns mode-
los comumente utilizados nestas situagoes simplesmente
desconsideram a conveccao [11].0utros trabalhos incluem
a convecgao mas o fazem desacoplada da radiacdo [12].

Motivado pelo processo de curva de cabos eletri
cos, o presente trabalho visa investigar a importancia
relativa da convecgdo e radiagao, bem como os efeitos
de conducao, na transferéncia de calor entre cilindros
horizontais concéntricos.

ANALISE

0 problema fisico a ser investigado € o da trans-
feréncia de calor entre dois cilindros horizontais con-
centricos conforme ilustrado na Figura 1. O cilindro in
terno possui uma parede espéssa de condutividade termi-
ca k_ e a temperatura de sua face interna (superffeie
1) é3 T,. A temperatura da face externa do cilindro Ln—
terno (superficie 2) varia circunferencialmente, e e
uma das grandezas a serem determinadas na solucao do
problema. O cilindro externo (superficie 3) esta a uma
temperatura Ta.

Na regido anular que separa os dois cilindros ha
um fluido de condutividade térmica kf Tendo em vista

99

Figura 1. Secgao transversal do problema a

ser analisado

que o presente estudo foi motivado pelo processo de cu-
ra do isolamento de cabos eletricos, e da superficie 3
que deve provir a energia que aquece o cabo aqui repre-
sentado pelo cilindro interno. Desta forma, T; sera con
siderada maior do que T;.

Entre as superficies 3 e 2 o calor &
por conveccao e radiacdo, ao passo que, entre as super-
ficies 2 e 1 a transferéncia de calor é por conducao.

0 problema é analisado para propriedades termofi
sicas constantes, e a variacdo da densidade do fluido s
incluida somente nos termos de empuxo conforme a aproxi
macdo de Boussinesq. Na diregdo radial, o empuxo é dado
por (-3p/dr-pgsen), onde r e O estao indicados na figu
ra 1. A densidade p varia com a temperatura de acordo
com p=p1[1-A(T-T,)], onde B e o coeficiente de expansao
térmica, e o indice 1 se refere a superficie 1; desta
forma p; € a densidade do fluido avaliada na temperatu-
ra Ty . Definindo-se uma nova pressac p*=p+pirgsend | o
empuxo na direcao radial pode ser escritocomo [-8p*/Br+
p1gB(T-T,) sentl]. Procedimento analogo para a direcao O
fornece [-(1/r)3p*/38+p1gR(T-T,) cosO]. Como a densida-
de é considerada constante, o indice ! sera doravante
eliminado.

A fim de minimizar os parametros envolvidos na 50

transferido

lucao do problema, as seguintes adimensionalizagoes se

rao utilizadas, -
R=r/Dy , U=ubDy/v , V=vD/v

(1)

P = (Px/p)/u/Dy)? ¢ = (T=Ty) /T5-T;)



onde V é a viscosidade cinematica do fluido.As equacdes
de¢ movimento e energia no fluido podem agora ser es-
critas da seguinte forma

/30 + B(RV) /3R = O (2)

(U/R)BU/BO + VAU/BR = —(1/R)8P/30 + VU +

(2/R*)8V/30 - U/R® - UV/R + ¢N;(y-1)cos® (3)
(U/R)BV/BO + VAV/BR = - 3P/OR + V'V -

(2/R?)3U/30 - V/R® + U?/R + ¢N;(y=1)send (4)
(U/R)34/80 + V3g/OR = (1/Pr)Vi¢ (5)

onde V¥ & o operador Laplaceano nas coordenadas polares
Re 0.

Além do numero de Prandtl a ser prescrito na
equagao da energia,dois outros nimeros adimensionais a-
parecem nas equacoes (3) e (4), N1~gBD13T v e y=T3/Ti.
Note-se que em problemasde convecgao natural estes dois
numeros adimensionais sac comumente combinados formando
o numeroc de Grashof Gr=yN;. As razdes que motivaram a
introdugdao de Ny e Y serao apresentadas apos a discus-
sao do problema da radiacao.

Para a regiao solida, as equagaes do movimento sao
lrrevelantes e a equacgao da energia e, simplesmente
72 $=0

A seguir serao apresentadas as condicoes de con-
torno requeridas para a solucao das equacoes anteriores.
Do ponto de vista hidrodinamico tem-se, em R=R: e R=Ri,
U=V=0. Para a equagao da energia, as condicoes de con-
torno em R=R1 e R=R3 sao, simplesmente, ¢=0 e 1, res-
pectivamente. Na interface entre o solido e o fluido,de
ve-se considerar que o calor que provem da superficie
3 chega na superficie 2 tanto por convecgao como por ra
diacao. Desta forma,

aT E9 4 aT
-k —| =—(0T;"-Bz2) - k 6
s 7Br| l—Ez( Ty '-B2) £ (6)
onde o indice s e f referem-se ao solido e ao fluido ,
respectivamente; B; € a radiosidade da superficie 2
cuja emissividade € €2,e 0 € a constante de Stefan-
Boltzmann. Em termos das variaveis adimensionais ja

introduzidas, a equacao (6) se torna

s Zha £y tg M {[d(y-1)+11"
ke 3R . (I-€2 ke G-1)
- M) - g% )
f

onde B;=EZIGT34 e N; € um novo numero adimensional da-
do por N2=0T;°D;/k . O nimero adimensional N; definido
anteriormente, subStitui o numero de radiacao N=
Nayt/ (y-1) que comumente aparece em problemas envolveﬁ—
do conducio e radiacao.

A fim de que se satisfaca a candlcao de contorno
expressa pela equacdo (7), o calculo de B;* se faz ne-
cessario. A determinacao de B:* é feita através das
equacoes integrais que governam o problema da radiagao,
ou seja

2m
BoY w gt balye (1-cz}J B3*K23d0
Y 0
: (8)
™
* *
Bg* = £3 .+ (I-c;)[ (By K33 + By Kip)dO
¢]

nas quais 33 € a radiosidade da superficie 3 cuja emis
SIVIdBdE € £33 Kaa, Ka3 e K35 830 os nucleos das equa-
coes integrais e dependem exclusivamente da geometria
do problema. Observando as equacdes (7) e (B) vé-se que
as equacoes diferenciais que governam a conducdo no s6-
lido e a conveccao no fluido, estdo acopladas as equa-
¢oes integrais do problema rad:atLvo através da tempera
tura e radiosidade da superficie 2, ou seja, ¢; e BZ*T
respectivamente,

A formulacdo do problema esta agora completada.Os
parametros adimensionais que governam o problema sdo,

N1, N2, ¥, Pr, €3, E3, ks}kf’ D3/D; e szDl (9)

Como o parametro adimensional y aparece explicitamente
nas equacoes (7) e (8), a separacac do nimero de
Grashoff em N1 e Y, e a separacao do niumero de radiacao
em N2 e ¥, nao introduzem nenhum parametro adicional.
Neste trabalho optou-se por trabalhar com N; e N; em vez
de Gr e Nr (como sugerido em [10]) por razoes fisicas, co-
mo discutido a seguir.

A 1mportancla relativa da conveccao e radiacaoc na
transferéncia de calor entre as superficies 3 e 1 e
grandemente afetada pelas temperaturas T3 e Ty, e inves
tigar tal fato é um dos objetivos deste trabalho. No la
boratorio, um estudo deste problema pode ser conduzido
mantendo~-se T; constante e variando-se T3. Ao se variar
T3, tanto Gr como Nr variam independentemente e assim
pode-se analisar a importancia relativa da convecgdo e
radiacao como funcao de T3/Ti(=y). Numericamente o que
se faz é manter N; e N; constantes e varia-se Y. Note-
se que ao se optar por trabalhar com Gr e Nr,fica difi-
cil de interpretar o que representaria uma variacao em
¥ mantendo-se Gr e Nr constantes.

Para a solucao do problema fez-se uso da simetria
e desta forma o dominio de solugao considerado foi a re
giao -m/2 £ O £ 7/2. As equagoes diferenciais foram d{E
cretizadas utilizando-se o método dos volumes finitos
conforme descrito em [13]. O acoplamento entre pressao
e velocidade nas equagoes do movimento foi tratado atra
vés do algoritmo SIMPLER [13]. As equacoes integrais fo
ram resolvidas pelo método da colocagdo com as integra-
coes feitas através da regra de Simpson [14].

Uma malha de 28%x32 pontos nodais nas direcoes ©
e R foi utilizada para a solucdo das equacoes diferen-
ciais. Na direcao © a malha era uniforme, ao passo que
na direcao R os pontos foram concentrados nas regides
perto das superfxcxes dos cilindros. Varios testes fo-
ram realizados até que a malha apropriada fosse escolhi
da. Algumas solucoes foram geradas para situacoes mais
s1mples aonde existem resultados experimentais disponi-
veis na literatura. Por exemplo, fazendo-se k fk + ® @
N:;=0, tem-se o tradicional problema da conveccdo natu-
ral entre cilindros horizontais concentricos. Para Gr=
6,1x10", Pr=0,7 e D3/D2=2,6, o numero de Nusselt calcu-
lado pelo presente trabalho concordou em 2% com a corre
lacao de dados experimentais apresentada em [1] e 5%
com aquela de [15]. Note-se que para esta faixa de Gr,
a incerteza associada a correlacao de [15] é de 4,5%;em
[1] ndo ha estimativa dos erros associados a Cere}E
cao,

Para a solucdo das equagbes integrais as superfi-
cies 2 e 3 foram discretizadas por 81 pontos nodais ca-
da, uniformemente distribuidos em ©. Este grau de refi-
namento também foi escolhido depois de varios testes.

MODELO SIMPLIFICADO

A formulacao apresentada a anteriormente & complexa
pnxs envolve a solucao de equagoes diferenciais e inte-
grais.Uma solucao aproximada do problema pode ser obtida
se for assumido que nao ha estratificacao de temperatu-
ra na regido sélida da Figura 1. Neste caso a temperatu
ra na superficie 2 é uniforme e o problema radiativo fx
ca desacoplado do problema convectivo.Tal sxmpl1f1cacao
é tanto mais correta quanto maior a relacdo k fk

Um circuito como o da Figura 2 pode entac ser
usado para representar a transferencia de calor entre
as superficies 1, 2 e 3.




CONVECCAO

———

CONDUGAOD

T RADIAGAO

Figura 2. Circuito equivalente do modelo
simplificado

Um balanco de energia na superficie 2 fornece

IZﬂks(Tz—Tl)]lln(Dzlbll = hmD2(T3-T2) +

+ 03 (T5"~T2") /[1/e2+(D2/D3) (1/e35-1) ] (10)
onde h € o coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo para a regiao anular da Figura 1. Utilizando

as grandezas adimensionais definidas anteriormente, po-
de-se escrever a equacdo (10) da seguinte forma,

2¢2f2n(Daf91)-Nu(l~¢z)/(ksfk£)+[Nzka(Y—l)2].

AY -T920y=1)+11"}/[1/€24D2/D3(1/€3-1) ] (11)

onde Nu & o numero de Nusselt para a conveccdo natural
entre cilindros horizontais concéntricos Nu=hD;/k._. 0

valor de Nu é disponivel na literatura, e para o pre=
sente trabalho optou-se pela correlacao sugerida por
Hessami et al. [1]. Tal correlacao é baseada em dados

experimentais e é dada por

P2
" Pp+0,952

(D3/D;-1)

1/4
D!sz . N;("f—l)] (12)

Nu = 0,53[

A equacao (11) fornece ¢2 em funcao dos parame-
tros do problema apresentados em (9). Conhecendo-se @2
pode-se determinar o calor trocado entre as superficies
2.e 3.

RESULTADOS E CONCLUSOES

0 objetivo deste trabalho & comprar a importancia
relativa da conveccao e radiacao na transferéencia de
calor entre as superficies 3 e 1 da Figura 1. Esta com-
paracdo sera feita utilizando-se ambas as solugdes aqui
desenvolvidas, a rigorosa e a simplificada.

Conforme discutido anteriormente, o problema é go
vernado por 9 parametros. Tendo em vista o grande nume-
ro de parametros, apenas alguns casos significativos fo
ram selecionados. Como o presente estudo foi motivado
pelo problema da cura de cabos elétricos, escolheu-se
uma situacao representativa para tal aplicagao. Desta
forma fez-se

Ni=10% ; N;=0,5 ; Pr=0,7 ; £,=0,9 ; £5=0,65
(13)

D3y/Dy=8 ; Dy/Dy=2

e a relacao T3/T; foi variada entre 1,1 e 1,4.

0 primeiro resultado a ser apresentado € a varia-
¢ao da temperatura na interface entre o solido e o flui
do (superficie 2) em funcdao da coordenada O, Este resul
tado € mostrado na Figura 3 para quatro valores de
T3/T1. Todas as quatro curvas mostradas na figura apre-
sentam o mesmo padrao, e, de acordo com o esperado, va-

lores mais altos de T3/T1 fornecem temperaturas mais
elevadas.
1,0
T/ = 00

—~ 09| 1,2
- 1,3
| 1,4
-
b 0!8
-
]
~N
Corr
n
s

0,6 -

0,5 1 | 1

=90 =45 0 45 e 90
Figura 3. Temperatura na interface entre o
solido e o fluido (superficie 2)

Conforme ilustrado na Figura 3, as distribuicces

de ¢, apresentam valores maximos para ©=90°, Tal fato e
a constatacao de um resultado ja previsto; a pluma quen
te que sobe pela metade da direita do dominio mostrado
na Figura 1 se encontra com a pluma quente que sobe pe-
la metade da esquerda em U=900 e, apos se encontrarem ,

ambas descem e atingem a superficie 2. Um outro maximo
na distribuicao de ©: € observado em 0=-900 e se deve
a regiao de estagnacdo existente na extremidade infe-
rior da superficie 2., Em torno de 0=-109C as curvas

da Figura 3 apresentam uma ligeira elevagao; este com—
portamento esta associado a existéncia de um vortice se
cundario na parte inferior da regiao anular. A presenca
deste vortice foi detectada através dos mapas das  li-
nhas de corrente do escoamento.

Qyot 401 —J/__’.::'-'_::""T:
o e 7%
kf{Ts'Tr} 30 1%
Grod BBl e e = et
Qot o7
T,-T, 08 —
BT o7f e
7 , , 1
1,0 1,1 1,2 1,3 4
T/ T,

Figura 4. Resultados obtidos com a formula
cao rigorosa ( ) e com 0 mo
delo simplificado (------ '
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0s valores meédios de (T2-T1)/(T3-T1) sdo apresen-
tados na parte inferior da Figura 4. A linha cheia mos-
tra os resultados obtidos com a formulacao rigorosa, en
quanto que a linha tracejada corresponde ao modelo sim-
pIifigado. A diferenca entre os resultados obtidos pe
los dois modelos é da ordem de 5% e diminui com o aumen
to de T3/T1. O modelo rigoroso fornece valores mais ele
vados para a temperatura média na superficie 2, e esta
diferenca se deve a estratificacao de temperatura no sé
lido. =

As informacdes relacionadas com a transferéncia
de calor entre as superficies 3 e 1 também foram inclui
das na Tigura 4. Dois resultados sao apresentados, o ca
lor gdimensicnal total traqsferidu Qtot/kf(Tgule, e a
fragao do calor total que € transferido por radiacao,
Qrad/Qtor -

Para a faixa de Ta/T:; investigada, o modelo rigo-
roso preveé que em torno de 65% do calor € transferido
por radiagao, ao passo que,de acordo com o modelo sim-
plificado, a radiacao representa cerca de 80%Z do calor
total transferido. A parcela Qrad/Qtor € menor para o
modelo rigoroso em virtude deste modelo prever uma tem-
peratura da superficie 2 mais elevada do que aquela pre
vista pelo modelo simplificado. -

Conforme observado na Figura 4, a diferenca entre
os valores de Qpot calculados pelos dois modelos dimi-
nui com o aumento de T3/T;. A medida que T3/T, cresce,
aumenta a importancia da radiagao e, consequentemente ,
diminui a estratificacao de temperatura no solido. Pa
ra valores elevados de T3/T:, a estratificacao pode ser
desprezada, e os dois modelos se tornam equivalentes.

Para T3/T; > 1,4 a diferenca entre os valores de
Qtot obtidos pelos dois modelos é moderada e em muitas
aplicacoes em engenharia representa a precisdo desejada.
Desta forma, para os parametros aqui investigados, o mo
delo rigoroso so se justifica em situacoes onde se deﬂE
ja informacoes precisas sobre o projeto. Deve-se notar
que esta observacao ndo é conclusiva ja que nao se ex-
plorou uma variacao de todas as grandezas adimensionais
envolvidas no problema.
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ABSTRACT

A numenical study has been conducted to Owestigate
the heat transfen between two concentric honizontat
cybindens. Effects of conduction, Laminar convection
and radiation were included in the analysis. This wonk
was motivated by the heat transfen problem associated
with the dry-cuning process of the insulation o4
electrnical cables. A nigonous formulation Ls uﬁgwduced
and tested. Results obtained with this formubation were
companed with the nesults obtained uséng a  simplifdied
model in which the effects of temperature stratification
in the inner cylinder were neglected. Fox the nange 04
parameters investigated, nadiation was dominant = over
convection, and the use of the nigorous fonmmulation

appears warranted onby when precise design 4s necessary
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RESUMO

No presente trabatho € desenvoluido um modelo para deteaminan o coeficiente
thoca de calor Local em geixes de barras de awnanjo thiangular, combinando
volvimento analitico de parametros distribuides com resultados experimentais

de
o desen-
obtidos

de valores globais. Essa metodologia permite que se cbtenha wnma expressac fechada para
a distrnibuicao do coeficiente Local da thansferencia de calon.

INTRODUCAO

Os elmentos combustiveis de alguns tipos de reato
res, consistem em um feixe de barras de arranjo triangu
lar entre as quais escoa o fluido refrigerante. Os meca
nismos de transporte de calor e massa, no interior do
nicleo desses reatores, apresentam um complexo comporta
mento fisico por causa da sua configuracdo geométrica e
das amplas faixas das condi¢des de operracao.

Diferentes montagens experimentais e simulagoesnu
méricas tem sido realizadas na tentativa de expressar o
comportamento termohidrdulico desse conjunto.

A maioria dos métodos utilizados para
térmico dos elementos combustiveis siao de parametros
concentrados, os quais trabalham somente com a razao e
a entalpia média no subcanal. Entretanto, em muitos ca-
sos, a temperatura na superficie das barras do elemento
combustivel limita a poténcia térmica que pode ser gera
da no reator. Essas temperaturas somente podem ser cal-
culadas pelo método dos parametros concentrados, se os
coeficientes locais da transferéncia de calor forem for
necidas. Em geral essas informacdes sao obtidas através
de medidas experimentais, as quais, principalmente quan
do envolvem a parte térmica, sao extremamente caras.Por
outro lado, uma andlise utilizando o método dos parame-
tros distruibuidos pode indicar uma dependéncia funcio
nal para os parametros locais desejados, podendo-se com
binar os métodos dos parametros concentrados e distrui-
buidos para um melhor desempenho das necessidades do pro
Jjeto.

o projeto

No presente trabalho é desenvolvido um modelo pa-
ra determinar o coeficiente de troca de calor local em
feixes de barras de arranjo triangular (cuja geometria
& mostrada na Figura 1), combinando um desenvolvimento
analitico de parametros distribuidos com resultados ex-
perimentais obtidos de valores locais e globais.

SUBCANAL TIPICO

CELULA TIPICA

REGIAO DE SIMETRIA

Figura 1. Arranjo triangular tipico de feixes de barras
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Essa metodologia permite que se obtenha uma expressao fe
chaga para a distribuicao do coeficiente local de trans-
ferencia de calor na superficie das barras.

METODO DE SOLUCAOQ

Uma combinagao entre o subcanal e a célula define,
por simetria, a regiao de estudo mostrada em hachurado
na Figura 1. A nao regularidade da geometria indica uma
nao uniformidade das propriedades termohidraulicas do es
coamento, nas direcoes radial e’ circunferencial.Figura 2z
apresenta a regido em estudo e define parametros geomé-
tricos de interesse.

Regiao de simetria estudada

Figura 2,

As leis da difusao do calor e da difusao de quanti
dade de movimento, na direcao radial, respectivamente ,
sao:

aT

q"(r,0) =p cp(a +€) 5 (1)

(r,8) =p (V+e) %% (2)

Sio consideradas as seguintes hipoteses: a) escoa-
mento turbulento totalmente desenvolvido; b) escoamento
incompressivel; c) as propriedades do fluido na seccao
reta do escoamento sao consideradas constantes.

Definindo Ty e gy como sendo a tensao cisalhante e
o fluxo de calor na parede, respectivamente; o numero de
Prandtl total, g = (v + £ )/(a + £ ); as varidveis adi-
mensionais usuais e admitindo que para fluidos com nume-
ros de Prandtl moderados, a relagao [(q"fqg}f(T{TO)]ELO,
as equacoes (1) e (2) combinadas e integradas entre y =0
e um y genérico, resulta em

e = 7o, 3




i
)

Definindo, ainda, o conceito de coeficiente de
atrite local, S5 = (15/p ut:)) = 1 f(ug)z onde  uy
e a velocidade média do fluido. O nimero de Nusselt lo
cal e representado por Ny = (hy Dp/k) e, 0 minimo de
Staveoq‘pur S¢ = [q9/(To~Tph) u“cp uy], ou em termos das
variaveis adimensionais S¢ = 1/(uf T% ); onde T repre-
senta a temperatura média adimensionalizada por segmento
definido. Combinando esse conjunto de definicoes, obtem-
se que:

g 1/2

St =3 ()

.
o+ lx

A temperatura média de mistura pode ser calculada,se forem
conhecidos os perfis de velocidade e temperatura do flui
do, pela seguinte expressao -

+ 1
RS ./-+ TNt at (5)
up.ddg  AAp

substituindo (3) em (5)

+*
T+_ 1 f +fu + L
Curaat G| M (®)

Ue.. 8 a8 [+]

onde: AAg = AO[(r1)? - (r})?]/2 e dA” = r}d6dr”. A velo-
cidade “media para cada segmento AAg, ug , e calculada
com base no perfil universal de velocidade

# ol T i ™
BAg aae
A integral descrita na equacao (6) pode ser rearru
mada, considerando que a partir de um determinado valor
de y* = y; o numero de Prandtl total, o_, assume o valor

de 0 = cté e que, numa faixa de 0 < y* < y¥, G, 20,
deve-se, entao:
+ +
1 + H + 2 + +
T+=——f u o du + o du |dA
2] + ot It 3 t A S
tg-* 1 (8)

que pode ser reescrita como:

+ + +
u u u
! + s + + = o T
‘I‘E=T-—-—I LU otdu + Oodu -f Uodu dA
ue.mﬂ NA [¢} [] o
(9)

Definindo yI = y; , isto é, no trecho em que 0 #0T, a in
fluéncia dessa diferenca é considerada entre a primeira e
a ultima integral do termo entre colchetes da equacao (9)
quando Oy + O, os dois termos se anulam, restando apenas
o segundo termo. Fazendo essa substiuicao de yi = Yo, ad
mitindo que o = cte g a definicao da equagao (7),tem-se

UE u; + UD +y 2,7t
T+=f Gdu+-f g du +———~—-f (u')“da
] t o + + +
o o uBMe hA
(10)

Integrando a equacao (7) para u* = koluy+ + Cg ob-
tem-se

+ + (£ + 3)
Up = Uy = Ko IET 1) (n

onde £ = p/d é a razio de aspecto geométrico do feixe.In
tegrando a equacao (10), substituinde a equacao (11) e
Fazendo uma serie de manipulagoes algebricas chega-se a:

+ 1_ _ 1}2 : 2 g 12
T =0, | B+ v [1 a ko 83" T4 (b=1) kg 9]( )
f

onde: a = (2£)/(E+1) e b = [(£+3)/2(E+1)]%. A expressao
de P e dada por

+
u
m t

! "f (’g— . ') du* (13)

e fisicamente corresponde a resisténcia exercida pela
sub-camada laminar devido ao nimero de Prandtl molecular.

) Considerando que o nimero de Stanton pode ser es-
crito como sendo: 5 = Nu/(Re.Pr); combinando com as e-
quacoes (4) e (12), tem-se:

5 1/2
Nu) 8 Pr . SG
6 [5]

1 1j2
0 {p ¥ [1-ak°saf +(b-1)k°se]}
8
(14)

DETERMINACAO DA FUNCAO-P

) Jayatilleke [1], sugere que a funcao-P seja deter-
minada a partir dos resultados experimentais no caso dos
dutos c1rcu}are§. Admitiu-se uma primeira aproximacao pa
ra a determinacao dessa resisténcia associada a sub-cama
da }aminar optando-se por trabalhar com a funcao-P em re
lagao aos valores medios do escoamento no subcanal. -

A partir de dados experimentais do nimero de Nusselt
e*do coeficiente de atrito médio, para o subcanal, a fun
¢ao-P foi correlacionada em funcao dos nimeros de Prandtl
molecular e turbulento e da razao de aspecto. Foram uti-
lizadas as correlacoes empiricas derivadas dos dados ex-
p?rimen:ais obtidos por Tong e Weisman [2] para a parte
termica e Trupp e Azad [3] para a dependéncia hidrodina
mica.

E essencial, como caracteristica de projeto, que
a determinagao da fung¢ao-P e consequentemente do nimero
de Nusselt local possam ser deteminados de maneira sim-
ples. A literatura técnica apresenta outras opcdes para
correlacionar a fungao-P [1][4], no entanto, essas rela-
coes nem sempre estao baseadas nos critérios de simplici
dade para a obtencao de valor de P e, em geral, sio apli
cadas a dutos.

No presente trabalho, optou-se por estabelecer uma
formula fechada, de facil utilizacao e que inclua a de-
pendéncia geométrica do arranjo analisado, envolvendo a
variacao da fungao-P com a razao de aspecto. Como resul-
tado dessas observagoes, recomenda-se a seguinte expres-
sao para o calculo de P:

P\ 0,65 9
P=10jC. |5 . exp |- 0,45 11~ (15)
o r

¢ = 1,60(5)70»? (16)

onde:

Figura 3 mostra o comportamento de 0 _P obtido da
equacao (15). Os resultados sao comprovados com expres-
soes da funcdo-P em dutos propostos por Jayatilleke [1].

Figura 4 mostra a variacdo do coeficiente C com a
razao de aspecto,f = p/d.

APLICAGOES

Como foi mencionado anteriormente, uma das princi-
pais aplicacdes do presente método corresponde a identi-
ficacdo do valor local do coeficiente de troca de calor,
em feixes de barras de arranjo triangular.

Utilizando os resultados experimentais e analiticos
das tensoes de cisalhamento local fornecidas por Trupp e
Azad [3] e Carajilescov e Tadreas [5], combinaéas com as
equacoes (15) e (16), obtem-se o valor do numero de
Nusselt em funcdo da posigao angular na barra. A Figura
5 mostra esses resultados para as razoesde aspecto £=1,2
e E=1,217. 2

Salienta-se que o desenvolvimento apresentado nao
impde restricoes sob a condigao de contorno na superfi -
cie da barra. Os valores médios experimentais utilizados
na determinacao da funcao-P, nao fazem referéncia as con
dicoes do fluxo de calor ou da temperatura na parede ser

uniforme.
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CONCLUSOES

0 presente trabalho desenvolve um modelo indepen-—
dente para a determinacao dos coeficientes de transfergg
cia de calor local, em feixes de barras de arranjo trian
gular. _

Este modelo acoplado aos modelos de distribuicao de
escoamento, e da entalpia média por subcanal do feixe ,
[6]1[7], permitem estabelecer um método deterministico de
analise termohidrdulica de elementos combustiveis, utili
zando pequena capacidade de memoria e tempos reduzidos
de computagao, sem, no entanto, prejudicar excessivamen-
te a qualidade das precisoes.
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ABSTRACT
In the present work, a modef to detenmine Local

heat transfen coefficients in rod bundlfes is developed
for rod, that are arranged in a trhiangular array. The

model is developed by combining the analytical develop-
ment of distributed parametens with experimental nre-
subts obtained from global values. This approach ylelds
an expressdion inclosed form for the distribution of
Local heat thansfen coeffeients.
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ABSTRACT

A comprehensdve astudy was performed to determine entrance region and fully-devel
oped heat thansfen coefficients fon Laminar and tunbulent flow in a four-cusp channed.
A numenical solution was presented fon fully-devcloped Laminar flow, and an experimental

study was neported fon tunbulent fLow.

Systematic variations cf the Reynolfds

number

wene made in the range 900-30000. The results show that the heat thansfer coefficients
fon the foun-cusp channel are much Lowen than the coefficients for the circular tube.

INTRODUCTION

Simulation of accidents in nuclear reactors is a
fundamental practice when a criterious study to enhance
safety of the nuclear plants is desired. Such practice
is only possible when related heat transfer information
is available.

The four-cusp channel appears when the cylindrical
shells of the fuel swell during the accident, touching
each other.

A number of papers on four-cusp channel flow is
available in the literature. Gunn and Darling [1]
performed a numerical and experimental study on the
hydrodynamical problem. Later, some numerical studies
on the laminar flow and heat transfer were reported in
[2] and [3].

The present paper deals mainlywith anexperimental
investigation on the heat transfer characteristics of
the turbulent flow in a four-cusp channel. In the
experiments, the naphthalene sublimation technique was
employed. For completeness, a numerical solution of
the laminar flow was also performed, as described inthe
following section of the paper.

NUMERICAL SOLUTION

The calculation domain is depicted in Figure 1.
It is clear that, due to symmetry, only one eighth of
the channel cross section needs to be analyzed. The
numerical sclution presented here pertains to the case
of fully-developed, constant-property flow through the
channel under study.

THE CALCULATION
DOMAIN ———

The four-cusp channel

Figure 1.
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The momentum and energy equations take the usual
dimensionless form

320/ar? + (3%Q/36%) /R + 1 =0 (1

a2p/BRZ + (8%0/202) /R? + (/M)A = (2)

In eq.(1), the dimensionless velocity {} is defined
as wu / (- dp/dc)D ), where w denotes the axial velocity
in the 2z dlrectlon, p is the pressure, yis the absolute
viscosity and Dy, is the hydraulic diameter, whose
definition is well known. The quantity R is the
dimensionless radial coordinate, defined as r/Dy (see
Figure 1); and 8 is the angular coordinate.

In eq.(2), ¢ = (T- [w)f(Tb—T ) is the dimensionless
temperature, where T, is the channel wall and Ty is the
bulk temperature. The constant % is defined as
(_d(1b—r )/dz) I(Tb-Tw), where Z is the dimensionless
axial coordinate, given by (zHDh) /Pe. The quantity Pe
is the Peclet number, given by the product between the
Reynolds number Re _p1th/u and the Prandtl number
Ff—l—lcpfi(

Since A is not known a priori, a subsidiary
equation is needed. For this purpose, the nondimension
al counterpart of the definition of the bulk temperature
is employed,

JI¢QRdRAB/ 2 = 1 (3)

The boundary conditions for eq.(1) are the no-slip
condition (2 =0) at the wall (R=a), and symmetry
conditions (30/3n=0) at the other boundaries. An
isothermal wall boundary condition (¢ =0) is imposed at
R=a for eq.(2), whereas, at the other boundaries, the
symmetry condition (3¢/8n=0) applies. In the above
relations a =7/2(4-7).

The friction factor fEE(-dp!dz)Dh/Dﬁ’
calculated via

is

f:zfﬁRE. (“")

It can be easily shown that the average Nusselt
number Nu = hDy /K, where K is the thermal conductivity,
is given by

Na = A4, (5)

whereas the local Nusselt number Nu-=hthK is evaluated
by

Nu = ~(30/3R) _ (6)

The symbols h and h stand respectively for the local
and average heat transfer coefficients.




As implied by the above equations, cylindrical
;oordl?ates were employed. Therefore, the channel wall
1s a line of constant R, whereas the symmetry line
normal to the wall is a line of constant 6. On the
other hand, the third boundary of the calculation domain
1s not parallel to any of the coordinates.

. Equations (1) and (2) were integrated via the
finite-volume technique described in [4]. A non-uniform
92x92 grid was employed, and the irregularity of the
domain was tackled with the technique presented in [5].

THE EXPERIMENTS

The naphthalene sublimation technique was chosen
for the determination of the heat transfer coefficients.
This technique for determining heat transfer coefficients
is based on the existing analogy between heat and mass
transfer phenomena, offers higher accuracy, better
control of boundary conditions and minimal extraneous
losses, The thermal boundary condition for the heat
transfer situation which is analogous to the actual
mass transfer situation is uniform wall temperature.

Test Section. The test section is made up of
interlocking modules, as illustrated in Figure 2. Each
module consists of a cylindrical metallic (brass) shell
whose inner surface is coated with a layer of solid
naphthalene. The coating is applied in one module at a
time by a casting procedure which is well outlined in[6].
In this manner, after the modules are assembled together,
a four-cusp channel with pure naphthalene walls is
obtained. Precise mating of successive modules is
ensured by interlocking recesses and giding pins that
are provided at the respective ends of each module.

:
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Figure 2. The test section

Air Loop. The test section was situated at the
upstream end of the open-loop flow circuit that was
operated in the suction mode. Air was drawn into the
inlet of the test section from the temperature-control-
led laboratory room. From the test section exit, the
air entered a flow metering section (an orificie-plate
calibrated meter), then followed to a plenum chamber, to
a cut—off valve, to a control valve, and then to blower.
The purpose of the plenum chamber was to dampen
oscillations of the air flow induced by the blower. The
blower was situated in an adjacent room to avoid thermal
and naphthalene contamination.

The test section was oriented horizontally and was
built into a large baffle plate, The pressure of the
baffle created a plenumlike space upstream of the inlet
from which the test section drew the air.

Instrumentation. Mass measurements were made using
a Sartorius analytical balance with a resolving power of
107" g and a capacity of 200 g .

During the casting procedure, a thermocouple was
embedded in the naphthalene coating of a module, in such
a way that its junction was positioned flush with the
channel wall. This module was always positioned at the
downstream end of the test section. The thermocouple
was made of from specially calibrated copper-constantan
wire.

Periodic readings of the thermocouple emf were

made during the course of a data run with the aid of a
voltmeter having a 1 uV resolution.

Experimental Procedure. It was standard practice
to leave the naphthalene-coated modules in the
temperature-controlled laboratory overhight, in order
to attain thermal equilibrium with the room air. During
this period, the modules were kept in a sealed plastic
bgg to avoid sublimation and also to ensure that the
air in the room was free of naphthalene vapor.

. Immediately prior to a data run, the modules were
individually weighed and then assembled to form the
test section. The blower had been warmed up in
preparation for the run, so that it provided a steady
flow from the moment of its activation. After the
pre-selected derivation of the run, the test

section was disassembled and the modules reweighed.
During all of these operations, the modules were never
touched with bare hands; rather, either gloves or
padded tongs were used.

To obtain a correction for possible extraneous
sublimation which might have occurred between the two
weighings, a so-called after-run was made. During the
after-run, all aspects of the actual data run were
repeated, except that the blower was never activated,
and there was no airflow period. Further weighing
following the after-run provided the sought-for
correction, which was of the order of one percent.

NUMERICAL RESULTS

The numerical solution of the laminar fully
developed flow through the four cusp channel is now
presented. The ratio between maximum and meanvelocities
in the cross section was found to be equal to 2.38,
whereas the product f.Re, evaluated numerically via
eq.(4), was found to be equal to 26.3.

Figure 3 shows the Nusselt number distribution
along the wall. It can be seen from this figure that
the region in the neighborhood of the cusp is nearly
inactive as far as heat transfer is concerned. Departing
from the cusp (0 >15%), the local Nusselt number
increases very fast, showing a maximum value of 3.59 at
8 =45°. The average Nusselt number was found to be
equal to 1.08 and this result agrees well with [2] and
[3]. 1t is worth noting that the average Nusselt
number predicted by the simple relation given in Figure
3.7 of [7] is equal to 1.00 for this geometry.

; /1

Nu = 1.08 /

15° e 30°
Figure 3. Local Nusselt number for laminar flow

EXPERIMENTAL RESULTS

The mass transfer coefficients and Sherwood
numbers obtained in the experiments can be converted to
heat transfer coefficients by employing the analogy
between the two processes. Because of this, the phrases
heat transfer and mass transfer will be used




interchangeably in the presentation of results.

Data Reduction. The per-module mass transfer
coefficient, K;, for a typical module, i, was evaluated
from the defining equation

K, = (M;/A) /ﬁpn.i 7

In this equation, M., the per-module mass transfer
rate, was obtained from the ratio AM, /1, where MM. is
the measured (and corrected) change In the module mass
and T is duration of the run.

The quantity App,i is the wall-to-bulk difference
in naphthalene vapor density for module i. Its evaluation
requires that the axial variation of the bulk vapor
density, p,, first be determined. For this purpose,
let j denote any module in the test section, with pJ-
representing the bulk vapor density at the inlet of "the
module and pJ representing the bulk vapor density at
the module exit. Then, noting that p ., =0 at the test
section inlet, a mass balance in the gﬁannel yields

: i
i jz'jl . / (m/p) (8)

where m is the measured mass flow rate, and p is the
mean air density at the section.

The other ingredient needed for the evaluation of
the wall-to-bulk density difference is the naphthalene
vapor density, p,., at the channel wall. This quantity
was obtained by a two-step process. First, by using the
measured wall temperature, the naphthalene vapor pressure
at the wall was calculated by the Sogin vapor pressure/
/temperature equation [8]. Then, p,, was evaluated from
the perfect gas law.

Two definitions of the wall-to-bulk difference in
vapor density were considered: the arithmetic - mean
difference and the log-mean difference. For all the
experiments, the per-module rise in bulk density was
small compared with the wall-to-bulk density difference
and, hence, the two definitions yielded indistinguishable
results. The log-mean difference was used in the data
reduction because it is conventional practice in the
heat transfer literature.

i-1 i
&pn.i = {00 =Ppp ) ~ Py =Ppp?}
i
)}
nb

The dimensionless counterpart of the mass transfer
coefficient is the Sherwood number Shi, defined as

/ealGo =0y 1o - p (9)

Sh; = (KiDp/V)Sc (10)

where the Schmidt number Sc¢ is equal to 2.5 for
naphthalene diffusion in air. The kinematic viscosity v
was evaluated as that for pure air.

ENTRANCE REGION RESULTS

The axial distribution of the Sherwood number is
given in Figure 4 for some representative values of the
Reynolds number. A more complete presentation is
available in [6]. In the figure, the per-module Sherwood
number is plotted as a function of the dimensionless
axial coordinate z/Dy . In particular, the Sherwood for
each module is plotted at the axial midpoint of the
module, and the data for the different Reynolds numbers
are identified by different symbols.

From this figure, it is seen that the flow is
fully developed after about five hydraulic diameters
for Re =5300, after about seven hydraulic diameters for
Re = 14800, and after about eight hydraulic diameters for
Re = 30300. Qualitatively, the trends shown in Figure 4
are the same ones found in flows through any channel
whose cross section does not vary along its length.

Fully Developed Results. As observed in Figure 4,
the Sherwood number tends to an asymptotic value in the
region far away from the channel inlet. These fully

developed values of Sh are plotted in Figure 5 as a
function of the Reynolds number. The figure suggests
that this fully developed value of the per module
Sherwood number Shgq has a dependence on the Reynolds
number of the power-law type. A least-squares fit to
these data yields

0.672

Sh

£4 = 0.0645 Re

(11)

The well known Dittus-Boelter equation is also
plotted (for Pr = Sc = 2.5) in Figure 5. A comparison
between the two curves readily yields that the four-cusp
channel displays a much poorer performance as far as
heat transfer is concerned. This is an expected
behavior, since a large portion of the heat transfer
area is in the neighborhood of a cusp, where very low
fluid velocities prevail.

f Re
Shj a 530
o 14800
¥ 3030
60 v s —
] o S R |
|
20 Ns‘_ﬂE:B——'B—F

3 z /DN 9

Figure 4. Effect of Reynolds number on the axial
distributions of the Sherwood number
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Figure 5. Effect of Reynolds number on the fully-

-developed Sherwood number

FINAL REMARKS

The research described here constitutes a
comprehensive study of the laminar and turbulent heat
transfer characteristics of the four cusp channel. For
laminar flow, a numerical solution was presented,whereas
an experimental analysis was described for turbulent flow.
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The results showed that the heat transfer [ 4] Patankar, S.V., Numerical heat transfer and fluid
coefficients of the four-cusp channmel are always lower flow. McGraw-Hill, New York (1980).
than the ones for the circular tube. For laminar flow,
the Nusselt number was found to be only three tenths of
Nu for the circular tube, whereas for turbulent flow
this ratio is not as low in the range investigated, but
increases with the Reynolds number.

[5] Patankar, S.V., A numerical method for conduction
in composite materials, flowin regular geometries,
and conjugate heat transfer. Proc. 6" Intl.Heat
Transfer Conference, Toronto, v.3, pp. 297-304,
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RESUMO

E apresentado um estude de transgerencia de calor e massa no escoamento turbufen
to em tubos Lisos, escoamento totalmente desenvolvido e fuido com propriedades cond
tantes. Fod utilizade um modefo para o coeficiente de viscosidade tunbulenta e difusd
vidade tenmica funbulenta desenvolvida por CEBECI; NA & HABIB.Os resultados para thans
fenéncia de calor e massa mostram boa concordancia para uma extensa faixa de Numero de

Prandtf e Schmidt entrne 0,007 a 3000.

INTRODUGAO

0 problema de
coamento turbulento

transferéncia de calor e massa em es
em tubo tem sido extensivamente estu
dado; porem nao sao conhecidas solu;oes exatas para o
problema nem mesmO Nos casos mais Blmples. 0 numero de
incognitas eavolv1das € maior que o nimero de equ&qaes

sendo necessar1o formular certas relagoes semi-empiricas,

que por nao terem validade geral limitam a validade das
solugoes a certas faixas de nimero de Reynolds e numero
de Prandtl. .

0 problema central das consideragoes tecricas con

cernentes a_ transferéncia de calor e massa no escoamento
turbulento & o conhecimento do numero de Prandtl turbu-
lento (Prt) e do numero de Schmidt turbulento (Sct), aos
quais se atribuem equagoes semi-empiricas.

Deissler [1] estudou a transferencia de calor e
massa no escoamento turbulento em tubo, e utilizou um
mesmo modelo para difusividade para transferéncia de
quantidade de movimento,calor e massa, isto &, considerou
que o numero de Prandtl turbulento e o numero de Lewis

turbulento (Let) sao unitarios. O modelo utilizado con
corda com a experiéncia para o numero de Prandtl e
Schmidit entre 0,5 e 3000.

Para o caso de baixos nimeros de Peclet (Pe), Deis

sler [2] utilizou outro modelo onde o nimero de Prandtl
turbulento depende do numero de Peclet.

Simpson & Field [3] fizeram uma analise sobre o nu
mero de Schmidt turbulento e do nimero de Lewis turbulen
to.Uma analise mais detalhada foi apresentada por Jischa
& Rleke [é] mostrando que o numero de Lewis turbulento
nao e constante nem fungao apenas das proprledsdes do
fluido, mas depende fortemente do mecanismo de turbulen
cia e do campo de escoamento. Em geral e fungao do nume
ro de Reynolds, do nimero de Prandtl, do nimero de
Schmidt e da coordenada normal a parede. Entretanto como
os dados experimentais sao ainda insuficiente foi atri-
buido o valor unitario ao nimero de Lewis turbulento.

No presente trabalho & apresentado um estudo de
transferencia de calor e massa no escoamento turbulento
em tubo, onde & considerado que o numero de Prandtl tur
bulento (Prt = ev/ep) e o nimero de Schmidt turbulento
(Sct = ev/ey) dependem da posigao do ponto com relagdo
a parede e do numero de Prandtl. Sera considerado que o
numero de Lewis turbulento (Let = Prt/Sct)e unitario.Sao
apresentados resultados para dastrlbulgoes de velocidade
e temperatura, bem como os Niimeros de Nusselt com fungao
do numero de Reynolds.

EQUAGOES BASICAS

Para obter as distribuigoes de velocidade, tempera
tura e concentragao no escoamento turbulento em tubos, as
equagoes para tensao tangencial, transferéncia de calor
e transferencia de massa [1] sao:

m

u du
TENT ¥ty (1)
dT dT
q = K 3o -PCpeT 3 » (2)
dc dC
m A iy Mgy * (3
Sendo, y a coordenada na diregao radial (y = 0 na pare

de), u a velocidade na dlregao axial, T a temperatura, C
a concentragao, U a viscosidade d1nam1ca, K a condutivi
dade termica, A a difusividade molecular, p a densxdade,
£, © coeficiente de viscosidade turbulenta, €r a difusi
vidade térmica turbulenta e £y a difusividade turbulenta
de massa.

As trés equagoes acima sao bastante conhecidas na
literatura, entretanto a maioria dos autores nao especi
ficam quais as simplificagoes a que estas equagoes estao
sujeitas. Os valores para £y, ET € Ey sao completamente
desconhecidos sendo que estas quantidades dependem da
turbuléncia em cada ponto do escoamento.

Este trabalho sera particularizado para o caso de
escoamento turbulento em tubo liso, circular, horizontal,
com fluxo de calor constante na parede do tubn, sendo ne
gligenciadas a dissipagao viscosa e a convecgao livre.
0 escoamento & totalmente desenvolvido h1drodxnam1ca e
térmicamente. Na segao transversal do tubo a pressao es
tatica e constante e a tensao de cisalhamento varia 11
nearmente. Sao consideradas as relagoes de boussinesq e
as sxmplxclfagoes de camada limite.Com as simplificagoes
acima, em [Sj foram obtidas as equagoes (1) e (2) direta
mente da lei da conservagao da massa, da ccnservaqao da
quantidade de m0v1mento e da cunservagao da energxa.

Adicionalmente as sxmpl1£1cagoes acima sera admiti
do que a transfercncia de massa & analoga a transferen
cia de calor e o coeficiente de difusividade termica tur
bulenta igual a0 coef1c1ente de difusividade turbulenta

de massa, isto &, o numero de Lewis turbulento @ unité
rio.
Vamos definir os seguintes parametros adimensio-
nais:
rER yz v* + v* u
= | + . s * it
v l DJ s ¥ = _U ¥ R v R, u V* #
* (C.,-V)V* (T,-T)C, T
x=1, ¢t = S0 SETEI, o __EL_.;E__E_ :
R mp q, v

onde R & o raio do tubo e o indice P se refere a parede.
Introduzindo os parametros acima nas equagoes (1),




(2) e (3),

resulta respectivamente:

| Evs) + +
1+ 2 AR T %)
L W | dy+ R+
R-l-
[ 1 =r drt 4 N T
j— + = — ] R =
B~ V) dy+ R. (RF—y%) Iy+u (RT=y")dy", (3)
1, fu) act 4 BE e i
¥ s Elsow = =
lSc v] dy RB(R*—Y*j fy+ ut RT-y")dy” , (6)

com as condigoes:
ytr=0:ut=0, T™=0, cCt=0; (7)
du* ar* dc*
y*=RrR*: —=0, — =0 =0 (8)
dy* dy+
A relagao entre o nimero de Nusselt para transfe
rencia de Lalor (Nu), Nusselt para transferéncia de mas

sa (Nu'), numero de Reynolda (Re), numero de Prandt1(Pr)
¢ namero de Schmidt (Sc) sao dados pelas definigoes:

. MWeh 2R Pr
Na o === (9
m
_ . _ 2Rh' _ R*Sc
Byt w5 (10)
1
20R u +
R, = ® =24 RY, (11)

Onde a temperatura, concentragac e velocidade media na
segao transversal do tubo sao:

N f? Trut (Y -y ydyt
7T = (12)
m R+
out@r-y*dyt
4
w*
i ™ octutwr-yhdyt
¢ == _— (13)
m &
,'__ u+(ll+-y"')dy+
> +
t =3 Rt -yt yayt (14)
T R . I-.I

MODELO DE TURBULENCIA

Para que as Lquachs (4), (5) e (6) possam ser ré
solvidas & necessario conhecer £, €7 @ €,- Sera admltl
da neste trabalhc que By = ET» sendo as relagoes para Ey

e £p dadas em 6J e L?] como :
+
ev | *24ut | T7g*(0,4%-0,44X240,24%3-0, 06x) 22, (15)
VP dy* dy
& 3 > +
—E gt thly Prp} J QE: ¥ (16)
vp L gt dy
A+ , i-1
onde: Z = l-exp|- 6| = Ci(logPrp) H
com Cy = 34,96; Cp = 28,79; C3 = 33,95; c, = 6,33;
Cr =-1,186

EQUAGOES RESULTANTES

Resolvendo as equagoeh (4), (5) e (6), sao obtidas

respectivamente a
dade, temperatura e concentragao Como sendo,

SJE La.]'

s equagoes para distribuicao_de veloci

Pr = Sc = 3000

—— Presentes resultados

----- Deissler
—-—- Prandt1-Taylor [1]
—=—uDeissler [2]
IU'a i ol i T e | L PO T T O W
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Figura 1. Influéncia do numero de Prandtl e 5chm1dt
na distribuigao de temperatura e concentragao

10°F
Nu [
Nu'l
1%
p * Sams & Desmon
10 . [9] oDeissler & Elian
= ' +Barnes & Jackon
N ..‘ —— Presente resultado
-
¥ Pr = 0,73
Sc = 0,73
10° c ool i il M TR U |
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Figura 2. Numero de Nusselt em fungao de Reynolds.




+ =
w2 -% |
ut = f R dy+ ¥ (17) Tm=Tp
0 M o ST | -
. s
1+ /1+4L+2[1-L1 3
R*
v R - f 3 ut (RY-yH)dy* v k=
™ = ! Rt-y* Rp(RT-y7) dy* (18) '
1 Er |
Y
+ 0,7
R+ 4 y .
+ o f +(R+_ +)d +
ct = 'I.oy R+—\-'+ Re(R+“Y+) 1] y ¥ d}"’, (19) |
0 €
i S
Sc Y 0.6

0 método de solugao das equagoes (17), (18) e (19) -
esta descrito em [51. Inicialmente deve ser resolvida nu

mericamente a equagao (17), obtendo a distribuigao de ve 0.5 Pr
locidade, em seguida sao resolvidas as equagoes (18) e = 1000
(19). Cabe observar que o problema hidrodinamico pode b '900
ser resolvido separadamente do problema térmico e de con a 1.000 10.133
centragaa. entretanto o problema téermico e de concentrg 0.4 d l'ﬂﬂﬂ 29‘681
gao dependem da distribuigao de velocidade. u .éﬂU 3:455
=~ f 300 10,133

RESULTADOS E COMPARACOES . 300 29 681

A Figura 1 mostra a temperatura e concentragao pa 0.3 ® 1.000 10.000
ra numeros de Prandtl e Schmidt variando entre 0,007 e o 1.000 30.000
3000 Nota-se boa concordancia com os resultados da refe * G900 4,000
réncia [1] e [2]. Numa dada posigao da parede (y*), exis [11] o] 2J0 8.400
te um aumento do parametro de temperatura ouconcentragao 0.2 L] 300 10.000
quando aumenta o nimero de Prandtl ou Schmide. o 300 30.000

A figura 2 mostra o numero de Nusselt para transfe
réncia de calor e massa em fungac do numero de Reynolds;
existe boa concordancia com os resultados experimentais 5k —~—-- Thomas e outros
de ng Presentes resultaos

0 i 1 i | 1 1 i
o 1 2 3 4 yt 5

Figura 4. Distribuicao de temperatura para fluidos
com altos numeros de Prandtl.

30
ll+ - -
= Presente resultado
25 | Z
| ====-Deissler
;: o Deissler [I]
= s Laufer i

0 Il TR G TS B 05 B | 'l gl Il L gl L I TR T |

10° 10’ 102 10° y* 10*
“iunra 3. Distribuigao de velocidade para escoamento turbulento em tubo.
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§ b Re Pr
Y9960 0,00721 0©
L x 23.700  0,00711 oo
+ 35.750  0.00707 o ¢
6 - v 61.400 0,00696 [10] :
a 80,100 0,00711
- e 127,300 0,00694
s L © 141.000 0,00694 g2
e
| a 9.944 0,007
b 23.210 0,007 4
4 - ¢ ?b.ﬁ?l 0,007 Presentes
d 62,521 0,007 Resultados
- e 80.975 0,007
£ 128.771 0,007
3 g 142,242 0,007 -
b
o -
Y . a
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Figura 5. Influéncia do Nimero de Reynolds na distribuigao de temperatura para escoamento turbulento

em tubo para sodio liquido.

A figura 3 mostra a distriluigao de velocidade no
escoamento turbulento em tubos para fluidos com proprie
dades constantes.Existe boa concordancia entre o preseﬁ
te trabalho e os resultados experimentais de B! -

A figura 4 mostra uma comparagao dos resultados nu
méricos do presente trabalho com os resultados de Thomas
[11].

A distribuicao de temperatura para o caso de soli
do 1iquido (baixo nimero de Prandtl) & apresentado na fi
gura 5. Existe um aumento do parametro de temperaturg
quando se aumenta o numerc de Reynolds.A concordancia do
presente trabalho ¢ muito boa para uma extensa faixa do
nimeroc de Reynolds.

CONCLUSOES
0 modelo de turbuléncia utilizado neste  trabalho
mostra-se satisfatorio para uma extensa faixa de numero

de Prandtl, Schmidt e Reynolds. Os resultados experimen
tais para baixos numeros de Schmidt sao escassos, portan
to torna-se necessario confirmar o modelo teorico com re
sultados experimentais. -
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ABSTRACT

A study of heat and mass transger fon fully deveko
ped turbulent flow through smooth pipe wi constant
fluid properties 4is presented. The thenmal eddy diffuse
vity and eddy viscosily model developed by CEBECI; NA
¢ HABIB, was used. The nesults of heat and mass transger
fox an extent nange of Prandtf numbers and Semidt number
between 0,007 and 3000 are presented.
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RESUMO

) A genenalized modef (s presented for the #ifm condensation on surnfaces of ar-
bitnary gorm, whenre the flowof the condensate Liquid is only due to ghavity., Express-
Lons forn the §ifm thickness, the condensate mass fLowrate and the average Nusselt
number are given, as 5mcm.~u of the profife's shape. The model is applied to pro-
files of parabolical, elliptical and trigonometrical forms, and their heat transfen
pergornmances are companed with that of rﬂe vertical glat plate. There 48 an overald

increase of the heat transfen nate,

INTRODUCTION

The condensation of pure saturated, quiescent va-
pour forming a two-dimensional liquid film flowing down
a flat vertical cooled wall was first modelled by
Nusselt [1] His analytical theory on film conden-
sation has turned to be the basis of most others the-
oretical models in which the flow of the condensate is
primarely due to gravity. The model of Nusselt has
been extended to account for the influence of the wva-
pour velocity, of the presence of non-condensable gases,
of the inclination of the wall relative to the wverti-
cal, suction of the condensate through the wall, and
many others situations. A compreensive review of the
several studies on film condensation is presented by
Burmeister [2]

Two of the majors objectives in the design of com
densers are the reduction of the resistence of heat
transfer to the cooled wall and an increase of the con-
densation's area. Compared with the condensation on
vertical walls, that one on the upper surface of in-
clined plates tend to produce thicker films. Equal is
the effect on curved surfaces such as in certain fins
and on horizontal tubes. As a consequence of a smaller
gravitational effect, the thickening of the film in-
creases the resistence to heat transfer. On the con-
trary, for the same vertical height, these curved sur-
faces increase the area available to heat transfer.
Which of these effects predominates depends on the
specific shape of the surface.

In this paper, the classical theory of Nusselt is
generalized to condensation surfaces of arbitrary
shapes. To some extent, this was done by Dhir and
Lienhard [3] [ﬁ] but for a few specific shapes of
the surface. Here, the analysis is further developed
and the question of the performance of curved surfaces
as compared with that of vertical wall is treated in
some detail. For illustration, the model is applied
to surfaces of parabolical, elliptical and trigonom-
etrical forms.

THE MODEL

The physical model and coordinate system are shown
in Fig. 1. A body, which might be a fin or a duct and
whose cross section is symmetric to the y—axis, is in
presence of pure saturated, quiescent vapour. The
temperature of the body's surface is To and that of
the vapour TB> T The vapour condenses on the sur-
face forming a smooth liquid film that flows downward
under the action of gravity. At a distance s from the
top of the profil, the angle between the normal direc-
tion r to the surface and the y-axis is |, and the
film thickness is § . The height of the body is H
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and it's surface intercepts the x-axis at a distance
L from the y-axis.

In formulating the problem, it is assumed that the
flow is laminar, all physical propeities are constant ,
the film thickness at each positision s is much smaller
than the surface's radius of curvature, the shear
stress at the vapour-liquid interface is zero, the sur-
face tension influence is negligible, the liquid is in
hydrodynamical equilibrium.

Using these assumptions, the velocity profile is
obtained from the momentum equation and is integrated

over r to give the liquid mass flowrate
B(s) = 35 0@ - p)8%(s) sin¥(s) ¥

where b denotes the width of the body, U the dynamic
viscosity and p the mass density of the liquid, pg
the vapour mass density. Since the profile is symme-
tric, the velocity is zero for s = 0, that is, m(s) is
also the condensate flowrate.

FIGURE 1 - Film condensation on Curved surfaces



Extending the original assumption of Nusselt-that
of a linear temperature profile -, the Rohsenow's sol-
ution of the energy equation can be expressed in terms
of a local heat transfer coefficient

q ho :
R e i v 2V UL ()
AT bds 8 ATb ds f
with

h c_ AT
hgy = By, (140,68 —P—h ) (3)

v
Here & is the heat transfer rate at the wall, T =

Ts -7 ° is the temperature difference, hy, denotes the
enthalpy of vaporization and c¢_ the specific heat ca-
pacity of the liquid. P

The average heat transfer coefficient over the
surface of length.s is then
h), m
E- v (‘.)
AT b s
The following dimensionles variables and par-
ameters are introduced
€ =g O L8 (5)
bH’g p(p - o)
hy H? golp-p )
n-qg— PRk el X (6)
vk AT
TF ST g
A = _%_ (8)

From equation (1), the dimensionless mass flowrate
is then

P (€) =— 1° siny )
and the average Nusselt number becomes
Wu (E) =Ra T F (10)

where Ra is the Rayleigh number.

Combining the dimensionless
(1) and (2), it follows that

forms of equations

d
d§

3
Ra

n (n? sin P ) = (11)

After some algebra, the solution of this equation
is found to be

" 4 1

gin /2 i}

£
I sin¥*y 4 , (12)

0

where the condition of symmetrie ¥ =0 for E = 0 was
used. Using equations (9) and (10), the expression for
the average Nusselt number is now

/s

- £
Nu(E) = 0,943 Ra'/* H sin'/? y 4 5] (14)

Equations (12) and (13) are essentially equivalent to
the solution given by Dhir and Lienhard [3] to the
problem of axisymmetric bodies in nonuniform gravity.
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It is now interesting to compare the performance
of a fin of a given shape with that of a vertical flat
plate with equal height. Since for this plate § = /2
and £ = 1, it follows from equations (9), (10) and (12)

) £ 1/ s
:—-—f I sin'/? ¢ at , (14)
F sin!/?y 3
e E 3/
AR L g ’VI sin'/? yat (15)
l"I.- N'I.IlF R
where the subscript F denotes the flat plate,
The formulation is now further generalised. Let
the shape of the profile be expressed as,Fig. 1,
g =iC(x) . (16)
Then
C' = —2—5 = - cgtg w (1?)
d A
and
dE = (1+¢'? )P an : 8)
After some trigonometrical manipulations, equation (12)
assumes the form
1
1/a
Nt .- z a+g'y a9
T e e
! A
with A < 1, dA < 0, Equation (13) is now
1
e . 1/3 3/
Nu(d) = 0,943 Ra' " |- | (1+ ¢'%) d) oo hi(20)
A
so that
1 3/u
v 1/3
. [ (145" (=ad) (21)
Nu
F 0

Given a profile with form given by equation (16),
it's performance compared with that one of the vertical
plate is determined at once by equation (21),

RESULTS

The formulation is now applied to profiles of the

general form
Yn
m

Goamiy (loeiiity ’
with y = L/H.
cal ones m =n = 2,
the circular shape hasy= 1,

(22)

For parabolic shapes m = 1, for ellipti-
In addition to this last condition,
The flat vertical plate

corresponeds to y = 0, Also tested is the trigonom-
etrical form
= el 23
A =cos C“E— ¥ ) (23)
or
g —%1— arc cos A . (24)
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FIGURE 2 - The shape of the condensation's
surface

In Fig. 2 there are represented profile's shapes
with Y = 1, the parabolic ones with n = 2,4,6. The
film thickness n(E) is showed in Fig. 3. Clearly the
effect of gravity on the thickness is stronger near the
toﬁof the trigonometrical and parabolic (n = 2) pro—
files and near the botton of the circular onme.

Finally, it is showed in Table 1 the comparison
between the heat transfer rates on curved surfaces and
on the vertical wall. Parameters are the Rayleigh
number Ra and the slenderness ratio vy. When the rela-
tion width/height increases, that corresponds to bigger
heat transfer areas, the Nusselt number also increas es.
The actual form of the profil has a smaller importance
as it's geometrical proportions.

TABLE 1 - The Nusselt Number

Ra . 1071 Y Nu/Nup

n=2 8,1 0,33 1,037
n=m-=2 8,1 0,33 1,048
trigonometrical 8,1 0,33 1,034
n=2 7.5 1,0 1,194
n=m=2 7.5 1,0 1,213
trigonometrical 7 5D 1,0 1,192

CONCLUSION

In this paper, the film condensation theory of
Nusselt was extended to surface of arbitrary shape. It
was showed that the effect of increased surface's areas
available to heat transfer is greater then the non—
uniformity of the gravity force acting on the con-
densate film. A systematic application of the formu-

1110;
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ki ML PERFIL CIRCULAR
X X X X X PERFIL TRIGONDMETRICO
15 Y100
%
g
4
lOL I | |
0.5 1.0 L5 ¢ s

FIGURE 3 - The film thickness for different
shapes of the condensation's surface

lation to a variety of surface's shapes and flow condi-
tions is beeing presently done by the second of the
authors.
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RESUMO
Neste antigo sde descrnitas experiencias com gins didaticos em transmissdo de ca

Lor por conuzccao forcada no intendion de dutos, A

um aparato

izadas na PUC-RJ. Foi desenvolvido

de baixo custo e facil execugao, visando desenvolver sensibitidade experi -

mental no aluno_e mostrar, em tenmos praticos, as Bimitacoes das cornelagdes apresenta
das em aulas teonicas e as dificuldades envolvidas em sua utilizagao.

INTRODUGAO

Uma deficiencia encontrada em muitos cursos de
Transmissao de Calor no Brasxl é a ausencia de aulsspra
ticas. Essa deficiéncia € muitas vezes atribuida a fal
ta de recursos para aquisicao de equipamentos axper;men
tais com fins didaticos. No entanto, em muitos casos, e
possivel construir esses equipamentos com materiais ba-
ratos e de facil obtencao.

Neste trabalho descreve-se um aparato, desenvolvi
do na PUC-RJ, para a realizacao de experzencxas com fins
didaticos em troca de calor por convecgao, que permite
a determ;nacao do coeficiente médio de troca de calor
por conveccao forgada no interior de dutos, com tempera
tura constante na parede.0 aparato desenvolvido é bas-
tante simples, de baixo custo e facil construcao, que
pode ser executada pelos proprios alunos. Além disso a-
presenta uma grande versatilidade, podendo ser desenvol
vidas varias versdes, dependendo dos objetivos diddti -
cos e da instrumentacdo disponivel.

A simplicidade de concepgao do aparato leva a que
vdrios erros de medicao, em maior ou menor grau, sejam
cometidos. A presenca destes erros é importante, pois a
sua analise permite ao aluno desenvolver sensibilidade
experimental, além de mostrar as dificuldades e limita-
cdes envolvidas na utilizacao das correlacoes apresenta
das em aulas tedricas.

0 aparato foi utilizado com sucesso em aulas pra-
ticas de transferencia de calor na PUC-RJ, sendo aqui
apresentados alguns resultados obtidos pelos prdprios a
lunos.

DESCRICAO DO APARATO

0 aparato desenvolvido encontra-se esquematizado
na figura 1. Basicamente, consiste de um recipiente com
agua em ebulicao (de forma a se obter uma condicao de
temperatura constante na parede) por onde passa um tubo
com agua, que € aquetlda a medida que troca calor com
a agua em ebulicao. Atraveés da medicao das temperaturas
na entrada e saida do tubo e da medicdo da vazao obtem-
se o coeficiente médio de troca de calor.

0 desenvolvimento do aparato teve em mente a sim-

plicidade construtiva e baixo custo, a instrumentagao
dtsponlvel no laboratério e os objetivos dldatlcos a
que se propunha. Em fung@o das limitacdes de vazdo e de
potencxa de aquecimento existentes no laboratério, as-
sim como da faixa de nimero de Reynolds pretendida, de-
terminaram-se as dimensoes do recipiente e do tubo. Pa-
ra a confeccao do recipiente foi utilizada uma lata de
éleo, atravessada por um tubo de aluminio. Na figura 2
estao mostradas as dimensoes e os detalhes construtlvos

Para o aquecxmento da agua do recipiente & neces
saria uma poténcia de cerca de 1kW (para o aquecxmento
da agua que escoa pelo tubo e para compensar as perdas
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de calor do recipiente para o ambiente). Optou-se pelo
aquecimento através de bicos de gas devido a facil dispn
nibilidade destes no laboratério, no entanto, o equipa -
mento pods facilmente ser construido usando-se resistén—
cias elétricas.

Para a medigao da vazhBo utilizou-se um recipiente
graduado, para coletar a agua na saida do tubo, e um cro
nometro. A vazao da agua fornecida pela rede € auposta
constante, o que € uma hipotese bastante razoavel. No en
tanto, caso haja facilidade, pode-se conectar ao sistema
um reservgtéréo de nivel constante, de forma a assegurar
que a vazao nao varie.

} A temperatura na entrada do tubo foi medida atra-
ves de um termopar, conforme esquematizado na figura 2.
A temperatura de mistura na saida do tubo foi medida a-
través de um termometro colocado no prépric reservatério
ge coleta de dgua. Mediu-se também a temperatura junto
a parede externa do tubo, encostando-se ali um termopar.

A instalagao do termopar na entrada do tubo nao &
necessaria, pois a temperatura da agua na entrada do tubo
é basicamente a temperatura da agua na torneira, que po
deria facilmente ser medida antes de se iniciar a expe?i
encla. através de um termometro qualquer (por exemplo um
termometro de vidro) A medigao da temperatura junto apa

rede externa do tubo tambem ndo é necessaria, uma vez
que ela é basicamente 100°C (conforme foi constatado).
Desta forma, poder-se-ia construir um aparato mais sim

ples, sem a necessidade do uso de termopares. 0 uso des
tes deveu-se aos objetivos didaticos da experiéncia, on
de pretendxs-se mostrar a técnica de medigao de tempere
tura através de termopares.

Devido aos métodos de med1cao utilizados e a limpl:
czdnde de concepgao do aparato, varios erros de wedlcao
sdo cometidos. Entre outros, podem-se citar os seguln
tes:

- Suposigao de temperatura interna na parede do tu
bo constante igual a 100 C. Existe uma troca de calor en
tre a agua em ebulxcao e a dgua escoando pelo tubo, ha=—
vendo tres resisténcias term;css em serie entre as duas:
R1, resisténcia de conveccdo entre a dgua em ebulicdo e
a parede externa do tubo; Rz, resisténcia de condugdo na
parede do tubo; Rj, resxstencxa de conveccao entre a pa
rede interna do tubo e a dgua que escoa por ele. Para se
supor a temperatura interna da parede constante e igual
a 100°C é necessario que R; e R; sejam muito menores do
que R3. Estimativas de R; e R; mostraram que R; é, de
fato, desprezavel. No entanto, Ry, embomsignificativa-
mente menor do que Rj3, ndao pode ser desprezada sem in-
troduzir algum erro, principalmente para os coeficientes
de troca de calor na parede interna do tubo mais eleva-
dos (ou seja, para nimeros de Reynolds mais elevados)
Este problema poderia ser minorado se se utilizasse es-
coamento de ar em vez de dgua, no entanto, isto levaria
a um aparato mais complexo, fugindo dos objetivos pro -
postos.
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- Presenca do termopar na entrada do tubo, A pre
senca do termopar na entrada do tubo afeta significativa
mente o escoamento, nao permitindo definir claramente as
condigcoes hidrodinamicas na entrada. Desta forma torna-
se uma fonte importante de erro, principalmente em se
tratando de um tubo curto.

Além destes, inimeros outros erros, inerentes a uma
experiencia deste tipo, sao cometidos : erros na avalia-
¢do das propriedades da dgua (que ndo € destilada), er-
ros de medicao de temperatura, erros de medicao de va-
zao, etc. No entanto, ndo é objetivo do trabalho fazer
uma andlise exaustiva e rigorosa dos varios erros envol
vidos.

0 aparato apresenta uma grande versatilidade, po-
dendo ser facilmente modificado,em fungio dos objetivos
didaticos e da instrumentacao disponivel. Por exemplo ,
modificando-se as dimensces do tubo e do recipiente, po-
de-se estudar o escoamento desenvolvido e diferentes fai
xas de numero de Reynolds.

RESULTADOS OBTIDOS

o aquxpamanto desenvolvido foi sucessivamente uti
lizado em praticas experimentais com objetivos didati -
cos, junto aos cursos de Transmissao de Calor da PUC-RI.
Apés sucinta descrigdo do equipamento e de seu funcionamen
to, os alunos eram motivados a operar o sistema, colhg&
do diretamente os resultados. Durante a realizagao das
praticas, buscava-se levantar a discussac em torno dos
métodos e técnicas de medicdo, enfocando-se principal-
mente suas limitagoes.

A titulo de exemplo, apresenta-se o resultado de
uma dessas praticas. Trata-se de um grupo de dados le-
vantados por alunos do oitavo periodo de Engenharia Me-
canica. A experiéncia propunha-se a obtencdo de dados
sobre o numero de Nusselt médio para escoamentos em re-
gime laminar (investigando-se aproximadamente a faixa
de numero de Reynolds entre 500 e 2500), levando-se em




consideracao a regiao de desenvolvimento.

Para a analise dos resultados faz-se necessaria a
definicio do parametro adimensional X', conforme [1],
que correlaciona o comprimento do tubo com o nimero de
Reynolds e o numero de Prandtl (Pr), como:

+ _ 2(L/D)

5 “ Re Pr

(1

onde L e D representam respectivamente o comprimento e
o didmetro do tubo. O nimero de Reynolds é definido co-
mo:

_ow
Re i (2)

onde p e | representam, pela ordem, a densidade e a vis
cosidade da agua, e va velocidade média do escoamento.0
numero de Nusselt médio é definido através de:

ﬁ;;-Ek_D (3)

onde k é a condutividade térmica da agua e h, o coefici
ente médio de troca de calor por conveccao ao longo do
tubo.

Na figura 3 é mostrada a comparacdo dos resulta-
dos obtidos pelos alunos com os resultados prev1stos pe
la referéncia [1], fazendo-se a correcao devido a varia
cao das propriedades da agua com a temperatura. Observg
-se que, para valores maiores de X (faixa corresponden
te a nimeros de Reynolds inferiores a aproximadamentE
1200), os resultados obtidos tendem a seguir o comporta
mento de escoamentos com velocidade uniforme (Pr=0). Da
do que, para a agua, o numero de Prandtl situava-se em
torno de 4, seria de se esperar a obtengdo de valores me
nores para o numero de Nusselt. Hi que se ressaltar, en
tretanto, a presenca do termopar logo a entrada da re-
giao de nquecxmento, conforme mostra a figura 2,que pro
voca uma agitacdo no escoamento no interior do tubo, e-
levando dessa forma a troca de calor por conveccdo.A me
dida que o nuimero de Reynolds assume valores superlores
aos desta faixa, se aproxlmaudo da regiao de transicao,
os efeitos de agitacao provocados pela presenca do ter-
mopar diminuem de importancia perante a propria agita-
cao inerente ao escoamento, levando a valores do numero
de Nusselt mais proxlmos dos previstos para a faixa de
nimero de Prandtl da agua. Por outro lado, com o cresci
mento do numero de Reynolds, resultando numa elevacio
do nimero de Nusselt, a resisténcia térmica na parede
externa do tubo torna-se mais importante perante a re-
sisténcia térmica na parede interna, fazendo com que o
nimero de Nusselt medido torne-se menor que o real.
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Fig. 3 - Resultados obtidos pelos alunos, comparados
com os fornecidos por [1]
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E importante reafirmar a discussio anterior sobre
os possiveis erros experimentais envolvidos. No entanto,
apesar deles, pode-se observar a razoavel concordancia
dos resultados obtidos com resultados previstos na lite-
ratura. Além dLsSO, nota-se que as condicoes hldtodznaml
cas de entrada nao se encontram bem definidas, e estas
tem grande influéncia nos mecanismos de troca de calor
por convec¢ao em tubos curtos.

Deve-se ressaltar, inclusive, a importancia de mos
trar-se ao aluno o fato que, de uma forma geral, o méto
do experimental envolve uma série de erros, com os quals
o engenhe1ro deve aprender a conviver; 1ntroduzlndo-seen
tao a importancia da andlise de incerteza, como forma
de reconhecer os limites de validade de um trabalho ex-
perimental.

CONCLUSAO

Afigura-se que o aparato desenvolvido seja de uti-
lidade para cursos de transmissao de calor, dada a sua
simplicidade, baixo custo e versatilidade. O aparato per
mlte apresentar algumas técnicas de medicao em transmis-
sao de calor, mostrar as dificuldades e limitagdes envol
vidas no uso das correlacoes apresentadas na literatura,
desenvolver no aluno a sensibilidade e o espirito criti-
co na analise e utilizacao de resultados experimentais.

A utilizacao do aparato em aulas na PUC-RJ mos-
trou a sua ampla aceitacac e a ativa participacao dos a-
lunos na sua execugao e na obtengao, discussao e analise
critica dos resultados. Tendo-se revelado Gtil como um
fator de motivag@o para o curso e como um elemento auxi-
liar na formagao dos alunos na area de transmissao de calor.
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ABSTRACT

This paper describes didactic experiences in heat
transfen by forced convection inside ducts, perfonmed at
PUC-RI. An easy to make and Low cost apparatus was
developed, in onden to improve the student experimental
hability and show, in practical teams, the Limitations
oa the connelations presented in theonetical Lessons and
the difficulties involved in thein use.



——— —

| ENCIT - Rio de Janeiro. RJ(Dez.1986)

DINAMICA DE CALOR E DO FLUIDO NO CIRCUITO PRIMARIO

DE UM REATOR DE PESQUISA

A3CH
JBMC  ABEns

ANIBAL NABIH GEBRIM
Instituto de Engenharia Nuclear/CNEN - DERE/DITRE

(i

PUC/RJ

RESUMO

Visando analisar alguns thansientes que poriam em nisco a integridade de nicleo
de um neaton de pesquisa, desenvolveu-se um proghama em £inguagem FORTRAN que descre-

ve a dinamica do calon e do ffuido em todo o cincuito

primario do neator. A selegdo

da bomba, a determinagao do comprimento ¢ diametro das tubulagoes, bem como o arranjo
apropriado destes, sao definidos a partin do negime estacionarnio.

INTRODUGAQ

Foi desenvolvido um programa de computador em lin
guagem FORTRAN, que simula o comportamento dinamico e
estacionario do calor e do fluido em um reator de pes-
qu1qp a baixa pressao 0 desenvolvimento computacional
inclui a geragao, condugao e transferencia de calor pro
duzido no nicleo do reator, e a conduqnc deste pelo
fluido, para a troca de calor com o circuito secundario
e a volta para a parte superior do nicleo,

Utlllza—sa o comportamento estacionario do cireui
to primario do reator _para definir a bomba a ser usada
para vencer as reslstenc:a existentes no percurso do
fluido. Atraves da vazao e altura dinamica (head) pro-
cura-se obter a melhor eficiéncia da bomba, e para is=
so varia-se o diametro e o comprimento das tubulagaes,
bem como, a altura do trocador de calor em relagao ao
reator. AtravEs do comportamento dinamico do circuito,
tenta-se analisar alguns transientes que poriam em ris
co a Lntesrldade das varetas combustivel, evitando as-
sim liberagao de radionuclideos para a atmosfera. Entre
estes acidentes, foi analisado a parada de bomba até o
processo de convecgao natural.

0 metodo numerico de aproxxmaqao da integral vo-
lumétrica da equaqao de energia na vareta combustivel
discretizada, & o metodu das diferengas finitas centra
das, e o resultado @ colocado em forma matrxcial A Ln
tegrs;ao temporal da equagao mntr1c1a1 € resolvida pe-
lo metadc de Crank-Nlchoison onde & aplicado a fatori-
zagao da matriz. Os parametros obtidos sao: Temperatu-
ras discretizadas nas pastilhas combustivel, a qual in
clui a linha central até a parte em contato com a fol-
ga, as temperaturas no revestimento e no fluido. A ge-
ragao de calor & obtida solucionando analiticamente a
equagao da c1net1ca puntual.

A equacao de energia aplicada ao fluido e as pa-
redes das tubulagoes e dos tubos do trocador de calor
discretizados sao integradas espanLalmente pelo metodo
das diferengas finitas, e a integragao temporal e fei-
ta utilizando-se do método de Heun. Os parametros obti
dos sao: Temperaturas discretizadas do fluido nas tugg
lagoes quente e fria e no circuito primario e secunda-
rio do trocador de calor, temperaturas discretizadas
nas paredes das tubulagoes e nos tubos do trocador de
calor.

0 procedlmento numerlco aclma € repetido para
obter a taxa de var1aqaa da vazao, utilizando-se da e~
quagao incompressivel e unidimensional que descreve o
movimento do fluido.

No caso de uma parada de bomba, a segunda Lei de
Newton aplicada a sistemas rotativos & usada para_sa-
bermos a velocidade da homba com o tempo. Expressoes
analiticas sao utilizadas para se ter a altura dinami-
ca, os torques de fricgao e hidraulico da bomba.

0 programa que simula por completo o circuito pri
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mario do reator foi inicialmente concebido em modulos.
0 modulo que simulava o trocador de calor foi comparado
com os dados de projeto. Um outro modulo que simulava a
conduqao e transferencia de calor em uma vareta combus-
tivel foi confrontado com a utilizagao do codigo COBRA
41, Em outro modulo que continha a cinética puntual,
os seus resultados foram comparados com a solugao exa-
ta. Depois de reunir estes modulos em um s0 programa,
alguns testes a mais foram realizados. Em todos os tes-
tes realizados a comparagao feita esteve sempre abaixo
de 27%.

EQUACOES UTILIZADAS

A 1ntegra§ao volumétrica da equagao da conserva-
gao da energia em uma vareta media discretizada (figu=
ra 1), produz as seguintes expressoes:

Figura 1. Vareta combustivel discretizada

Para a linha central tem-se

ATp _ kg T, - ko 7, Ly )
3t  poCodr? poCohr? PoCo
Para a parte interna:
ot )
B L [uﬂ_f]“[ 2 ), 1}
at P;C; Ar? 2rj
. m
x I 2““*‘ A% jcicrn @
picibr 1C1ﬁr PiCi



Para a parte em contato com o 'gap':
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Para o revestimento:
aT ¢4 I
. hgg o _ (hpl+hgp) Toj+ B, ()
at pcccﬁ“c chcAvb P Cebve <
Onde 1<j<z;
@ para o fluido
3Tgy W
L3 o Cg Ty:. +hap_ _(WCg+hgy) .& (5)
at peColvy p£c£Av£ £‘t‘.g‘aﬁ»\rl
Onde 1<j <Zj

As equagoes (1), (2), (3), (4) e (5) podem
escritas da seguinte forma matricial,

sSer

ar

=AT+8,
it i

onde a matriz A e uma matriz tri-diagonal, os vetores 5
e § sao vetores colunas, Utilizando-se do processo de
fatorlza;ao de matriz obtem-se explicitamente os valo-
res de To, Ti, Tg, T¢ e Ty; (1].

As equagoes utlllzadas para o fluido nas tubula-
;oes fria e quente, e para a parte primaria e secunda-
ria do trocador de calor sao semelhante a equagao (5).

.2} AR o
(Tit— Tﬁi) &
3'.‘. pglcglﬁvli
hgai = !
+ 31— (T“ - TP]'.] (6)
PpiCyibvei

As equagaes utilizadas para as paredes das tubula
;ozs fria e quente e dos tubos dos trocadores de calor
sao semelhantes a equagao (4).

dTpi _ hgy (Tpj ~Tpi) -hgo (Tpi - Tgy)
at ppicpi&vpi

, n

lembrando que no caso das tubulagoes nao hd transferen-
cia de calor para o meio externo.

Na determlnagan da taxa de vazso do fluido no ecir
cuito prxmarxa, utiliza-se da equagao de movimento in-
compressivel e unidimensional, que na sua forma final ja
integrada de um ponto 1 qualquer até outro ponto 2 qual-

124

quer da tubulagao produz:

Eiili- EE + _!fﬁ [1

2
Ah; at ‘1;

+ Pg(Zy = 2;) + 20

wiwl (f ax!g+K] o 5.

ZDAl,Z 1 Dl’z

para levarmos em conta a pressau fornecida pela bomba,
o termo pghH e ad1c1onado a equagao Se 1ntegrarmos a
equaqao (8) para varios seguimentos AX, até fecharmos
o circuito e depois somarmos, a expressao resultante
nao contera as pressoes loca11zadas.

A altura dinBmica da bomba & obtida a partir da

analise de quatro grupos admensionais [2], e tem a se-
guinte forma:

Ho= (H; -Hz) (W/W2)? + (Ha (W1 /W2)2 =H1) (wlwi)? +

+ (Wi /Wp)? - (9)

Pata ut111:armos a equaqao (9) em transientes de
vazao, @ necessario conhecermos a velocidade da bomba
em qualquer tempo. Para determinarmos a velocidade da
bomba, a segunda Lei de Newton & aplicada ao sistema ro
tativo.

ow
L <im Torque elétrico - Torque de fricgao - Torque hi-
3t draulico

No caso de parada de bomba, o torque eletr1co e
magnético @ negligenciado. 0 torque de fricgao & assu-
mido como |2]:

Te = Tfefwfwn)z. w? > 0,035 w?

e = 0.035 I“fﬂ ’ 0 < w? < 0.035 w2

g =0T, w=0 , (11)

I' = swﬂfw-ﬁl" (ICW“V);’(WD'“Q) (12)
RESULTADOS

Além dos testes citados na introdugao, alguns ou

tros testes foram realizados.
Teste 1. O reator que operava a 5 MW & desligado, desta

forma a poténcia do reator comporta-se segundo a seguin

te expressao:

P(t) = 0.0622 *Po(t ™ - (To-t) ™

onde Ty & o tempo de operagio do reator antes de ser
desligado. Neste teste, & esperado que depois de algum
tempo, as temparaturan em todo o circuito primirio se
aproxime de 27. 5%¢, que & a temperatura fixa de entrada
do fluido secundario no trocador de cslor(?lgurs 2).
Teste 2. A potencia era de 3.5 MW no estac:onsr1n, quan
do ocorre um acidente que eleva a poténcia para 5.0 MW.
Espera-se que apdos algum tempo todas as temperaturas
convirjam para o estacionario previamente executado com
a poténcia de 5.0 MW (figura3),

Os testes acima mencionados, alem de serem utili-

zados paraverificarmos o comportagento termohidraulico
do circuito primario do reator apos certos transientes,




também, sao utilizados para verificar se a programagao
do transitorio esta correta.
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Figura 3.

Teste 3. Ao mesmo tempo em que ocorre uma parada de bom

ba, as barras de controle e seguranga sac inseridas no

reator, e a potencia comportando-se como no teste 1.
Observando-se as figuras 4 e 5, nota-se que a va-

zao ainda restante & suficiente para que as temperaturas

mantenham-se baixas, conservando assim a integridade das
varetas combustiveis.

100

Temperatura (% )

o — Temperatura no centro da vareta combustivel |
E b = Temperotura no revestimento -
¢ = Temperatura de saida do fluido no canal 1

do reator

50 Tempo (s) 100
Figura 4. Parada de bomba com o desligamento do reator
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0.5¢
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o 50 Tempo(s) 100

Figura 5. Parada de bomba com o desligaménto do reator

CONCLUSAO
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Este programa pode ser utilizado para analisar as
disposigoes adequadas das tubulagoes de entrada e salda
do trocador de calor e reator, bem como, dimensionar a
bomba conjuntamente com o comprimento e diametros das
tubulagoes. Verificar em certas condigoes anormais de
funcionamento do reator, se existe a possibilidade de
violar a integridade das varetas combustiveis.

A adequagao dos parametros fisicos, como os coe-



ficientes de transferéncia de calor, fator de fricgao,
fator de perda de carga, etc, serao aprimorados quando
colocados em confronto com outros programas elaborados
e através de experimentos em laboratbrios,

NOMECLATURA
Simbolo Descrigao Unidade
T Temperatura Y¢
k Condutividade térmica W/em®C
p Densidade glem’
C Calor especifico J/glc
Ar Espagamento radial na vareta cm
Q" Taxa de calor volumétrico W/em?
r Raio cm
hgg Coeficiente global de transferencia
de calor da parte externa da vareta
até o centro do revestimento. w/%
hgg Coeficiente global de transferencia
de calor do centro de uma parede pa
ra o fluido ou vice-versa. W/
W Vazao g/seg
v Volume cm?
v Velocidade do fluido cm/seg
AX Espagamento nos tubos e tubulagoes cm
P Pressao dyne/cm®
E Acalara;io da gravidsde cmfsegz
£ Fator de fricgao
D Diametro cm
K Fator de perda de carga
H Altura dinamica da bomba cm
W Velocidade da bomba RPM
Z Distancia vertical cm
c Raio de impiler cm
A Area transversal ao fluido em’
I Momento de inércia gem®
t Tempo seg
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ABSTRACT

Aiming at the analysis of some theamohydraulic
thansients that may affect the safety o4 a nreactor co-
he, a FORTRAN progham was devefoped which evaluates the
heat and fluid dynamics in the primary circuit of a
neseanch heacton, The selection of the pump, the de-
termination of the Length and diameter o4 the pipes,
as well as the appropriate arrangement of the pipes
and heat exchangen, are determined from the stationany
regdme.
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RESUMO

PUC/RJ

As aeronaves nao tripuladas assumiram papel de destaque no campo de podenio ae-
noespacial. Para atenden essas aeronaves s&0 necedsanios propulsones cuja caractenis-

tica prineipal sefa o baixo custo.

Foi pensando nestes termos que se efetivou no Cen-

tho Tecnico Aeroespacial (CTA) a pesquisa e desenvolfvimento de um tunbojato para uti-
Lizagao em aeronaves ndao tuipuladas. 0 turbojato obtido 2 bastante simples e de bai-

xi84imo custo.

Com 08 ensaios em banco de provas, verificou-se que o seu desempenho &

compativel com o desempenho de outros propulsones sdimilanes existentes no mercado.

INTRODUCAO

Desde meados da década de 70 as aeronaves nao Eri

puladas, ou aeronaves guiadas por controle remoto, vem

causando um grande impacto no campo do poderio aeroespa

cial, Esse impacto é explicado pelo baixo custo e gran-
de eficacia da aplicacao dessas aeronaves como armamen-—
to. As aeronaves nao tripuladas podem ser classificadas
como: alvos aéreos, aeronaves para grandes altitudes e

grande resisténcia, aeronaves taticas e aeronaves sacri

ficaveis [1].

As aeronaves nao tripuladas podem utilizar siste-
ma propulsivo a hélice ou a jato. Quando grandes veloci
dades sao exigidas no desempenho da aeronave, o sistema
propulsivo necessariamente sera a jato, para que se ob-
tenha um rendimento propulsivo adequado [2].

Foi pensando em grandes velocidades como caracte-
ristica de desempenho e no baixo custo exigido para a
aplicacdo é que se efetivou, no Centro Técnico Aeroespa
cial, a pesquisa e desenvolvimento de um turbojato para
utilizacao em aeronaves nao tripuladas. O turbojato foi
concebido da maneira mais simples possivel, onde o cus-
to foi o fator preponderante, sem entratanto, deixar de
se obterem caracteristicas de desempenho comparaveis
com as dos propulsores similares existentes no mercado.

DESCRICAO

Uma vista esquemdtica do turbojato é mostrada na
Figura 1.

Esquema do Turbojato

Figura 1.
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Com relacao a Figura | podemos identificar:
1- Duto de entrada de ar
2- Rotor do compressor
3- Difusor do compressor
4- Aletas diretoras
5- Tubo allmentagao de oleo
6- Difusor da camara de combustao
7- Estator da turbina
8- Camara de combustao
9- Vela de ignigao
10~ Rotor da turbina
11- Tubo de escape
12- Bocal de escape
13- Atomizador
14- Eixo do conjutno rotatico
15- Mancais
16~ Suporte do motor e retorno de 6leo

Compressor. Composto de um Unico rotor centrifugo
(2) e acionado por um eixo (14) ligado ao rotor da tur-
bina (10). Feito em aluminio pelo processo microfusao.
0 difusor do compressor (3) é do tipo arco de circulo,
usinado em aluminio fundido.

Turbina. Do tipo radial com um unico rotor (10).
Fabricada pelo processo de microfusao, em liga de alta
temperatura, apropriada para resistir aos gases da com-
bustao e adinamica do motor. O estator da turbina (7)
também € feito em liga de alta temperatura.

Camara de Combustao. Anular de fluxo reverso (8).
Feita em liga de cromo-niquel.O combustivel é fornecido
a camara de combustao pelos atomizadores (13). Para man
ter uma boa distribuicao de chama, sac utilizados oito
atomizadores.

Sistema de Sustentacao. Composto de mancais hidro
dinamicos (15) que sustentam o conjunto rotativo e man-
cal de encosto para limitar o deslocamento axial.

Sistema de Ignigcao. Compoe-se de vela de ignicao,

caixa de ignicao, fonte de energia e cabos. E um siste-
ma portatil que apds a partida do motor desconecta-se.

Sistema de Combustivel. Composto de bomba, aciona
dor, filtros, valvula de controle, valvula de corte e
atomizadores.

Sistema de Lubrificacao. Composto de bomba, acio-
nador, filtros, valvula de alivio que fornece oleo lu-
brificante para o sistema de sustentacdo. Esse Gleo ser
ve também como refrigeracao dos mancais.

Sistema de Partida. Pneumatico, com injecao de ar
no compressor. E tambem um sistema portatil, desconecta-




de apds a partida do motor.

CARACTERISTICAS DE DESEMPENHO

Empuxo nas condicoes estaticas ISA, N 320
Massa de ar, kg/s 0,60
Consumo especifico de QAV-1, kW/N (mg/N.s) 1,55 (36)
Temperatura maxima de entrada turbina, K 1093
Razdo de pressdo compressor 31

Peso sem acessorios, N 150

Diametro maximo do motor, m

Oleo de lubrificacao, Lubrax MD-300
Combustivel, QAV-1 e etanol

Sistema de partida, pneumatico

CARACTERISTICA DE PROJETO

Para o projeto e desenvolvimento de um propulsor
para aeronaves nao tripuladas o fator custo € de maior
influéncia. Sob esse aspecto, além da contribuicdo dire
ta da simplicidade, o turbojato em questao possui uma
caracteristica que contribui enormemente para o baixo
custo: o rotor do compressor, o rotor da turbina, o ei-
X0 & 08 mancais sao componentes de turboalimentadores
automotivos.

Uma outra caracteristica de destaque no projeto e
a utilizagdo de velas de ignigao originalmente fabrica-
das para uso em motores alternativos maritimos.

A confiabilidade, embora nao sendo um fator pre-
ponderante no projeto, foi demonstrada durante as 50 ho
ras de funcionamento e mais de 200 partidas, nos en-
saios em banco de prova.

CURVAS DE DESEMPENHO

Apos mais de 50 horas de funcionamento e mais de
200 partidas em ensaios, obtiveram-se as curvas de de-
sempenho.

Padronizando para as condicoes ISA, foram levanta
das as curvas:
. empuxo x rotacao - Figura 2

temperatura entrada turbina x rotagao - Figura 3

. consumo especifico de combustivel x empuxo - Figura 4
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Figura 2. Dados de ensaios - empuxo
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Figura 3. Temperatura na entrada da turbina
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Figura 4. Consumo especifico de combustivel

COMPETITIVIDADE

Com o intuito de verificar se as caracteristicas
de desempenho apresentadas pelo turbojato ndo estig mui-
to aquém das caracteristicas exigidas para aplicacao em
aeronaves nao tripuladas, foram levantadas as carncterig
ticas de descmpenho de alguns propulsores existentes
no mercado (Vide Tabelas 1 e 2) e os dados obtidos foram
confrontados com os resultados obtidos dos ensaios do
turbojato. Figuras 5, 6 e 7.

Tabela 1. Propulsores de aeronaves nao tripuladas

N? de | papricante | Designacido Aplicacao

refer.
1 WILLIAMS WR 24-7 NORTHROP MQM - 74 C
2 RESEARCH J400-WR-400 NORTHROP MQM - 74 A
3 CORP. WR 2 -6 CANADAIR AN/USA 501
4 TRS-18-056 MITSOUBAC

MICROTURBO

5 COUGAR 022 GAF-TURANA
6 NOEL PENNY NPT 101 -
7 DREHER TJD-76C -




Tabela

2. Caracteristicas de desempenho
dos propulsores da Tabela 1

Caracteristicas de desempenho
N? de
refer. empuxo Consumo Peso Diametro
(N) especifico (N) Max. (m)
(mg/N.s)
1 760 35,4 190 274
2 540 15,4 177 274
3 560 34,3 127 274
4 980 36,0 230 345
5 790 35,4 265 386
(-] 760 35,7 345 i
7 250 42,5 64 151
- 65
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Figura 5. Comparacao dos diametros maximos
em funcao do empuxo
6
3504 °
300+ 5
~| 2504 ? 4
= : °
~| 200
o 3 £
& 150 L] 3
a o
100+ 7
50 g ® TURBOJATO-CTA
0
= L Ao MESE SR S s R IS
0 200 400 600 aoo 1000
— s EMPUXO (N)
Figura 6. Comparacdo dos pesos em funcao
do empuxo
"
]
~
o
E
gl o
40 -
8% o X3 &
Sy
w 20+
g 10 ® TURBOJATO-CTA
@0 T T T T T T T T T T
0 200 400 600 BOO 1000
EMPUXO (N)
——
Figura 7. Comparacdo dos consumos especificos

em fungao do empuxo
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METAS PARA O DESENVOLVIMENTO

Da analise da figura 6, fixou-se que uma das me-
tas do desenvolvimento do turbojato sera no sentido da
redugdo do peso. Um peso final de 120 N ¢é uma meta per
feitamente viavel, 3

0 aumento de empuxo € uma outra meta para o desen
volvimento. Esse aumento sera conseguido através do au-
mento da temperatura de entrada na turbina. Deve-se no-
tar que a temperatura de 1093 K é baixa quando compara-
da com as temperaturas de entrada na turbina encontra -
das em outros propulsores similares. Pretende-se chegar
a niveis de temperatura por volta de 1200 K.

REFERENCIAS

[1] TCel E.J.Kellerstrass, Selecoes da Air University
Review, "Veiculos Drone e Poderio Aeroespacial"
p. 130
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ABSTRAT

Unmaned airchaft assumed a prominent parnticd-
pation in aero-spatial activities. These  aircrafts ,
used as tangets, must - by economical neasons - pomned
by Low cost propulsion engines. To meet this nrequire -
ment CTA established a project for a turnbo-jet espe -
cifie fon unmaned aircragt presently going through de -
velopment tests. It &8 a very sdmple and very Low -
coat tunbo-jet; its penformance {s compatible to &4 -
milar engines.
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RESUMO

(i

PUC/RJ

Assumindo varios modefos simples de calor Liberado, sdao calculadas a eficiineia
do ciclo, a pressao dos gases, a taxa de efevacdo de pressdo e outros. A utilizacdo de
motones de 4gnicdo por compressdo em aeronautica depende de uma baixa nelagao peso/po
tencia, pontanto, send necessario Limitan a taxa maxima de efevacao de pressdo ¢ pres

sdo maxima a valores menores que os usuais em motores de alta eficiéncia.

concluido

sen possivel obter eunvas de calon Liberado que satisfacam as condicdes acima, sem per

da significativa da eficiencia.

INTRODUCAO

A crise mundial na aviagdo geral estabelecida no
inicio desta década, vem mostrando a necessidade de se
rever todos os conceitos existentes nesta categoria, ob
Jetxvanda as seguintes metas: diminuir os custos de pro
ducno e operacional e aumentar a confiabilidade e a ef1
ciéncia global das aeronaves.

As previsdes para o combustivel tradicional (gaso
lina de aviagdo) nos proxxmoa anos sdo principalmente
de aumento no custo & nao estara prontamente disponivel
em todos os aeroportos. Por esse motivo, ha uma tenden
cia mundial pelo uso do querosene de aviagao (Jet Fuel)
em motores alternativos ou rotativos (tipo Wankel), on
de as principais vantagens sao disponibilidade em todos
0s aeroportos, menor custo, excelente controle de qulll
dade e menor risco de inceéndio.

No nosso entender o0s melhores processos de combus
tao para o querosene sao ignigao por compressao ( chama
dos de Ciclo Diesel) e carga estratificada.

Decidimos estudar o motor de ignigdo por compres
sao (ICO) por varias razoes, entre elas as prlncxpals
sao: maior eficiéncia global, auséncia de sistema de i
nicdo, excelente relagao poténcia/cilindrada (motores %
tempos), controle de combustao, auséncia de detonacao,
simplicidade de operagcdo do motor e maior autonomia de
voo, Porém, as maiores desvantagens sao: maior relagao
peso/poténcia e maior nivel de vibragao devido as altas
pressdes internas.

Acreditamos que para ser viavel a utilizacao de
motores ICO em aerondutica, os requisitos basicos serao
a limitacdo dos valores da taxa maxima de elevagiao de
pressdo e pressdo maxima do ciclo a valores considerd
velmente menores do que 08 usuais em motores veiculares
de alta efici@ncia. Infelizmente esses valores nao sio
bem definidos e tampouco comprovados, e as poucas infor
magoes existentes sao do periodo 1925-1950. As referan
cias [1] e [2] discutem sobre motores Diesel para uso a
eronautico e mostram valores de pressao maxima na faixa
48 - 62 Bar.

Os estudos sobre a aplicacac de motores ICO em ae
ronautica deverao ser divididos em trés fases. A prxmex
ra fase sera determinar teoricamente curvas de calor 11
berado na camara de combustao que possam cumprir os re
quzsltos citados no parngrafo anterior; a segunda fase
sera determinar teorica e experimentalmente quais as ca
racteristicas do sistema de injegao que satisfacam a
primeira fase; e a terceira fase sera comprovar que uma
vez cumpridos os requisitos citados acima, poderemos ob
ter um motor que tenha estrutura que formeca relacao pe
so/potencia adequada, alta durabilidade e alta conflabl
lidade.

0 objetivo desse trabalho € cumprir a primeira fa
se através do calculo do ciclo termodinamico do motor
IC0, usando varios modelos simples de curvas de calor
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liberado (CCL) como dados (INPUT) e analisando os resul
tados em termos de pressao maxima do ciclo (PMC), taxa
mixima de elevacdo de pressao (TMEP), eficiéncia global
(NG) e pressdo média efetiva (PME),

METODO DE CALCULO

0 programa de calculo por computador foi desenvol
vido para motor ICO de 2 tempos do tipo Compound, ou se
ja, a turbina e o compressor sao ligados mecanicamente
ao motor.

Para a construcao do modelo matematico, as seguin
tes hxpoteses foram feitas: o sistema esta sempre em e
quxlxbrxo termodinamico a cada _passo de computacdo; no
periodo fechado a Gnica variacao de massa do sistema é

a adigdo de combustivel; todo combustivel que entra no
sistema e queimado, de modo que o sistema nunca contém
vapor de combustivel; o processo de combustdo é repre
sentado pela curva de calor liberado que é pre—dctlrmi-
nada; as pressoes na entrada e leda do motor sdo cons
tantes e os calculos do ciclo sac feitos para um tnico
cilindro, portanto, os resultados finais (motor multici
lindrico) sao obtidos pela multiplicagdo pelo nimero de
cilindros, ou seja, ndo levamos em consideragao nenhuma
interagdo entre os cilindros.

0 cédlculo do periodo aberto (troca de gases) é
feito adotando-se valores de rendimentos volumétrico e
lavagem (scavenging)

_0 periodo fechado & dividido em trés fases: com
pressdo, combustdo e expansido. A fase de compressdo @
representada por um processo politrépico. As fases de

combustdo e expansdo sdo calculadas usando a 12 lei da
termodindmica, onde o calor adicionado ao sistema é cal
culado pela curva de calor liberado, a energia interna
leva em consideracao a variacao da campos;cao quimica
dos gases e o seu prncedlmento de cdlculo é apresentado
em detalhes na referéncia [3]; a perda de calor é calcu
lada pela formula empirica proposta por Eichelberg [4]
e o trabalho é calculado atraves do volume e da pres
sdo que é obtida pelo balanco de energia (12 lei) por
um processo interativo.

A poténcia de atrito do motor foi calculada pelas
formulas empiricas propostas por Bishop [5].

DADOS

Os principais parametros que foram mantidos fixos

sao:

Pressao atmosférica absoluta : 1.013 Bar
Temperatura ambiente : 30°%
Rendimento do compressor 1 4%
Rendimento da turbina : BOZ
Rendimento volumétrico : 872
Rendimento de lavagem : 887
Coeficiente politropico : 1.34



Poder calorifico do querosene (JP-1) : 4
Razao de compressao (compressor) 2
Razdo de lavagem (delivery ratio) 1.
Razao de compressao : 15.0
Relacao curso/diametro 0.80
Relacao biela/manivela 3.60

3000 Kj/Kg
5

: 20,0

Relacao ar/combustivel
Cilindrada total : 4400 CM3
Rotacao do motor 3000 rpm

Os parametros que sao fundamentais no desenvolvi
mento da curva de pressioc e que sao as variaveis no pro
grama de calculo sao: B
Periodo de queima : 30 e 40 graus
Inicio de combustdo : -9, -4, 0 e 3 graus
Curva de calor liberado : os modelos {(ver figura 1) sao
semelhantes aos usados por Lyn [6].

TAXA DE CALOR LIBERADO

X
PERIODO DE QUEIMA

Figura 1. Diagrama de Calor liberado

A curva | mostra uma taxa de calor liberade cons
tante, a curva 2, uma taxa crescente, a curva 3, uma ta
xa decrescente, a curva 4, uma taxa crescente/decrescen
te com 507 da massa queimada na metade do periodo de
queima, e a curva 5, uma taxa crescente/decrescente com
50% da massa queimada em 1/3 do periodo.

DISCUSSAO DOS RESULTADOS CALCULADOS

A tabela 1 mostra os resultados calculades  para
os varios modelos de taxa de calor liberado, periodo de
queima e inicio de combustao. Nossa analise se  concen

tra nos efeitos desses parametros sobre a TMEP e PMC
que influenciam diretamente nas vibracoes e ruidos dos
motores, eficiencia global e pressao média efetiva.

Na figura 2 sao plotados os resultados da tabela
1 referentes ao periodo de 40 graus, com a finalidade
de uma melhor visualizacdo. As curvas em funcao do ini

cio de combustao mostram um comportamento esperado, mas
convém ressaltar que a curva 3 nao apresenta uma queda
significativa da TMEP com o retardo do inicio de combus
t3o. As curvas 3 e 5 mostram maior eficiencia, porém
sao incompativeis em termos de pressao e elevagao de
pressdo; a curva 4 e a que apresenta um melhor  compro
misso entre eficiencia e as pressoes (TMEP e PMC).

Para obter uma elevacic de pressao suave € neces
sario que a taxa de calor liberado seja crescente do z
nicio até pelo menos a metade do periode de queima, co
mo & o caso das curvas 2 e 4. Podemos dizer que a TMEP
é fortemente dependente da forma da curva de calor libe
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Figura 3. Eficiencia em funcao da pressao maxima
rado.
Qutra conclusac importante a que chegamos é que

para um determinado periodo de queima, a eficiéncia e
diretamente proporcional a PMC independentemente da for
ma da CCL. A figura 3 mostra essa caracteristica para o
caso do periodo de 30 graus. Por exemplo para uma PMC




Tabela

Resultados

PERIODO DE QUEIMA (GRAUS)

CURVA INICIO
DE DE
CALOR QUEIMA 30 40
LIBERADO (GRAUS)
TMEP PMC NG PME TMEP PMC NG PME
Bar (Bar) (%) (Bar) Bar (Bar) (2) (Bar)
Grau Grau)
1 -9 5.1 94.7 39.7 12.2 4.0 82.4 37.2 11.5
-4 4.2 80.4 38.6 11.9 3.1 70.6 35.9 1.1
fny, A 0 3.4 69.7 37.4 1.5 2.3 | 61.6 3%.5| 10.6
3 2.8 62.2 36,2 11.2 1.8 55.2 33.3 10.2
2 -9 1.4 79.5 38.9 12.0 0.6 57.6 35.4 10.9
-4 0.7 65.7 37.2 11.5 0.0 53.5 33.5 10.3
0 0.5 56.9 35.5 10.9 0.0 51.4 31.7 9.8
3 0.5 51.2 34,1 10.5 0.0 48,1 30.3 9.3
3 -9 9.6 118.7 40.4 12.5 7.4 | 105.4 39.1 12.1
-4 8.7 102.3 40.1 12,4 6.5 90.6 38.4 11.8
I 2 0 7.7 89.4 39.3 12,1 5.5 79.0 37.4 11.5
3 6.9 80.1 38.4 11.8 4.9 70.7 36.4 11.2
a4 -9 3.8 102.2 40.2 12.4 B 80.7 37.9 1.7
-4 2.7 85. 1 39.0 12.0 1.0 66.7 36.4 11.2
0 2.1 73.1 37.6 11.6 0.8 57.1 34.9 10.7
3 1.9 65.1 36. 4 1.2 0.7 50.9 33.6 10.3
5 -9 8.8 115.9 40.6 12.5 4.5 99.2 39.0 12.0
-4 6.9 99.4 39.9 12.3 3.3 84.2 37.9 1.7
0 5.7 86.5 38.8 12.0 2.6 72.8 36.5 11.3
3 5.0 77.4 37.8 11.6 2.3 64.9 35.4 10.9
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Figura 4. Diagrama P x €e sua Derivada
de 80 Bar, a eficiéncia varia em torno de 38.1 a 38.9%
para todos os modelos de calor liberado.

A pressao média efetiva, conforme mostra a tabela
! & diretamente proporcional a eficiéncia, portanto, to
das as observacoes feitas para a eficiéncia valem para
a PME.

Os resultados nos mostram também que é possivel a
tenuar significativamente as curvas de pressdo e sua de
rivada, com pequena perda de eficiencia. A figura 4
mostra essas caracteristicas através das curvas A e B.
A curva A representa o modelo 5, periodo de 40 graus e
inicio de combustao de -9 graus e a curva B representa
o modelo 4, periodo de 40 graus e inicio de -4 graus. A
eficiéncia global caiu de 39% para 36.4% (perda de
6.6%), a PMC caiu 33% e a TMEP caiu 77% do regime A pa
ra o regime B. Esses dois regimes foram escolhidos para
comparagao porque entendemos que o regime A é bastante
representativo dos motores veiculares de boa eficiencia
e o regime B apresenta valores de TMEP e PMC compapi
veis para uma combustdo suave e a efici@ncia global com
pativel para motores aeronauticos.

CONCLUSOES

Esse estudo inicial sobre a aplicagao de motores
ICO em aerondutica mostra as seguintes conclusoes:

(a) Deverao ser arbitrados valores miximos para
PMC e TMEP de 69 Bar (1000 psi) e 2.5 Bar/grau (36 psi/
grau) respectivamente, como referéncia para as  pesqui
sas iniciais até que se comprove na pratica, a validade
desses valores.

(b) Investigar outros modelos de calor liberado
(limitando PMC e TMEP) para obter melhores eficiéncias.

(¢) Para um periodo de queima fixo, a eficiéncia
é diretamente proporcional a pressao maxima para todos
og modelos de calor liberado, dentro de uma variacdo de
2%.

(d) A taxa de elevaciao de pressao depende
mente da forma da curva de calor liberado.

(e) E possivel obter uma CCL que satisfaca os re
quisitos de pressao (TMEP e PMC) com eficiéncia compati
vel com o uso aeronautico. %

(f) A perda de eficiéncia global nao é muito gran
de quando se limita as pressdes (atenuagdo da taxa de
combustdo) porque a energia interna dos gases na exaus
tdo é incrementada e parte desse incremento de energia
é reaproveitada pela turbina.

forte
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ABSTRACT

In this paper the compression Lignition engine
thenmodynamie cycle is caleulated by the step-by - step
method fon sofution of the finst thermodynamic faw. For
several simple models of heat hefease in the combustion
chamber, aycle efficiency, gas pressure, rate 0f phessu
ne nise, mean effective pressune and other factons, are
cabeulated. The basie conditions in apraising the vatli
dity of airchagt with compression ignition engines  4is
to obtain a Low weight/power ratio: - this may be attai
ned by Eimiting the maximum rate of pressure nise and
maximum pressure, to considerable smatler values — than
to cuwrnent ones of highly efficient vehicular engines.
At the conclusion the author admits the possibility of

obtain heat nefease curves that satisfy above referred
to conditions without significant Loss in efficiency.
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COMBUSTAO, SIMULACAO E TESTES ESTATICOS

EM ESTADO-REATORES A COMBUSTIVEL SOLIDO

A3Ch
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etado (sue - "sudden expansion”

C.E. MIGUEIS, D. BASTOS-NETTO, W. GILL, J.A. CARVALHO JR. -

estato-reatores a combustivel aolzdo Este trabalho analisa, tambem, as caracteris
ticas operacionais desses veiculos quando testados em tais aquecedores.

INTRODUCAO

Estato-reatores a combustivel solido vem sendo em
pregados na propulsso de veiculos modernos como os

INPE
J. GOBBO-FERREIRA - IPD PUC/RJ
J.C.A. AMARANTE - SCT - MEx
RESUMO
Fate trabalho discute aspectos de projeto e operagao de aquecedores de ar vi
- heaters) para simulagdo das condipoes de véo de
ﬂlls l:-] - —me FresiBe min u min Vil feg I ]
—4__ Temp mox. pare gorgonts

seis de cruzeiro e podem também ser usados para o aumen
to do alcance em granadas de artilharia. Eles consistem
de motores onde o ar ambiente, decelerado e aquecido na
sua passagem através da onda de choque na proa do veicu
lo supersonico, penetra numa camara que contém o combus
tivel (uma matriz de polimero impregnada com baixo teor
(< 20%) de perclorato de amonio) e onde ocorre a combus
tio. Os produtos desta combustao escoam, entao, atraves
de uma tubeira no processo classico dos motores de rea
cao. b4

Como se sabe, um dos itens mais criticos no desen
volvimento de estato-reatores reside no fato de que o
teste estatico desses sistemas envolve a necessidade de
se sLmular as condigoes de estagnacao do ar nas condi
¢coes de voo previstas. Em geral, isto envolve o aquec1
mento de ar a alta pressao e em grande quantidade. Um
dos métodos mais comuns, dado seu custo relativamente
baixo, & aquele da fonte de ar viciado. Neste método,
wn ‘combustivel & queimado com ar ja pressurizado e pre
viamente enriquecido com oxigénio em proporgoes tais
que, no fim da queima, exista uma mistura de gases com
21%Z de 0, e 79Z de produtos de combustao e N,, ou seja,
ar vxclaﬁo nas condicoes de estagnacao desejadas.

0 presente trabalho discute aspectos de projeto,
montagem e operacao de tal instalacao para simular a a

limentacao de ar num veiculo em condicoes de voo ate
Mach 2.2 ao nivel do mar. Discute, também, caracteristi
cas operacionais de estato-reatores a combustivel so6l1
do a serem testados na mesma,
INSTALACAO DE AR VICIADO

Da teoria de escoamentos compressiveis unidimen
sional tem-se:

i Ry, =L )

T »

P 2 ¥/ (y=1)

2. a4+ G : @)

onde p,T 830 a pressdo e temperatura estaticas respecti
vamente, M o numero de Mach, Yy a razao dos calores espe
cificos e o subscrito "0" indica as condigcoes de estag
nacao. Combinando essas relacoes com o modelo da atmos
fera padrao, isto €, p e T em fungao da altitude, pode-
-se levantar a dependéncia das propriedades de estagna
cao em relacao as situagoes de voo de qualquer veiculo
(como mostrado na Figura 1).
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Figura 1. Condigcoes de simulagiao em funcdo dos pa

rametros de voo e envelope de operacao
da instalagao.
Como se ve, a simulacao de um voo real, em geral,
requer o aquecimento do ar.
Existem tres maneiras classicas de se promover

tal aquecimento [1]: usando um trocador de calor, forcan



do o escoamento através de um acumulador de calur, ou
queimando o ar com algum combustivel, A referéncia cita
da apresenta as vantagens e desvantagens dos diferentes
métodos. O primeiro metodo pode fornecer ar limpo  até
900K, mas requer uma instalagao de grande porte (custo
elavado) devido as consideracoes de transferéncia de
calor, Este problema pode ser evitado empregando o con
ceito do acumulador de calor. Neste segundo método, uti
liza-se material refratario na forma de seixos (pebble
bed), previamente aquecido, como fonte de calor. Entre
tanto, tem-se verificado alguns problemas em sua adspc;
cao para o teste de estato-reatores, tais como a desln
tegracao do elemento refratario e uma resposta transten
te muito lenta. Finalmente, tem-se a técnica da quei
ma com ar, que elimina todas as desvantagens associadas
dos demais tipos, podendo fornecer uma ampla gama de
condlcoes de testes e ser mantida por um custo bem 1nfe
rior. O Gnico cbice € que, depois da queima e reposicao
do oxigénio consumido, o ar contem uma fragao maior de
vapor d'agua e dioxido de carbono do que o ar normal
(sugerindo assim o nome "ar viciado").

Isto pode ser contornado considerando-se o  fato
de que o processo de combustao que acontecera no  esta
to-reator (ligado a saida do aquecedor) & governado
pela pressao parcial do oxigénio na mistura. Por  exem
plo, usando hidrogénio como o combustivel do aquecedor,
€ necessario adicionar 0,766mol de oxigénio para cada
mol de hidrogeénio queimado por mol de ar. Daquantiamen
cionada, 0.500 mol repoe o oxigénio retirado do ar e
o restante (0.266 Mol),garante que a pressao parcial do
mesmo, na saida do aquecedor, seja igual a  encontrada
no ar normal.

Deseja-se também, que o ar na entrada do estato-
-reator tenha a pressao de estagnacao que ocorre na ali
mentacao do vefculo em vdo. Este controle da pressio @
obtido através da compensacao das quedas de p, que ocor
rem nas ondas de choque e na zona de combustao.

Alem disso & essencial o controle da vazao com
garantia de entupimento (choking) para a nao propagacao
de pertubagoes 2 montante dos escoamentos, o que e obti
do através de duas gargantas dlmenSLOnadas para o esta
belecimento de duas ondas de choque. Na alimentacio de
0, e H, deve-se observar também condicoes de entupimen
to, o que se obtém atraves do emprego de tubeiras.

Com esses itens em mente foi entao desenvolvido o
equipamento mostrado nas Figuras 2 e 3 cujo diagrama de
processo T vs AS compoe a Figura 4: ar na pressao de 12
bar alimenta, através da tubeira 1, o aquecedor de ar
2, o qual também recebe oxigénio e hidrogénio. Observe-
-se no aquecedor de ar a placa de injecao e o suporte
de chama. O hidrogénio € alimentada através uma conexao
Tee em dois pontos e a combustao iniciada por centelha.
0 ar assim aquecido é entao langado na camara do esta
to-reator 3. As linhas de alimentacao de 0, e H, pos
suem valvulas solenoides 4 e reguladora de pressao, além
de tubeira, 6.

Como pode ser visto na Figura 1, existe um enve
lope operacional da instalacdo definido pelo dlametro
da garganta na saida do queimador, d, pelas pressoes
maxima e minima da valvula reguladora da garrafa de ar
e pelas temperaturas ambiente ¢ maxima suportada pelo
material. * 3

CouSLderando-qe Ay e A as areas das gargantas
das tubeiras a jusante e a montante do agquecedor de ar,
tem-se, para condigao de entupimento [2]:

* (PD)E *

m = A C (3)
e
V Tce
e
. (Po)
* a *
m = A c (4)
a
VTDa
Y41
2(Y-1
onde c* = —t £
E v+ 1

assumindo-se i 0
: o-se como baixas as vazoes de 0, e H, compara
a8 & vazao de ar e vdrldgcth da massa molecular e da
razao dos calores especifixos, y.

® ©0

I
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ESTATO- REATOR 4 VALVULA SOLENOIDE
VALVULA RESULADORA PRESSAO

20CAL (OXIGENIO - HIDROGENIO )
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(J ESTAGOES (vide diograma do processa)

Figura 2. Esquema de instalacao.

Figua 3. Montagem completa.

Admitindo-se como limite inferior para entupimen
to a situagao na qual s onda de choque na tubeira a montan
te do aguecedor converge para a garganta, entiao a tempe
ratura limite de aquecimento € dada pela relacao:

*
| A po = 2 {fi
9,) 1ia = {— )| —— o )
a’ lim " s 4%
Este limite, na Figura 1, determina a margem infe

ferior, ém termos de pressao, do envelope de operacao
para dado dlametro d da garganta da tubeira a jusante
do aquecedor (A% < ud” /4). A mudanca abrupta no compor
tamento da curva para d = B.0mn deve-se a limitacao das
caracteristicas do conjunto cilindro de ar/ valvula
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Figura 4 - Diagrama Temperatura-Entropia do Pro
cesso.
CARACTERISTICAS OPERACIONAIS DE ESTATO-REATORES
0 estato-reator a combustivel solido a ser testa

do destina-se ao uso como elemento de sustentacao para
aumento do alcance de uma granada de artilharia. Para
tal escolheu-se uma matriz de polzester meregnada com
20% de NHMCIOu. material com resisténcia mecanica capaz
de resistir a aceleracao maxima da granada (da ordem de
10°g's) e disponivel no mercado nacional.

0 modelo de regressao da superficie do grao foi
tomado como [3]:
r = 0.0068 g MuEEipaat (6)

onde r [cm/seg] - taxa de regressao, G, [g/cmi-sec] =
m/Ap - fluxo de ar, e p [atm], pressao estatica media
na camara. No caso simp’es de um grao cilindrico mono
perfurado,

po compensa o aumento da area superficial do grao, Sb.
fornecendo uma quantidade de combustivel quase constan
te (queima neutra), mantendo uma razao combustivel/ ar,
CA, fixa. As figuras 5 e 6 mostram exemplo deste compor
tamento.
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Figura 5 - Taxa de regressao vs fluxo de ar
d; = 30mm e de = 42mm.

¢ diminue com o tempo devido ao aumento da
area de passagem, Ap. A queda resultante de f com o tem
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Figura 6 - Taxa de regressao vs tempo de queima
pata'di = 30mm e de- 42mm . -
Esta correspondéncia permite a esgolha de CA a
priori, pois .
f Sb '
Ch =B 2 (7)
m
Dai obtém-se facilmente usando (6),
CA = 0.0241 L p p %3 5 =0 (8)

onde € a densidade do grao (g!cm WiB e 3L B
cumptlgento do grao (cm) e m (g/seg).

0 emprego do codigo NASA SP-273 [4] permite en
tao a determinacao dos parametros fisico-quimicos do
processo de combustao assumindo-se equilibrio quimico

(Figura 7).
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Figura 7. Parametros da combustao vs razao  de
equivaléncia, ¢=CA/(CA) estequiometri
co.



CONCLUSOES

0 teste estatico permite também a previsao da
margem de operacao do estato-reator, pois conhecendo-
-s¢ 08 limites de posicionamento do choque na tomada
de ar para a manutencao da estabilidade do sistema,
tem-se ¢ seu envelope de operacao. Ve-se na curva Isp
vs & da Figura 7 que existe um valor da razao de equi
valéncia correspondendo a maxima performance do  esta
to-reator. Isto é uma fungao simples do comprimento
do grao (outros parametros fixados), Tal ponto de maxi
wa performance & também funcdo das perdas na  pressao
de estagnacao [5].
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ABSTRACT
Aspects of the deaign and operation of
vitigted air heaters used for the simulation of
flight eonditions in the testing o 2
ramjet engines are preasented. The of
eharacteristica of such engines are

fueled
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SISTEMA AUTOMATICO PARA LEVANTAMENTO DE DESEMPENHO

DE UM PEQUENO EXPANSOR ALTERNATIVO
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(I

Descreve-se um sistema automatico de Levantamento de desempenho’pa
h@ um pequeno expansor a pistao, com aplicagao em outros dispositivos

afternativos desde a obtengdo de grandezas basicas ati a

dos nesultados,

ma consiste de elementos transdutores para as mzd4¢oea das

preghramas para aquisigao e processamento de sinais, e programas de da-

dos com aphesentagao dos resultados.

INTRODUQEQ

A instrumentagao eletronica permite o levantamento
de desempenho dinamico de motores mecanicos. Para tanto
€ preciso obter medidas sincronizadas de varios equipa-
mentos que, atraves de transdutores e circuitos condi-
cionadores de sinais, permitem a obtengio dos wvalores
de deslocamento, pressao, temperatura, vazao do fluido
de trabalho e _torque, com cargas variadas. Em segulda
esses dados sao trabalhados para calcular os parametros
de avaliagao de desempenho: trabalho indicado, trabalho
de freio, potenc1a 1nd1cada potencxa de freio, pressno
media efetlva, pressao media 1nd1cada, eflcxenc1a indi-
cada, eficiéncia de freio e eficiencia mecanica.

A despeito do grande uso dos dispositivos alterna-
tivos (expansores e compressores), poucas informagoes
basicas encontram-se disponiveis na literatura LI] .Des-

PUC/RJ
LES-DTM / CT-UFPB
RESUMO
apresentagdo
utifizando o PDP-11/34 como nicleo do sistema. 0 siste-
grandezas,
B
Lo =2 (2)
W,
1
Heixo
. = 3)
eixo
e
W,
Ny = X 4)
"
onde:
nm. neixo’ ni = ?fx?xeuclas mecanica, do freio e
indicada, respectivamente;
W ixo? Ht, W, = trabalhos de eixo, teorico e indi-

ta forma torna-se interessante dar-se uma atengao espe-
cial ao estudo da analise desses dispositivos.

A partir de um an1computador PDP-11/34, interfa-
ceado com perifericos de aquisigao de dados e mando(Sis
tema DEC-LAB-11), foi desenvolvido um Sistema Automati-
co de Levantamento de Desempenho para Dispositivos Al-
ternativos. Para avaliar o desempenho, o motor & posto
em funcionamento a varias condigoes de trabalho e atra-
vés de mando, as milhares de medidas sao coletadas de-
terminande-se os parametros de avaliagao citados. Com
pequenas modificagaes, principalmente na medida do
freio de "Prony este sistema podera ser utilizado na
avaliagao automatica de motores de combustao interna e
outros.

METODO CONVENCIONAL DE LEVANTAMENTO DE DESEMPENHO

No estudo da termodinamica, a eflcxenc1a de um pro
cesso ciclico & definido pela equagao:

L (1)

onde:
n = eficiéncia do processo;
W = energia util obtida durante o processoj ,
E = energia fornecida ao processo.

Para motores alternativos, bem como para todo dis-
positivo térmico alternativo, existe um procedimento
usual de levantamento de desempenho, que toma por base
os parametros de comparagac obtidos no diagrama PV, que
expressa as transformagoes ocorridas dentro dus cilin-
dros. Na anallse do expansor a eficiéncia mecanica dada
por (2), & obtida da razao da eficiéncia de freio pela
eficiencia indicada, dadas por (3) e (4).
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cado, respectivamente.
0 trabalho de freio (“eixo’ & o trabalho no eixo

do expansor, sendo determinado atraves de varias cargas
simuladas e medindo-se o torque. O trabalho indicado
(G & o trabalho realizado pelos gases sobre os @mbo-

103, obtido a partir das medidas das variagoes das _pres
soes e dos volumes nos cilindros. O trabalho tedrico
(Uc), € a energia fornecida ao expansor, pelo ciclo pa-

drao, sendo obtida a partir dos valores das proprieda-
des termodinamicas do fluido de trabalho no ciclo, para
as condigoes de admissao e axaustao estabelecidas. A
pressao medxa efetiva & uma pressao hipotetica constan-
te, necessar;a no interior do cilindro durante o curso
de expansao, capaz de produzlr um trlbalho igual ao tra
balho de freio. A pressao medxa indicada € uma pressao
hipotética constante, necessaria no interior do cilin-
dro durante o curso, capaz de produzir um trabalho
igual ao trabalho indicado.

Na analise do compressor, outros parametros sao le
vantadas com sua 1mportanc1: espec1f1ca, como a efici-

encia isotérmica e a eficiéncia volumetrica, dadas por
(5) e (6).
W,
Ny moae (5)
it W
i
v
no== (6)
: v
onde: .
Nyp = efici@ncias isotérmica e volumétrica,res

pectivamente;



W, = trabalho isotérmico; € o trabalho realizado
pelo pistao sobre os gases, considerando o
processo de compressao isotermica;

W. = trabalho real realizado pelo pistdo sobre os
gases;

vn. V = volume deslocado pelo pistao e volume to-(

tal do cilindro.

0 trabalho isotermico (W, ) & calculado semelhan-
temente ao trabalho tedrico.

SISTEMA AUTOMATICO UTILIZANDO O SISTEMA DEC-LAB-11

Em 1982, o Laboratorio de Energia Solar da UFPB
desenvolveu um Sistema de Instrumentagao que avalia au-
tomaticamente o desempenho de expansores alternativos

2|, como pode ser visto no diagrama de blocos da Figu-
ra l.

Alli!anca de
mentacao Bt
do Expansor Riwsnnor
1 3
Lircuito
Condicionador
de Sinais
Painel Mostrador
do Estado do Sistema
Fluido de Chave DEC-LAB-11
Alimentagao do de >
Expansor 2 Mando 5

Fig. 1 - Representagao do Sistema para avaliar o
desempenho do expansor.

Estes blocos sao representagoes dos varios elemen

tos do Sistema:

(1) Reservatorio do fluido de trabalho e condicio=-
nadores desse fluido para a admissao;

s I!MI‘P e s e

(2) Paxnel mnstrador constituido de medidores de
pressao, vazao e temperatura;

(3) Chave de mando para efetuar a aquisicao dos
dados;

(4) Condicionadores de sinais dos transdutores
para serem levados ao Sistema DEC-LAB-11;

(5) Sistema DEC-LAB-11;

(6) Expansor.

A Figura 2 apresenta o Sistema em detalhes, onde:

(1) Compressor com reservatorio capaz de manter as
condigoes de alimentagao do expansor em regi-
me;

(2) Vilvula de regulagem do fluxo;

(3) Manometro tipo Bourdon para visualizagao dire-
ta da pressao de saida do tanque dearmazenamen
to do expansor;

(4) Placa de orificio;

(5) Manometro de tubo inclinado;

(Ambos 4 e 5 para a medigao do fluxo de alimenta-

gao do expansor)

(6) Placa de orificio;

(7) Transdutor de preus;o diferencial do LES, uti-
lizando sensor capacitivo;

(8) Tanque de amortecimento para que as flutuagoes
de pressao do expansor nao sejam sentidas no
manometro de tubo inclinado;

(9) Mandmetro;

(10) Termometro;

(Ambos 9 e 10 tipo Bourdon, para a visualizagao di-

reta);

(11) Transdutor de pressao do LES, utilizando o
sensor capacitivo;

(12) Transdutor de platina para medigao de tempera-
tura;

(13) Manometro tipo Bourdon para v1sunl1zagao dire-
ta da pressao de admissao;

(14) Transdutor de pressao do LES, utilizando o
sensor capacitivo;

(15) Freio de "Prony" para medigao da poténcia de
eixo;

e I 1214 I et n'eo'er
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LTI |

Clreultes nthhndlul
de alagh lel transdutorss

Interfece de aquisicle de

Reldgle duple
dados (ADII=K) =
24 Ikwii=x} 2

IIHI RN

2 14" T 819" B0

= =

PDP 11/34 Terminal
28 m de antrade
o saldd (LA-38)

Fig. 2 - Sistema Automatico de levantamento de desempenho de expansores, desenvolvido
pelo LES em 1982, baseado no Sistema DEC-LAB-11 da DIGITAL.
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(16)
(17)

Expansor em ensaio;

Transdutor Piezoelétrico para medir a pres-
sao dinamica nas camaras;

idem;

Detector de angulo de manivela utilizando
sensores Oticos para a determxna;ao da posi-
gao e frequéncia dos pistaos;

Transdutor de platina para medigao da tempe-
ratura de saida do ar do expansor;
ExtensOmetro para medir o torque atraves
freio de "Prony";

Chave para iniciar a aquisigao dos dados;
0s circuitos condicionadores sao circuitos
eletrdnicos que transformam os valores de
temperatura, vazio presssa deslocamento e
torque, em nlvels compativeis com a interfa
ce de aquisigao de dados;

Interface de aquisigao de dados de 16 canais
(AD11-K) do Sistema DEC-LAB-11, com sinal de
entrada de 0 a 5 V;

Minicomputador PDP—ll/3k da DIGITAL, sendo
o processador central do Sistema DEC-LAB-11;
Relogio duplo programavel (Dual Time Clock)
utilizado para medidas precisas no tempo do
deslocamento e da pressao.

Terminal de Entrada e Saida do Sistema DEC-
LAB-11 (LA-36).

(18)
(19)
(20)
(21) do

(22)
(23)
(24)

(25)

(26)

(27)

Baseado no que esta escrito acima, pode-se
rar o funcionamento do Sistema em partes:

sepa-—

Entrega do Fluido de Trabalho ao Expansor.Através
da valvula controladora de vazao se estabelecem as con
digoes para a admissao do fluido (pressao, vazao e tem
peratura). Os transdutores apresentados na figura em
linha pontilhada, encontram-se em testes para serem
utilizados no sistema atual.,

Medicoes das Grandezas, A pressao de admissao e a
altura da coluna do tubo inclinado sao lidas e entre-
gues ao Sistema através do LA-36. As medidas eletroni-
cas de temperaturas sao feitas com sensor de platina
(Pt-100) em circuitos com Ponte de Wheatstone e ampli-
ficador diferencial. O torque & obtido através da me-

dida da deforwaqao de uma placa de ago conjugado ao
freio de "Prony" com dois extensOmetros em Ponte de
Wheatstone e amplificador diferencial. As medidas de
pressao dinamica nas camaras sao feitas com transdu-
tores piezoeletricos de rapido tempo de resposta e

amplificador.

As medidas de deslocamento permitem a determina-
cao da posicao dos pistaos nas camaras e da velocidade
do eixo de manivela. Para isso utiliza-se um disco
acoplado ao volante do expansor, com perfuragao codi-
ficada para a determxnagao da poslqao dos cilindros,
identificados n:raves de um sensor otico, com os ins—
tantes de aquisig¢ao comandados pelo relogio duplo.

Determinacao do Desempenho atraves dos Programas
Computacionais. O fluxograma da Figura 3 mostra

a sequéencia de aquisigao de dados. Cada ensaio se pro-—
cessa com uma nova partida do sistema, com as leituras
medidas efetuadas sob carga e CQndnqoes de admissao e
exaustao estabelecidas. ks pressoes de admissao e
exaustdo e a altura manométrica sao inseridas por meio
do LA-36. Atraves da Interface AD11-K sao feitas as
medidas de: N

. Temperatura de Admissao e de Exaustao;

. Deslocamento (3000) em intervalos de 0,1 ms;

. Pressoes nos cilindros (300) para cada cilin-

dro, em intervalos de 1 ms;

. Torque (300) em intervalos de 1 ms.

As medidas feitas atraves do LA-36 deverao
substituidas pelas medidas realizadas por meio

ser
de

transdutores de pressao capacitivos, em fase de implan

tagao no LES.
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\ Le Pa, Pe, he

Eepera Chave de Mando

i .

s

Adyuire Ta e Te
Adquire Dados de | ntﬁrva o
Deslocamento S|
|
“ Adquire Dados de Prassao - ;ntesvalo

de uma Camara 1 ms

Y

Adquire Dados de Pressao — Int&svalo
da Uutra Cimara i 1 ms
A
" I, Intervalo
Adquire Dados de Torque 5;
D s TR |

L = —as

Armaze \a Todos os Dados
no Diskette

Vai para o Programa de
Processamento de Dados

Pa = pressao de admissao;

Pe = pressao de exaustao;

he = altura da coluna;

Ta = temperatura de admissao;

Te = temperatura de exaustao.

Fig. 3 - Fluxograma de aquisigao de dados.

0 programa de processamento de dados & mostrado na
Figura 4. No desenvolvimento do diagrama PV, o volume &
obtido a partir dos parametroa geometrlcos do pistao.As
sim, para | cada expansor deverao ser incluidos os valo-
res do diametro do pistao, volume morto, comprimento e
raio da manivela. A Tabela 1 mostra o exemplo de um re-
latorio correspondente a um ensaio.



1 INICIO ,

12 dados Pa, Pe, hc, Ta, deslocamento,
liressoes nas cﬁmaras.torques sravados

\

Determina-se a correspondéncia PV

e torque médic no ciclo

Calcula-se o traoalho tedorico a

partir de Pa, Pe, hc, Ta, Te

Calcula-se os pardametros de

eficiencia

Crava resultadus

Imprir. resultauos

Le
ovo registro

SIM

Fig. 4 - Fluxograma do programa de processamento
de dados.

Tabela 1 - Parametros obtidoE do expansor, para a
pressio de admissao de 7,0 bar e exaus

tao na atmosfera, nas frequencias de
6, 8, 10 e 12 Hz.
" wi e | ow | (e | P | M| e e | Pas | M
e Jomifovany fovmar| e | inm | tserd [mam] cnmd |inann [ tnen | on
60 |48.0| 152 | so0| so | 32 |osz| wo | & | vo | o.0] 0.8
go|42o| 13 | 320 | 76 | 27 | 0.8 | 210 | 17 | 3o | o6z 0.0
10,0 | 40.0] 1z | 360 | 74 22 | o7 |2z30 | 18 | ;7o |ops Josa
120 | 3s0| L1 |azo | 73 ¢ |oe |20 | 20 | 220 | 0.6 | 0.5
COMENTARIOS GERAIS E CONCLUSAO
A faixa de aplicagao do Sistema baseado mo  PDP-
11/34 & determinada pelo tempo de aquisigao de dados,

tempo de resposta do sensor otico na medida de desloca
mento, faixa de frequencia e temperatura do transdutor
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de pressao dinamica, frequencla do reldgio que comanda
a aquls:gao de dados e a medl;ao do torque. Sendo o
processo ciclico, sua utilizagao relativa a frequéencia
fica determinada pelo tempo de aquisigao de dades (22
Us para o Sistema DEC-LAB-11), visto que os outros pos
suem tempo de _resposta bem abaixo. Dessa maneira,o tem
po de aquxs1qao estd bem acima de qualquer apllcn;ao
para os mais variados motores. 0 torque medido atraves
do freio de 'Prony encontra maior aplicagaoc em moto-
res de baixa rotaqao (abaixo de 1000 rpm), portanto pa
ra motores com rotagao acima desta, deveria se utili—
zar outro tipo de freio. A faixa de temperatura dos
transdutores de pressao dinamica utilizados (transdu-
tor piexoeletrico fabricade por SUNDTRAND DATA CONTROL,
INC.), se situam numa faixa de =212 9C ate 250 °C.

As preclsoes das medidas sdo tratadas individual-
mente, atraves de pre-nferlgoes, e propagagao do erro
do calculo geral, que também pode ser emitido no rela-
torio.
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ABSTRACT

1t is descrnibed 2n automatic sistem of performan-
ce avaliation of the small pision expander, with
application in the others alternative devices since
the measurement of the basic greatness until the
presentation of the nesults, utilizing a POP-11/34
minicomputen as nucleus of the ag.atam. 1t consist of
transducer elements to measuring of the greatness,
aquisition and processing of 443 programs and date
processing proghams for presentation of the nesults.
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RESUMD

0 principal objetivo deste trabatho € descrever uma metodofogia
to de queimadones de combustivel Liquido, tendo por base o conhecimento
thos geometrnicos ¢ dinamicos fundamentais do sistema em questao: comprimento

para o proje
dos parame-
de cha-

ma, pressac de injecao e velocidade de queima. Adicionalmente, apresenta-se uma es-

thategia

para a elaboragdo de um dispositivo para a retencdo de chama ("§ame

hotder") e as equagoes e condigoes necessarias para a consthucao do mesmo.

INTRODUGAQ

No projeto dos diversos tipos de injetores, con-
sideradas as dificuldades inerentes a adogao das premis
sas basicas para o seu calculo, configura-se um obsta-
culo adicional a existencia de uma vasta gama de infor-
magoes disponiveis na literatura especializada de forma
dispersa e nao ordenada,

Este trabalho tem por objetivo a reuniao destas
informagoes em um contexto Unico e a elaboragao de uma
metodologia de calculo para o projeto de injetores com

jato liquido cilindrico ("blast atomizer") para combus-
tiveis de baixa viscosidade. E importante frisar que o
desenvolvimento aqui exposto, modificadas as  equagoes

fundamentais, podera ser aplicade ao projeto de outras
modalidades de injetores.
A caracterizagao do injetor analisado enquadra-

se na classificagao geral apresentada por Beer e
Chigier [1], fundamentada em uma revisao bibliografi-
ca anteriormente feita por Dombrowski [2].

A analise em questdo divide-se em trés partes
principais: procedimento iterativo de determinagao da
velocidade relativa e do tamanho da gota, projeto dos
orificios de ejegao dos fluidos e projeto do dispositi-
vo de retengao de chama.

VELOCIDADE RELATIVA E TAMANHO DE GOTA

0 desenvolvimento feito visa a determinagao da
velocidade relativa ar-1iquido, partindo do conhecimen-
to prévio do comprimento de chama, L, e do tipo de com-
bustivel utilizado. O tamanho maximo de gota gerada
no processo de atomizagao resulta como um parametro
auxiliar na verificagao do procedimento iterativo empre
gado.

Assim sendo, tal sistematica de calculo pode ser
descrita da seguinte forma:
a) supor um tempo de queima da gota, t;
b) calcular o diametro da gota, Do, que queima neste

tempo, atraveés da expressao dada por Beer e Chigier
[1]:
2

D, = At

(1)

onde A, a constante de queima, depende apenas do combus

tivel utilizado; i

c) calcular a velocidade relativa ar-liquido, <v>,dada,
segundo Levich f3], por:

-2 (2)

o] <y>
B

=
L]
r | w
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Cabe frisar que a equagac (2) mostra uma relagao
entre a velocidade relativa e o diametro maximo de gota
formada no jato, sendo este adotado por estar diretamen
te associado ao comprimento de chama. =
d) verificar se a velocidade relativa obtida satisfaz o

crisério de velocidade da equacao (2), mediante a re
lagao:

[¢]
p<v> (Eg_)lfz .- (3)

a

Em caso negativo, deve-se voltar ao item a.

DIMENS IONAMENTO DOS ORIFICIOS

0 calculo dos orificios de saida dos fluidos tem
como dados de projeto a vazao massica de combustivel,
m , sua pressao na entrada de injegao, Pe, a razao ar-
combustivel, €, e a pressao de entrada do ar, Pge.

Com este proposito, sera adotada a seguinte
quencia com as consideragoes pertinentes:

a) dimensionar o orificio para o jato liquido com base
no principio de operagao do Venturi com cavitagao,
fato que possibilita o controle do fluxo massico nas
condigoes de projeto. Assumindo que a pressao mno
estrangulamento & a pressao de vapor do 1liquido, Pv,
vale, segundo Wright e Olicker [ﬁ , Escrever que:

se-

. 1/2
m=C &EEQg(Pe—Pv)I (4)

onde C, a constante caracteristica do Venturi, & aproxi

madamente 0,93 para o regime totalmente turbulento.

b) com a area obtida em (4), calcular a velocidade me-
dia do jato liquido, v, através da seguinte expres-
sao:

(5)

m = pvA

c) com a velocidade relativa ar-liquido ja determinada,
calcular a velocidade media do ar na regiao de con-
tato, Vg:

(6)

Vo= <y>+
g vory

d) com o resultado de (6), calcular as dimensoes do ori
ficio para o ar pela equagao:



mo=

owvA
8 .

g'e’'e (7

De modo a testar o tempo de queima da gota usado
no procedimento iterativo, adota-se a seguinte expres-
sao:

(v+v )
- E ¢ &

Uma vez que a velocidade media da gota no percur-
so L e de d1f1c11 obtengau, considerou-se v = (v+vg)/2
como um valor nao muito distante do real para efeito da
Lompat1b11123gao final.

Um parametro que pode ser utilizado para a verifi
cagao da necessidade do uso de um ou mais injetores pa-
ra a obtenqao da vazao de combust:vel requerida, com o
respectivo comprzmento de chama, & a distancia ao longo
da qual o jato de liguido permanece intacto, fornecida
por Levich [3]:

= 30R (9)

onde R & o raio do orificio.
Este comprimento & independente da velocidade do
jato de liquido sob condigoes normais em ar.

DISPOSITIVO DE RETENCAO DE CHAMA

E interessante trabalhar com a menor distancia to
tal entre o orificio e a extremidade da chama (Fig. 1).
Entretanto, ha que se ter em mente que os valores da
distancia ao longo da qual o jato de liquido permanece
intacto, X, € o comprimento de chama, L, sao fixados pe
las condigoes de projeto.

—

Figura 1. Diagrama Esquematico da Chama

Desta forma, resta minimizar a distancia entre o
ponto de fragmentagao do jato de 11qu1do e a base da
chama, Z. Este efeito & alcangado atraves da colocagao
estratégica de um dispositivo de retengao de chama (Fig.
2

Retencao de Chama

Figura 2. Efeito da

Usualmente empregamse discos, cones e grades, en
tre outros objetos de diferentes formas geométricas,com
a finalidade de provocar a retengan da chama, vlsto que
a jusante de tais dispositivos sao geradas regices de
deslocamento da camada limite com o aparecimento de ve-
locidades reversas. Este fenomeno possibilita a dimi-
nuicao da velocidade relativa ar-gota liquida a um va-
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lor comps:xvel com aquele necessario para a queima do
combustivel .,

Centrando a analise em um dispositivo conico posi-
cionado no final da regiao X de forma frontal ao fluxo
(Plg. 3), & conveniente observar as seguintes caracte-
risticas Erinclpals-

= o0 angulo da base do trlangulo de revolugao gera-

dor do cone deve ser maior que 459;

- o diametro da base do cone deve ser ajustado ex-

perimentalmente.

Zﬂﬁl&ﬂﬁz&ﬁz@ﬂ?ﬂﬁﬁﬂgﬂﬂﬁﬁ;a;f"’w"
Ar —e J’

Figura 5, Sistema de Injegao com Dispositivo de Reten-
gao de Chama

A colocagao do cone provoca uma grande divergencia
do jato, fato nem sempre desejavel. Para minimizar es-
ta divergéncia e tambem auxiliar na retengado da chama,
emprega-se uma tela localizada na base do cone.

A abertura das malhas desta tela deve ser aproxima
damente o dobro do diametro maximo das gotas formadas,
Do.

Neste ponto, & bom ressaltar que o angule limite
de 45¢ anteriormente mencionado permite a utilizagao do
roteiro de calculo para a previsao do angulo formado en
tre o escoamento emergente da tela e a normal local, ¢,
de acordo com as informagoes dadas por Carrothers e Bai
nes [5] e Mehta 6]

a) calculo do coeficiente de queda de pressao, na
tela, K:

K =1,26 (S)/(1-8) (10)

onde § & definido como a razdo entre a area projetada

dos fios e a area total da tela. x
b) calculo do coeficiente de queda de pressao para

a tela inclinada, KB:

Ka =K coszﬁ (11)

¢) caleculo do coeficiente de deflexao, gt

F
cand = Liasato ° )F (12)

1 -1
- E tan ]

onde

0,62
(=25

(1+KeJ

i)

- = | 0.68 -

F=(1,0+ 1,50)

d) calculo do angulo emergente, ¢:
= 13
b =gl (13)

Desta forma, & possivel estabelecer uma relagao en




tre o ja mencionado dngulo da base do triangulo de revo
lugao gerador do cone e o angulo emergente.

OBSERVACOES FINAIS

Sustentando o ponto de partida da metodologia a-
qui exposta, Beer [LTocita resultados do trabalho de
Burgoyne e Cohen que utilizam aerosdis de tetralina com
gotas de diametro uniforme e concluem que para diame-
tros inferiores a 10 ym, a mistura queima como um gas
pré-misturado. Por outro lado, com valores superiores
a 40 pym, o comportamento transiente obedece a chamada
Lei do Quadrado do Diametro, apresentada na equagao (1).

0 trabalho entendido como um todo concentra seus
esforgos na definigao de uma primeira abordagem, onde
sao determinados os principais parametros utilizados no
projeto final. Obviamente, far-se-ao necessarios al-
guns ajustes complementares resultantes das atividades
experimentais de construgao do aparato e de sua opera-
gao.

Entretanto, & interessante destacar que esta meto
dologia foi aplicada com sucesso na construgao de um
dispositivo para a queima de alcool, com os seguintes
parametros: h = 3 gs~l, € =9, P =2 atm, P =2 atm
el = 30 cm. ¢ ge

NOMENCLAT URA

A =~ area da segao transversal do orificio para o jato
1iquido
- area da segao transversal do orificio para o ar

constante caracteristica do Venturi

o O >
1

- didmetro da gota

- coeficiente de queda de pressao da tela

mﬁ?‘:

- coeficiente de queda de pressao da tela inclinada

=
1

comprimento de chama

vazao massica do combustivel

vazao massica do ar

- pressao na entrada do sistema de injegao
- pressao de entrada do ar
pressao de vapor do liquido

- raio do orificio para o jato liquido

rn ™ w™w w™ o
m
I

- razdo entre a area projetada dos fios e a area
total da tela

t - tempo de queima da gota

v - velocidade média do jato liquido
v_ - velocidade media do ar

<y>- velocidade relativa ar-1iquido

X - distancia ao longo da qual o jato liquido perma-
nece intacto

Z - distancia entre o ponto de fragmentagao do jato 1i
quido e a base da chama

coeficiente de deflexao

&

- razao ar-combustivel

3

8 - angulo de incidencia sobre a tela
L - constante de queima do combustivel
y - viscosidade dinamica do liquido

p - densidade do liquido

pg - densidade do ar

o - tensao superficial do liquide

¢ - angulo emergente
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ABSTRACT

In this wonk is developed a methodofogy, which
can be used to design Liquid fuel burnens, taking the
following geometric parameters and dynamic characten-
istics of the system: fLame's Length, Ainjection
pressure and burn velocity. Moreover, a particular
geometnic fonm of flame holden is presented, and also
equations and conditions to buift it.
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RESUMO

Foi desenvoluido, experimentalmente, wm sistema de controle e estabilfizacao da
temperatura da agua de anrefecimento de motones, para use em banco de ensaios.  Neste
trabalho sao analizadas as temperaturas de entrada e de sadida, conforme norma para en-
satos de motones "MB_372" da ABNT. Alguns aspectos de custos e da fabricacdao do equipa
mento (S<{stema) tambem foram Levantados. Finalmente, sao feitas algumas consideracoes
em_nefacao a estabilizacac operacional do sistema, com o moton submetido a cargas va-

niaveds.

INTRODUGAO

Durante os ensaios de motores de combustao 1nter
na, em bancos de prova, a agua de arrefecimento tem
suas temperaturas de entrada e saida controladas. Essas
temperaturas podem ser controladas e estabilizadas auto
maticamente através de um sistema adequado de transfe-
réncias de calor e massa.

Em bancos de prova, o sistema deve ser capaz de
operar dentro da capacidade do banco, para tipos e mar
cas diferentes de motores. Seria antiecondomico e traba

lhoso adaptar para cada motor submetido a ensaios, o seu
proprio sistema de arrefecimento.

A maioria dos motores convencionais arrefecidos
a liquido trabalham com temperntura de saida do fluido
de arrefecimento entorno de 80° C, devendo o fluido de
entrada estar a uma temperatura tal que se estabeleca
um gradxente da ordem de 10°C, evitando-se com isso cho
ques térmicos.

Os autores deste trabalho desenvolveram, experi-
mentalmente, um sistema de controle com estabilizacao
das temperaturas de entrada e saida da agua de arrefeci
mento para motores em banco de ensaios. L

Com o equipamento instalado e ensaiado pretendeu
se uma solug@o técnica e economicamente viavel capaz de

atender as especificacoes da Norma MB-372 da ABNT, no
que se refere as condigoes de ensaios [1].
DESCRICAO DO SISTEMA DE CONTROLE

Esquema da instalagao. Na Figura 1, o esquema da

instalacao com todos 0s Sseus componentes para o sistema
desenvolvido e ensaiado, onde:

T - reservatorio do suprimento de agua;

Vr - valvula (registro) de alimentacao do reservatdrio
T;

Vb - valvula tipo boia para controle de nivel;

Ve - valvula (reg1stto) de admissao para VT;

VT - valvula termostatica de 3 orificios e duas vxaﬂ(du
plo efe;co)

RH - reservatnrlo para homogeneizar a temperatura de en
trada;

C - coluna (volume) de controle;

D - dreno para o excesso do volume de controle;

Tps- poco para termopar de medig¢ao da temperatura de
agua de saida;

Tpe- pogo para termopar de medicao da temperatura de

agua de entrada.

A rede de dlstrlbulcao alimenta o reservatorio T
através de Vr. O nivel é mantxdo por intermédio da val-
vula Vb. 0 nivel do reservatorio T deve estar o mais
proximo do nivel de tomada S da agua de saida no motor
para assegurar presaoes iguais nas entradas 1 e 2 da
valvula Ve. 0 reservatorio RH tem a funcao de homogenel
zar a mistura formada pela agua quente de recirculacao

1h7

da coluna C e a agua vindo do reservatorio
mento atraves de Ve.

TP

Pigura | - Esquema de sistema de controle.
E - dgua de entrada do motor
S - agua de saida do motor.

Durante o inicio de aquecimento do motor, a valvu
la VT mantém a via 2/3 aberta e 1/3 fechada. A bomba de
de arrefecimento do motor recircula para dentro do volu
me de controle, de tal forma que,

=m, =my =m n

Quando o motor atinge as condicoes de regime, de-
terminadas no sistema pelas caracteristicas da valvula
VT, onde a valvula VT admite fluxo parcial pela via 1/3
proporclonal a d1ss1pacau do motor, sendo drenado por D
fluxo Lgual da agua de rec1rculacao. Mantendo-se assim
estdveis as temperaturas da dgua de entrada e saida do
motor.

Balancos de massa e energia. Para o volume de con
trole constante tem-se o balango instantaneo ce massa

(2h

m, =m, +m (2)



m, = m, - m (3)

entao, substituindo-se a (3) na (2) fica,

(4)

my =m, o=m (5)
finalmente,
my=mokomo - omy (6)

my = m, (7

Portanto, o fluxo que entra no sistema por Ve e
igual ao fluxo drenado em D. Ver Figura 1.

Para o balanco instantaneo de energia [2], conside

rando o sistema isolado termicamente, a partir dos pon-
tos assinalados na Figura 1, tem-se,
Byl 4 Waly = aly WA, (&)
mshs = mzh2 + mDhD (9)

as expressoes (8)
dade,

e (9) permitem que se escreva a identi

(mshs - mehe) E (mDhD - m1h1) (10)

foi visto na expressdo (7) que m_ = m , tendo em vista a
(10) e, chamando Qr de calor rejeitado pelo motor, entao
escrevem-se as expressoes (11) e (12),

Qr = (mh_ - mehe) (11)
Qr = m1fhn - hy) (12)
ou ainda,
- gr(h ~h)" (13)
m, = Qr p - 1
Como nas condigoes de regime do sistema pode-se

afirmar que h
de massa m

e h, sao praticamente constantes, o fluxo

fornecido ao sistema e controlado pela valwvu
la VT, torna-se diretamente proporcional no calor Qr re-
jeitado pelo motor.

METODOLOGIA DOS ENSAIOS EXPERIMENTAIS

Para verificar-se o desempenho do sistema desenvol
vido, acoplou-se o mesmo a um banco de ensaios para moto
res, capacidade de 100HP (75KW), composto dos elementos
principais (3]:

. dinamometro hidraulico;
tacometro digital;
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. cronometro digital;
. sistema de medigao de combustivel;
. sistema de medicao de temperaturas.

Para realizacao dos ensaios utilizou-se um motor
automotivo a aleool (1300 c.c.). O motor foi submetido a
ensaios de consumo de combustivel a cargas parciais nas
rotagoes de: 1500, 2500, 3000, 3500, 4000 e 4500 rpm,
para cargas variando entre a plena carga e carga em va-
zio.

Para cada rotacao de ensaio, ajustou-se o avango
de centelha para obtengao da carga maxima. Para uma ro-
tacao e avango de centelha constantes, variou-se a bor
boleta do acelerador, para seis pontos previamente es-
colhidos, entre a plena carga e carga em vazio. Para ca
da ponto, posigao fixada da borboleta do acelerador, fo-
ram medidas: carga no dinamometro, numero de revolucoes
no eixo, tempo de medigao do combustivel; temperaturas
de entrada e saida da dgua de arrefecimento do motor;
temperaturas do oleo lubrificante, dos gases de escape,

do combustivel na bureta; temperaturas de bulbo seco e
bulbo tmido para o ar; pressées barométrica e do dleo
lubrificante.

A partir dos dados medidos foram calculadas:

rotagac média, n (rpm), pela expressao,

n, = (ERev) (IT)™ (14)

. poténcia efetiva, Ne(kw), pela expressao,
-1
N, =M nm.(gsag.sos) (15)

. porcentagem da poténcia efetiva maxima, Amax (Z), pe-
la expressdo,

Amax = Ne(Nemﬁx)_1.100 (16)

. consumo especifico, q(kg/kW.h), pela expressdo.
=1

q = Q.N, (17)
. consumo de combustivel, Q(kg/h), pela expressao,

Q= (7,2) . v.D. (T, + 12)“' (18)

Esse conjunto de dados obtidos caracterizou um
ponto de uma curva. Ao conjunto de curvas obtidos nas

varias rotacoes denominou-se de ensaio de consumo as car
gas parciais.,

RESULTADOS OBTIDOS

0s resultados obtidos, a partir das planilhas de
dados, foram condensados na Tabela 1, onde aparecem as
temperaturas de saida ts e de entrada te da agua de ar-
refecimento do motor, em fungdo da porcentagem da potén
cia efetiva maxima lmax e das rotagoes de ensaios.

A Tabela 2 mostra o comportamento do sistema, no
momento em que o motor atinge as condigdes de  regime.
Na Tabela 2 aparecem as temperaturas de entrada te e
saida ts da dgua de arrefecimento e as temperaturas do

6leo lubrificante tol, para o motor submetido a duas ro
tacoes, em um primeiro ensaio a 1500rpm e posteriormen-
te a 2500rpm. Esses dois ensaios de verificagao foram
feitos a carga pratlcsuente em vazio, onde foi determi-
nado o tempo de aquecimento do motor, medido em minutos,
desde a condicao motor parado (temperatura ambiente)atc
a condicdo de regime permanente. Esse tempo medido indi
ca o tempo de comportamento transitorio.




Tabela | - Temperaturas de saida e entrada da agua de ar

refecimento em funcao da porcentagem da po-
téncia efetiva maxima e das rotacoes de en-
saios.
Rotacao: ISﬁﬁrpm.
Amax 100,0 83,7 17,6 69,2 54,9 18,2
g 79 79 78 78 78 78
£, 68 68 68 68 68 68
Rotagao: 2500rpm.
Amax 100,0 85,7 70,1 60,8 41,6 20,3
t, 79 79 79 78 78 78
to 70 69 69 69 69 69
Rotacao: 3000rpm.
Amax 100,0 75,6 65,3 55,1 38,1 15,1
ty 80 79 79 79 78 78
t, 70 69 68 68 68 68
Rotagao: 3500rpm.
Amax 100,0 70,0 59,2 53,0 39,2 13;5
ty 79 78 78 79 78 78
t, 70 70 70 70 70 69
Rotacao: 4000rpm.
Amax 100,0 79,8 67,6 56,8 35,5 13,9
B 80 80 79 79 79 79
e 69 69 69 69 69 69
Rotacao: 4500rpm.
Amax 100,0 88,5 68,1 56,0 40,7 24,8
£ 80 79 79 78 78 78
ty 69 68 68 68 68 68
Tabela 2 - Comportamento transitorioc de aquecimento do

motor, para as temperaturas de entrada te e
de saida ts. Carga praticamente em vazio.

Rotacao Tempo de Temperaturas (°C)

(rpm) Aquei;?:?to o = =
1500 15 78 69 79
2500 9 88 69 79

ANALISE DOS RESULTADOS

Conforme pode-se observar atraves da Tabela 1 as
temperaturas de saida e entrada da agua de arrefecimen-
to do motor mantiveram-se praticamente estaveis, comuma
variacdo maxima de 2 C, ao longo de todas as curvas do
ensaxo. Os resultados obtidos estdo dentro das especifi
cacoes da norma HB—372 da ABNT, uma vez que essa mesma
prevéuma variacao de * 5°C. Comparando a variacio da es
tabilidade das temperaturas de entrada e de saida, com
a variacao prevista na norma para os ensaios obtidos
com o sistema de arreferimento desenvolvido, verifica-
se que o sistema tem uma folga operacional de 607 em re
lacao ac limite estabelecido pela MB-372.

A Tabela 2 mostra que o sistema leva um tempo re-
lativamente curto para atingir o regime de trabalho.

Anotacoes feitas durante os ensaios experimentais
e os resultados obtidos na Tabela 1 indicam que a valvu
la termostatica VT utilizada satisfez
cidade do banco de ensaios, uma vez que nao se observou
o aparecimento de gnlpe de ariete.

0 custo do sistema & consideravelmente baixo quan
do compsrado com o custo de uma valvula termostatica de
3 vias regulavel encontrada no mercado, a razao de cus-
to é da ordem de 1 : 22 [4]. O sistema desenvolvido pe-
los autores deste trabalho pode facilmente ser construi
do com materiais encontrados no comércio local.

CONCLUSOES

Construido, instalado e realizados os ensaios com

plenamente a capa
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o sistema de arrefecimento da agua de entrada e
para motores em banco de teste.
tes conclusoes:

a) o slstema desenvolvido de controle e estabilizacao
da agua de arrefecimento para motores em banco de en
saios, mostrou-se satisfatorio, trabalhando dentro
das especificacoes da norma MB-273 da ABNT;

o sistema apresenta como limitacao nao permitir o
ajuste de "set point para outros niveis de tempera-
turas, apesar do''set po1nt fixo da valvula VT estar
dentro das especificacoes da mesma;

para motores que tenham especificacoes de temperatu-
ras fora da norma, sugere-se para analise, a adapta-
cao de uma valvula termostatica propria do motor em
um involucro de trés orificios em configuracao seme-
lhante a da valvula utilizada neste trabalho.

saida
Foram tiradas as seguin

b)

c)
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ABSTRACT

A system was developed experimentaly gor stabili-
zation of temperatures in cooling water engine test
stand. In that papen the tempenatures o inlet and
outlet ane analysed acconrding to "MB 372" of the ABNT
specification. Alse they wene considered several aspects
0f cost and equipment [system] making, Finaly some
nemanks arne considened negand fo working stabifization
of the system with the engine unden variabfe Loads.
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A CRITICAL ANALYSIS

ABSTRACT

Convective heat exchange at the external sunface of buildings s a fundamental
process. However £t L& often represented in computer based thenmal simulation models
in a grossly foam. This paper critically examines the various nelationships presented
in the Litenature to descnibe the convective heat thansfen coefficient at the external

surface of a building envelope.

INTRODUCTION

Energy Conservation and the Built Environment. In
the aftermath of the energy crisis of the early 1970's
limiting energy comsumption has become one of the most
important priorities in an industrialised society. The
need therefore exists for research into energy use in
buildings aimed at conservation of energy through
improved design. In the last decade a large amount of
the effort in this area has been concerned with the
development of building thermal simulation computer
programs which permit a rapid appraisal of alternative
design strategies.

Main Uncertainties in Building Thermal Models. A
comprehensive study of the new generation of buildin
thermal models by the International Energy Agency 1

concluded that their accuracy is presently limited by
uncertainties in the input data, particularly for air
Melo

infiltration and convective heat transfer rates.
|2ﬁ, has demonstrated that the accuracy of two dynamic
building thermal models is strongly dependent on the
correct choice of external exchange coefficients,

The External Convection from Buildings. Design
guides in Britain |[3| and America [4| provide simple
methods for estimating convective heat losses from
buildings, although these can not accurately reflect the
complex mechanism of heat transfer over the whole of a
building's surface. They recommend data correlations
for the exterior convective heat transfer coefficient
over buildings which are simple algebraic functions of
wind speed, albeit with widely differing empirical
coefficients. Such correlating equations take no account

of the predominant wind direction, the change in shape
and height of the atmospheric boundary layer over
different terrain, or the relative dimensions of the
building. Nevertheless, they are commonly adopted for
use in building thermal models.
EXISTING STUDIES INTO CONVECTIVE HEAT TRANSFER FROM
BUILDINGS

Theoretical Forced Convective Heat Transfer From
a Flat Plate in Parallel Flow. Despite its simplicity,

parallel 'boundary layer' flow over a flat plate occurs
in numerous engineering applications. In this type of
flow two different correlations are established
according whether the flow is laminar or tubulent.

/2 P'rl.f?.

NU, = 0,664 ReLl (1aminar) 1)
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NU, = 0,036 Re 415 Prll

b L (2)

3 (turbulent)

Experimental Studies of Forced Convective Heat

Transfer from Flat Plates. One of the first

investigations in this field was made by Jlrges in 1924,
as quoted by Mc Adams |5|. Jllrges used a heated copper
plate, approximately 0,5m square, mounted vertically
flush with the walls of a wind tunnel. Two surface
textures roughnesses were examined, and expressions
developed for two different wind speed ranges.The first

range includes wind speeds from 0 to 5 m/s, and in the
second, wind speeds greater than 5 m/s. For the first
range, the convection coefficient, h, was found to be

a linear function of the wind speed, V, and could be
represented by the following relations:

h(smooth) = 4,0 V + 5,6 (3)

h(rough) = 4,2 V + 6,2 (4)
For the second range, Jllrges data was better
represented by power-law expressions:

h(smooth) = 7,1 y*»78 (5)

h(rough) = 7,5 ys78 (6)

Rowley et al lﬁl in 1930, conducted a comprehensive set
of wind tunnel tests in order to investigate the effect
of surface texture, air velocity and temperature range
on the variability of the surface coefficient. The
results showed that for a constant air velocity a
higher mean temperature of the plate and air hrought
about a slightly higher surface coefficient. The effect

of surface roughness on the coefficient was much
greater, with the surface coefficient for stucco being
almost twice that for glass. Figure 1 shows the heat
transfer coefficient for each of the materials tested

as a function of the wind velocity.

The experiments previously described apply to
parallel flow past a surface. Realising that in practice
the wind could blow at any angle to the building's
surface, Rowley ] examined flat plate
directional effects by varying the angle of incidence
between a test surface and the wind. It was found that
for wind velocities up to 7 m/s the coefficients were
substantially the same for angles of incidence between



15 to 90 degrees, all being less than for parallel flow
Above 7 m/s, the coefficients were reduced as the angle'
between the surface and air stream was increased.It was
concluded therefore, that the heat transfer coefficients

¥ 100
Y ROWLEY ET AL (1930)
~
=z 90
:: &  STUCCO
2 s X BRICK AND ROUGH PLASTER
L o CONCRETE ¥4
i v CLEAR PINE ./
g 70~ o SMOOTH PLASTER 7
o * GLASS 4
« 60 AR
w 5 ::h”n
m /
250k ¢ ?
2 i
-
, 40 /M -
'
= -
L
B ""’,aan
(o]
z
Z 20
=
O
© o
0 | 1 1
0 2 6 8 10 12 14

WIND VELOCITY(m/s)

Figura 1. Surface heat transfer as a function of
wind speed.
obtained from the parallel flow experiments would
be sufficiently accurate for most practical cases.
The measurements of Jllrges |S and Rowley et al
|6| were restricted to surfaces with heated lengths of

0,50 and 0,30m respectively. In an attempt to quantify
the effects of varying the heated surface length,
Parmellee and Huebscher |7| conducted an experiment

using a vertical heated smooth flat plate, placed in a

wind tunnel, swept by a horizontal parallel as stream.
The convection coefficient was found tobe significantly
affected by the surface length, the average value
decreasing for increasing surface length.
Sogin IOSl carried out a series of
with the objective of measuring the heat
forced convection from immersed surfaces
separated regions of flow. The essential
experiment was a bluff flat plate strip in
dimensional flow.The datawere satisfactorily correlated

by an equation of the type.

experiments
transfer by
to totally
feature of the
two-

(7)

NUL

Where B had practically the uniform value of 0,20 for a

flat-plate strip at 90 degrees angle of attack.
Richardson |09| examined several experimental

studies of heat and mass transfer in fully-separated ,

turbulent flows, ando also concluded that the Nusselt
number at the rear of a bluff body normal to an air
stream was proportional to the 2/3 power of Reynolds

number. He found that at the rear stagnation point on a
cylinder, the value of the coefficient B ranged between
about 0,13 and 0,25 for all available measurements,with

a mean value of about 0,175.

Experimental Studies of Forced Convective Heat

Transfer from Three Dimensional Bluff Bodies. Rowley
concluded that for all practical purposes
the surface coefficients obtained for air flow parallel
to the surface could be used without any correction for

152

wind qirection. Nevertheless, his
c?eff1cients for glass showed a significant  variation
with angle of incidence, e.g. at V = 4,5 m/s there is
a 20 percent difference between the surface coefficient
for angles of incidence of 0 and 60 degrees.

Subsequently, Oliphant 10] performed experiments in
order to determine the air velocity across the front
cover of a solar collector and to observe any dependence
on wl?d direction. Although no correlation was presented
b¥ Oliphant, his data showed that the meteorological
wind speed was between 1,3 and 3 times greater than air

graph of surface

velocity parallel to the collector, de i i

i endi

direction. P e
Sparrow and Tien llll conducted experiments to

determine the average heat transfer coefficients for

foFced convection airflow over a square plate of finite
thickness that was inclined and yawed relative to the
oncoming flow. The experiments involved mass transfer
measurements and were carried out via the naphathalene

sublimation technique. It was found that the heat
transfer coefficients decreased by only 5 percent as
the angle of attack varied from 90 to 25 degrees and
increased by about 1 percent over the entire range of

yaw angles.

Sparrow, Ramsey and Mass !12[ extended the range
of study beyond that of Sparrow and Tien |1[| by
considering a finite-width rectangular plate. Two basic
plate configurations were analysed. One of these,
referred to as the narrow plate, had its longer side
oriented vertically whereas the second, or wider, plate

had it on a horizontal plane. As equation which
represented all the data from the wider-plate, narrow-
plate and the square plate tests for angles of attack
between 90 and 25 degrees, was then presented:

NUL = 0,86 ReLlfz Pr1{3 (8)

The relationship derived by Sparrow and his co-
workers have the attraction of great simplicity. It is
also related to a three-dimensional bluff body, and
therefore might be considered appropriate for applica-
tion to building surfaces. However since Sparrow's
experiments were made in a wind tunnel with a uniform
air stream there is a need to determine whether or not
his results can be used to predict convective heat
exchange in the natural environment. Test, Lessmann and
Johary ll3| performed experiments with this purpose in
mind.

In earlier wind tunnel studies they
observed that free streamdisturbances dramatically
increased heat transfer. A turbulence level of 223
percent compared to average speed resulted in a general
elevation in heat transfer coefficients of 50 to 60
percent. These results were in line with those reported

from previous wind tunnel studies, The
free-stream turbulence level in
the atmosphere can be quite high, and it might
therefore be expected that heat transfer coefficients
in the natural environment would be higher than in a

al

low turbulence wind tunnel. Consequently, Test et

[13] carried out experiments in the natural emvironment
and compared them to the previous wind tunnel
results,

The experimental data was obtained at an angle of
attack of 40 degrees and again showed a dramatic
increase in heat transfer coefficient to about 200
percent above that in the wind tunnel. Thus, Test et al
concluded that data correlations based on low turbulence
intensity wind tunnel tests, such as those obtained by
Sparrow's group, significantly underestimate the heat
transfer due to wind flow in the natural environment.

Sturrock 11& undertook wind tunnel  experiments
to measure velocity profiles and convective ' heat

transfer distributions around three-dimensional bluff
bodies. The models consisted of 0,23m and 0,30m cubes
mounted in a laminar flow wind tunnel. The local
convective heat transfer coefficients measured on a
particular face of the cube were different from those
measured on flat plates and also were significantly




dependent upon the orientation of that face relative to
the wind direction. The highest convection coefficients
were found to occur on the surfaces whose normal made
an angle of 30 degrees to the wind direction. Higher
values were observed near the edges of the surfaces.The
convection coefficients on leeward surfaces were found
to be about half those on windward surfaces. Finally,it
was concluded that the average convection coefficient
on a exposed face of a 0,23m cube was a linear function
of the wind speed over the range 3-10 m/s, according to
the following relationship

ho=5,7V «23 (9)

Sturrock ll&' also made field measurements of the
convective heat transfer at a limited number of points
on the external surface of a 26m high tower block under
natural conditions. The field values were different from

those obtained in his previous wind
tunnel investigation. Two new relationships were then
suggested

h=5,7 Vv + 11,4 (10)
for windward surfaces, and

h=57V (11)
for leeward surfaces. Where V_ is the wind velocity
measured above the roof surface

A series of tests to determine the convective
heat transfer coefficients on a full-scale building

was undertaken by Ito, Kimura and Oka |15].The building
under test was a 6 storey office block having an open
L-shaped plan, located in Tokyo. Although the results

presented by Ito et al contain a fairly high degree of
scatter, they show that the convective heat transfer
coefficient tends to vary linearly with air flow
velocity near the wall and that this variation is
independent of wind direction. Consequently, they
recommended that the estimation of the convective heat

transfer should be broken down into two different steps

In the first step, the velocity near the surface of
interest should be calculated taking into account the
relative wind direction to the surface and the surface
location on the building. In the second step an
appropriate relationship between convective heat
transfer and the air flow velocity near the surface
should be used. The following relation was then
proposed:

h = 18,6 v 016% (12)
Where Vw is the near-wall wind velocity.

Burns |[16| also performed wind tunnel and field
measurements. These experiments were made on flat

plates, cubes and on a small building. The experimental
data from the cubes tests are presented for three
turbulence levels (0, 4 and 10%), and for various wind
directions. The highest convective heat transfer
coefficient was found to occur at an incident angle of
20 degrees for all turbulence levels involved. For
windward surfaces the convection coefficients tended to
increase significantly with increasing turbulence level
and also to vary with changing wind direction. For
leeward surfaces the measured convection coefficients

showed little variation with either incidence angle or
turbulence intensity.
Sharples ]1?| undertook the most recent

experimental work on convective heat transfer on a
full-scale building. He made field measurements on the
18 storey Arts Tower at Sheffield University, UK.It was
found that the heat transfer coefficients on windward
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surfaces for a given wind speed increases with height
and towards the edge of the building, whereas only small
variations were observed on leeward facades. It was
also found that the relationship between the convective
heat transfer coefficient and the near-surface air flow
velocity was dependent on the relative wind direction
contrary to the findings of Ito et al |15|. Sharples
therefore proposed a simple algorithm for calculating
the convection coefficient for the worst case (18th
floor edge site) in which the local air flow velocity
is first determined for either the windward or leeward
surfaces, and then the transfer coefficient is evaluated
from this velocity. The local, near-surface air velocity
was given by:

»

Uw =1,8 VIU + 0,2 (13)
for windward surfaces, and

V, = 0,2V 5+ 1,7 (14)
for leeward surfaces. The convective heat trausfer
coefficient on either surface is then determined from
the simple relation:

h=1,7 Vw + 5,1 (15)
Where vlo is the wind speed at 10 meters level.

Current Design Standards. Having reviewed the

. o L3 T 3 - 3
existing studies concerned with wind-induced convective

heat transfer from buildings, is is now possible to
summarize the origins and recommendations found in the
current design guides, The CIBSE guide |3| provides
architects and engineers with a design procedure for
harndling external convection which is based on
Jlrge's work ]51.The ASHRAE Handbook of Fundamentals
4| presents Rowley's results |6| for a variety of
building textures in a graphical form, without
correlating his experimental data. The ASHRAE Task
Group developed a simple algorithm for
calculating the convective heat transfer coefficient
which is based on the field measurements of Ito et al
15|. A comparison between the guides' algorithm is
illustrated in Figure 2.
ASSESSMENT OF THE EXISTING FORCED CONVECTIVE HEAT

TRANSFER RELATIONSHIPS

The purpose of the previous review was to evaluate
existing relationships for the convective heat exchange

at the external surfaces of the building envelope. The

research work that has been carried out in this field

may be divided into two main types:

a) the earlier wind tunnel experiments dealing with
parallel flow past a flat plate; and

b) wind tunnel experiments and field measurements
dealing with bluff objects.

The results from the first group do not appear to be

satisfactory for quantifying the energy flows arising

at the external surfaces of three-dimensional bluff

bodies submerged in the atmospheric boundary layer,

despite the fact that they have persisted in design

manuals for many years. The fundamental flat plate

relationships used by British |3| and American &l

design guides contain no allowance for surface length ,
wind direction, turbulence intensity of flow,separation
of flow or surface element location on a facade.
Convective heat transfer depends on the
characteristic Reynolds number, the free-stream
turbulence intensity, and ground interaction effects ,
induced when a a building is within the atmospheric

boundary-layer. Wind tunnel measurements can account
for Reynolds number scaling, but do not appear to
simulate the other two factors adequately. The
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Figura 2. Comparison between guide recommendations for
the convective heat transfer coefficient on
building's facades.

achievement of complete dynamic similarity between model

and full-scale is therefore very difficult to accomplish.

The relationships for predicting the convection

coefficient derived from field measurement studies
display large disparities. It is difficult to ascertain
whether these disagreements are the result of

different instrumentation and calculation methods, or

simply reflect a variability due to the very small
number of systematic studies that have been made.

All field measurements studies identified the
dependence of the convection coefficient upon the wind

velocity profile around the building, drawing a
distincton between windward and leeward facing surfaces.
They also indicate that the largest heat transfer

coefficients are likely to be found on corner sites at
the highest level of windward building facades. On the
other hand, the convective heat transfer coefficients
on leeward surfaces were found to be fairly constant
over the entire facade.

In the final analysis none of the previous
experimental studies provide, by themselves a reliable

base for estimating convective heat transfer rates from
buildings.

A satisfactory mathematical solution to the
problem is also not feasible due to the complex wind
patterns around buildings. The flow problem is

generally classified as one that involves the non-linear
action of nonhomogeneous, nonuniforn,turbulent approach
flow with three-dimensional turbulent boundary layers
and separated flows over the body.

CONCLUSIONS AND RECOMMENDATIONS FOR FURTHER WORK

A review of the existing studies that might yield
convective heat transfer coefficients for computing heat

exchange at the external surfaces of a building was
made, Large discrepancies between these relationships
and algorithms were detected, although they are

qualitative similar, i.e., the convective heat transfer
coefficient was found to be very dependent on wind
direction and position on the building.

Further series of full-scale convection

measurements on the exterior facades of buildings of
different shapes and placed in different kinds of
terrain should be made. Special attention should be
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given to houses with pitched roofs,since this kind of
building have no yet been systematically assessed by
field measurements. The experiments must always offer
the possibility of correlating the measured heat

transfer coefficients with the meteorological wind speed

and direction. The turbulence level should be
recorded in all observations and tentative attempts at
correlating the heat transfer coefficients with the

turbulence intensity should be made.
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The direct measurement of heat gflux through the elements of the building enve-
Lope is impontant fon descrdbing the thansient process of heat transfer through those

elements and, consequently, to evaluate the themnmal behaviour of the building as

a

whole. This paper descnibes the development of a simpfe heat ffux thansducer especial-
Ly conceived fon the thermal analysis of buildings. The calibration has been pexformed
using a Guarded Hot Plate apparatus. A scattening Lowen than 2.6 W/m ensures a good
accuracy to the thansducen making it feasible fon measurning heat flux in buibdings.

INTRODUCTION

The development of experimental technics for
analysing physical phenomena is presently very diffi-
cult to be carried out in Brazil, due in part, to the
high costs represented by the acquisition of precision
equipment and is perhaps the most important barrier to
be overcame, in our country. Experimental research work
is essential for better understanding physical phenome-
na and for promoting the necessary technological ad-
justment to the informations contained in the physical
systems.

In addition to be a field of academic and techno-
logical interest, the knowledge of the thermal perform-
ance of buildings is important for correctly specifying
the size of the air conditioning or heating plant to be
used in the buildings, contributing to a reduction in
the acquisition and operation costs of the plant equip-
ment [1]. Although these costs may be significant with
respect to total building costs, there is not a gov-
ernment policy for stimulating design and/or practical
procedures for reducing energy consumption in build-
ings, in Brazil, and research works, in this field are
occasional and result from individual research programs
[2].

In buildings, it is very important to take the
transient conditions of heat transfer into account. In
this way, a measurement apparatus must give the actual
heat fluxes and temperatures in both sides of a wall.
In the same time, a theoretical model must be used, in
order to describe the heat fluxes and temperatures 1in
terms of some wall physical parameters, such as the
thermal diffusivity. An improved work about the heat
transfer through building walls, must make use of the
instantaneous values of heat flux, for both laboratory
or "in situ" conditions. It is thus necessary to devel-
op measuring devices capable of giving the actual val-
ues of heat flux found in buildings components.

The great majority of heat flow transducers makes
use of the temperature gradient, produced over the
thickness of a test body. The temperature difference is
measured by temperature sensitive sensor. Heat flow
sensors will thus require calibration for converting
the measured output signal into heat flux.

Thermopiles are sensors for measuring temperature
difference which are widely used, [3]-[5]. Essentially,
a set of thermocouples is disposed in series, the hot
junctions opposed to the cold junctions at the two
sides of a thermal barrier. This barrier is the trans-
ducer body and settles a temperature difference between
the hot and cold junctions. The output signal will be
proportional to the temperature difference and tc the
number of thermojunctions presented by the thermopile.
The wutilisation of thermopiles as heat flux sensors is
thoroughly discussed, e. g., in the works of Huebscher
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et al. [3], Jong et al. [4] and Hager [5].

Gardon [6] developed a heat flux transducer from

a transducer previously designed to measure thermal

radiation. The transducer body is a small cooper plug

with a central hole closed by a constantan circular

sheet. Many improvements of Gardon’s sensor have been
described in the literature, [7]-[9], in recent years.

Recently, Thery and co-workes, [10], [11], have
developed a thermopile by eletrolitic deposition over
an electric conducting constantan sheet.

Finally, Klems and Dibartolomeo [12] and Andretta
et al. [13] have developed heat flow transducers which
are thin disk shapped plates, using thin cooper or
nickel wire coils on each side of the plate, as temper-
ature sensors. The variation of the eletrical resistan-
ce of each coil with the temperature, is the measure-
ment principle of the sensor.

The design and construction of the transducer
described in the present paper is based on the same
principle. Although the construction of this kind of
transducer 1is relatively simple, it has a small time
constant with respect to building components making
possible its use for transient processes, a high sensi-
tivity ( 30 uV/Wm’ in the present case) and accurate
enough to be used for measuring the heat flux magni-
tudes wusually found in buildings. Due to its high
sensitivity, the use of simple devices such as common
multimeters for measuring the output signal allows
commodity and cheapness in field applications.

INSTRUMENT DESCRIPTION

Two 25 x 25 cm? plane coils made of 38 AWG cooper
fixed at the opposite surfaces of a 2.5 mm thick
acrilyc plate with a 30 x 30 cm square section, figure
1, make the transducer body. Each coil is near 250 m
long and has a 5000 electrical resistance. The transduc

wire
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Figure 1. Exploded-view of transducer body.



Figure 2., Laboratory assembly using the transducer.

ers have been constructed in our laboratory [14] and
are shown in figure 2, 1in a laboratory assembly for
measuring the transient thermal behaviour of concrete
plates.

The two coils are constructed from cooper wire
using a mechanical device especially conceived for this
purpose. They are further pressed and glued on the two
opposite surfaces of the acrylic plate simultaneously,
as shown in figure 3. The glue fills all the spacing
between the transducer body and a wood plate, which
presses the assembly to give a uniform thickness for
the transducer. The glue itself gives the final finish-
ing to the transducer, mechanical protecting and provi-
ding an electrical insulation to the cooper wires.

A plastic sheet covers the wood plate during the
process and prevents it from gluing.

The two coils are conected to a Wheatstone bridge
where a 3 V source provides a constant e.m.f. to the
bridge, has been constructed using two additional pre-
cision resistors. Refering to figure 4, it is possible
to obtain the e.m.f. between points C and D

) Rs Ry
U= h[R, ¥ Ry Ry + Rz] 1

where Rj and Ry are the electrical resistances of coils
1 and 2, respectively, and Ry, Ry are the electrical
resistances of the precision resistors. The transmis-
sion of heat through the transducer wall affect the
electrical resistance of the coils following a linear
law:

Ry = RY [ 1+ a(ry - 1501 (2)

where T, is the ambient temperature and & the linear
dilatation coefficient of cooper. Lf one chooses resis-
tors 3 and 4 so as to follow

Ry Rj
. (3)
Ry Ry
| WOO0D PLATE
————— —

T —— — ~
T ¢ D> £ >
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| I wooD PLA{E\

F
Figure 3. Mechanical device for transducer gluing.

it is possible to obtain

ma

R

(T3 =23 ) (4)

where T and Tz are the temperatures of coils 1 and 2,
respectively.

In stationary conditions, the heat flux through
the transducer is proportional to the temperature
difference between the external surfaces of the coil,
i.e., the coils temperatures

q-%(Tz-Tx} (5)

where K is the thermal conductivity and L the thickness
of the transducer plate.
Equations (4) and (5) give

LaE
7% 4 (6)

Us=

which 1is the calibration equation for the transducer.
In ideal conditions the calibration constant k will
thus be

L a
k = 7K (7)

~

In these conditions, the output signal from the
Wheatstone bridge will have a linear dependance with
respect to the heat flux, proportional to the linear
dilatation coefficient of the coil wire and to the
thermal resistance of the transducer plate L/K. As it
would be expected increasing the transducer thermal
resistance will increase its sensitivity for measuring
heat flux. However, this will also increase its time
constant and, consequently, decrease its ability to
follow transient processes.

It is also seen from equation (6) that the output
signal will be proportional to the source e.m.f. E:
higher sensitivities may be obtained wusing higher
e.m.f. sources. However, this will also increase the
electrical current to the transducer coils which must,
in principle, be avoided, due to the Joule’s production
of heat inside the transducer body: this is the main
reason the transducer coils have been manufactured with
high electrical resistance ( 5000 in the present case).

CALIBRATION

A Guarded Hot Plate apparatus, figure 5, has been
used for calibrating the heat flow transducer. Essen-
tially, it is composed by a 20 x 20 cm” heating section
surrounded by a guard ring, whose external dimensions
are 30 x 30 cm? and two 30 x 30 cm? heat sinks, manu-
factured using a cooper refrigerating coil, assembled
with 6 mm thick cooper plates. Both, the hot plate and
the guard ring are heated by an electrical resistance,
manufactured using a nickel-chrome wire, packed with
sheets of mica for electrical insulation. The equipment

Ra coiL 1

colL 2

Figure 4. Signal generation using a Wheatstone Bridge.
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Figure 5. Guarded Hot Plate Apparatus.

has been constructed in our laboratory [15] for meas-
uring the thermal resistance of building materials, in
steady state conditions. Eight thermocouples are used
for controlling the uniformity of temperature distribu-
tions in each section and for controlling the electri-
cal current to the guard ring. This prevents lateral
losses from the heating plate.

One of the main sources of errors, when using the
guarded hot plate, 1is associated to the temperature
measurements at the external surfaces of the specimens.
calibration procedure, to be described in this
paper, avoids direct use of temperature readings at the
surface of the heat flow transducers: only the e.m.f.
and the current supplied to the heating section and the
signal from transducers are used for the computation of
the calibration constants.

Initially, the transducers were calibrated using
an assembly like the one shown in figure 5, where the

specimens have been replaced by two transducers, enclos-

ing the hot plate. If the transducers are identical it
is possible to suppose that, in steady state, the
energy released in the hot plate will be equally dis-
tributed between the two transducers. The calibration
constants may then be found by using a linear regres-
sion analysis, taking the measured values of the elec-
trical power consumption and the signal U/E from the
Wheatstone bridge, in a set of different measurements
performed in stationary conditions, This method has
been abandoned since it was very difficult to construct
identical transducers using the laboratory facilities
at our disposal.

It has also been observed that the transducers
show a residual e.m.f. when the heat flux is zero. This
absence of null point corresponding to null heat flux
is due to the fact that it is very difficult to manu-
facture identical cooper wire coils at the opposite
faces of the transducer and to eventual imprecisions in
electrical characteristics of electronic componentes.
Although null point could be easily achieved by using a
precision potentiometer for compensating the non-equi-
librium in the circuitry, this would not modify the
calibration procedure and do not present any additional
difficulty.

Equation (6) will thus be written:

U
q=kg+k’ (8)
where k and k° are the calibration contants of the
transducer.

Taking the above considerations into account the
calibration has been performed by using the method to
be described in the following. Two transducers are
simultaneously calibrated and calibration constants are
obtained in two steps.

| ] _—~HEAT SINK
s | RANSDUCER |
ESSSSSssTTTeeerereeeeeeg—— TRANSDUCER 2
CIOC_————_JC_}__ HEATING PLATE
EE5!5&5!5335!5:55!5!5!\\N‘AND GUARD RING
I L ACRYLIC

HEAT SINK
Figure 6. In line arrangement for calibration.
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Figure 7. Symmetric arrangement for calibration.

In the first step, both the transducers are
placed between de the hot and cold plate, following the

arrangement of figure 6. In this case the heat flux
will be the same through the two specimens:
q1 = q2 (9)

Using equation (8), the above condition gives

ks

ki’

o 0
+ ks - k) (10)
ki

Uz
E

njE

From the above equation, it is possible to relate
the output signals U;/E and U,/E by using a straight-
line correlation, given by the constants k;/k; and (k}
- k§)/k;. This is accomplished by measuring the output

signals Uy/E and U,/E, in stationary conditions, when
an unidirectional heat flux crosses the two transduc-
ers. Fourty-two different experiments have been per-

formed during about three months, with heat fluxes in

the range between 0 and 150 W/mZ.

The experimental points have been correlated by
using a linear regression analysis and the constants
ko/ky; and (k3 - k%) /k, have been obtained (Table 1).
From one experiment to another the transducers were

rotated themselves and with respect to the hot
but the experimental points present a
distribution with a correlation
0.999,

In the second step the transducers are
symmetrically with
shown in figure 7.

plate,
straight-line
coefficient of

disposed
respect to the heating plate, as
I1f the transducers are not identi-

cal, the electrical power dissipated in the hot plate
will not be equally distributed between the transduc-
ers, in steady state. It is, however, possible to
write:

q=q1+qz-k;[:—1+§§-§£]+ (kl+k) D

In this case,
related are the set

the experimental points to be cor-

Uy ko U2 12
[E * ki1 E ] ’ q (12)
and they must be distributed along a straight line
given by k; and (k] + k§). The value which has been

obtained for the constant k;/k; in the previous step is
used for establishing the above points, and for each
experiment, the heat flux q is obtained as the product
of the electrical current and the e.m.f. Another set of
experimental points has been obtained in this step. The
maximum deviation from linear behaviour corresponds to
a heat flux of 2.6 W/m®, which is small for building
applications. The constants ki and (ki + k2) are pre-
sented in Table 1.

Figure 8 shows the calibration results for trans-
ducer 1, using the constants ki and kg from table 1.
The calibration results obtained by using the hypothe-
sis of symmetric distribution of heat flux, gq1 = q2 =
q/2, in the second arrangement, figure 7, are super-
posed on the same figure. The agreement 15 very good:
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Figure 8. Calibration points.

the maximum deviation between the two calibration
methods is smaller then the 2.6 W/m?scattering, previ-
ously observed.

TABLE 1: Calibration Results

| ka/ki 0.914765
(k2 - ki1)/ka 0.222439
k1 44.582245
ky = ka -0.173085
I'RANSDUCER 1 | q1 = 44.22342 U/E - 5.08136 (£2.60 W/m?)
IRANSDUCER 2 | q2 = 40.98946 U/E - 5.56058 (+2.60 W/m?)
CONCLUSIONS
puring the experiments,it has been observed a
temperature fluctuation in the water supplied to the
cold plates of the Guarded Hot Plate apparatus. This
effect has sometimes made the attainment of stable
steady state conditions difficult and may be the main
reason for the observed scattering of 2.6 W/m® . How-

ever, has not been possible to control water supply tem
perature with our laboratory facilities. Neverthless,
this scattering is small for our measurement purposes
and is in the range usually found in the literature of
heat flow transducers. Direct reading of the transducer
output signal and of the electrical power dissipated in
the hot plate has been of fundamental importance for
the minimization of experimental errors. Thermocouple
readings have only been used for eliminating lateral
heat losses from the hot plate. In this way, the errors
associated to the measurement of surface temperatures
have been eliminated, in the calibration of the trans-

ducers.
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ABSTRACT

A medicdo dineta do ftuxo de calon presente nos
efementos do envoltonio das edificacoes ¢ importante pa
na a descricdo dos processos transientes de tuansfperen-
cia de calon atraves desses elementos e, consequentemen
te, para a descricdo do comportamento termico da edifd-
cacde, come um fodo. 0 presente thabathe descreve o de-
senvolvimento de um thansduton de ffuxo de calor sdm-
ples para a analise teamica das edificacbes. 0 procedi-
mento de calibracde utiliza um dispositive de placa
quente compensada. Um espathamento infenion a 2,6 W/m
assegura uma boa precisao ao transduton tornando possLi-
vel o0 seu uso para a medicac dos fluxcs de caforn usual-

mente encontrados nas edificacoes.
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RESUMO

PUC/RJ

Alguns aspectos nelacionados com a consthucao e calibracao de um nadiometro para
a medicao de radiacac em ondas Longas, sae abordadas no presente trabatho.0 nadiémetno

destina-se a medicao das trocas de enengia na forma de radiacao em ondas Longas

enthe

as supengicies externas das edificacoes e a abobada celeste. Mostra-se que, apesar do

compontamento nao Linear com a temperatura, ¢ pauwd se utilizan tenmostones

comoe

transdutores de temperatuna para o senson do radiometro, quando conjugades a circuitos

eletrninicos de Linearizacao.

INTRODUGAD
0 presente trabalho descreve alguns aspectos
relacionados ao desenvolvimento de um transdutor de

radiagao em ondas longas, concebido para a medigao das

trocas de energ:a na forma de radiagao em ondas longas
entre as superficies exteriores das edificagdes e a
atmosfera.

Um estudo acerca do comportamento térmico de uma
edificagdo envolve diferentes formas de trocas de ca-
lor: condugao, convecgao, radiagao solar e radiagao em
ondas longas. As trés primeiras formas de troca de
energia foram cuidadosamente pesquisadas; entretanto o
mesmo nao acontece com a troca de calor por radiagdo em
ondas longas.

A radiagao emitida pelos gases da atmosfera (ra-
diagao atmosférica) e a radiagao emitida pela superfi-
cie terrestre (radiagao terrestre) sao exemplos de
radiagao em ondas longas que incidem nas superficies
externas de uma edificagao. Ha 30 anos atrés a contri-
buzcao dessas parcelas era considerada minima comparada
a energia solar absorvida pela edificagdo, ocasionando
erros significativos no calculo do fluxo de calor [1].

Devido ao desinteresse em quantificar a radiagao
atmosférica e a caréncia de instrumentos de medigao,
ndo existem no Brasil dados sobre essa radiagao em
ondas longas. Esses dados sao importantes para a obten-
¢ao e validagao dos modelos relacionados a radiagao
atmosférica e/ou & radiagao terrestre.

Um radiometro, aparelho que mede radiagao, regis-
tra a troca de energia radiante entre uma superficie
sensora e o local para onde ela esta apontada.

Existem dois tipos basicos de aparelhos que medem
a radiagdo em ondas longas: sensor protegido e sensor
nao protegido.

Os aparelhos com sensores nao protegidos trocam
radiagao livremente com o ambiente e, dessa forma,
ficam sujeitos a outras formas de transferéncia de
calor [2]:convecgao e evaporagao. A influéncia desses
efeitos no sensor pode ser neutralizada de varias ma-
neiras: a)Ventilando o sensor com um jato de ar cons-
tante para controlar o efeito do vento (um aparelho
desse tipo é dito ventilado) e b) realizando as medi-
goes com o sensor nao protegido, aplicando-se poste-

riormente corregoes para o efeito
momento da medigao.

do vento presente no

Quando o aparelho é do tipo ventilado, o jato de
ar deve ter velocidade constante, ja que variagdes na
velocidade do ar afetam a sensibilidade do aparelho
[2]. Quando a velocidade do jato é baixa, a medigao é

fortemente influenciada pela velocidade do vento. Por
outro lado, quando a velocidade do jato de ar e alta,
predominam os efeitos de convecgdo e a sensibilidade do
aparelho diminui. Num aparelho que mede um balango de
energia faz-se necessario uma ventilagdo igual nas duas
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superficies sensoras.

0 efeito da convecgao no sensor é eliminado quan-
do este é protegido, porém qualquer material que seja
utilizado ira modificar o espectro da radiagao inciden-
te. Embora ndo exista um material ideal para a cobertu-
ra, o polietileno e o KRS-5 apresentam uma razoavel
transparéncia na faixa de ondas longas, e por isso, sao
os mais usados na fungao de protegao ao sensor.0 KRS-5,
uma mistura de brometo e iodeto de talio, desenvolvido
inicialmente na indistria otica Carl Zeiss [4], & o
dnico cristal transparente as ondas longas. Ele tem um
indice de refragao alto, € um pouco higroscépico, caro
e dificil de ser obtido em outro formato que ndo seja

uma pequena superficie plana [2]. O polietileno é um
polimero sintético que apresenta faixas de absorgdo da
radiagdo em 3,5um, 6,9 ym e 14 ym, além disso se

deteriora quando exposto a radiagdo ultra-violeta. Para
evitar a absorgao da radiagao em ondas longas pelo
polietileno, filmes de espessura muito pequena (aproxi-
madamente 1 Pm) sao utilizados. Essa cobertura, devido
a sua pequena rigidez, necessita ser inflada por um gas
pressurizado.

0 radiometro de Angstrom [5] , desenvolvido
1905, wutiliza o principio da compensagdo elétrica. O
sensor consiste de duas fitas de manganés polidas e
duas fitas de manganes pintadas de preto., A baixa
emissividade da fita polida faz com que tenha uma
temperatura igual a do ar. As fitas pintadas de preto,
com alta emissividade, trocam radiagao livremente com a
atmosfera e irao sofrer um resfriamento no periodo
noturno. A perda liquida de energia é compensada por um
aquecimento elétrico das fitas pintadas de preto e a
igualdade de temperatura dos dois tipos de fita @
determinada por termopares colocados na parte inferior
das mesmas.

0 radiometro de Gier-Dunkle [6], desenvolvido em
1951, wutiliza um medidor de fluxo de calor como trans-
dutor. O transdutor é composto de tres placas de baque-
lite com lados de 115 mm e espessura de 0,4 mm. A placa
central é ranhurada para alojar os fios dos termopares
e as outras duas placas fornecem resisténcia mecanica
a0 conjunto e protegao aos termopares. Os termopares em
série formam uma termopilha, que é construida enrolan-
do-se o fio de constantan no. 40 na placa de baquelite
em 180 voltas; posteriormente, metade da placa é reves-
tida com prata, produzindo uma série de termojungoes em
lados opostos da placa.

No radiometro de troca liquida de Suomi-Franssila
[3], o sensor é construido enrolando-se um fio de
constantan com 0,2 mm de didmetro em torno de uma
lamina de vidro de dimensbes 10 x 25 x 75 mm; o vidro é
utilizado por suas caracteristicas estaveis. As jungoes
dos termopares sao obtidas por eletro-deposigdo de
cobre sobre o fio de constantan, com a placa sendo
imersa na solugao eletrolitica de tal maneira que me-
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Figura 1. Vista esquematica do radidmetro.

tade de cada volta do fio é recoberta por uma camada
de cobre duas vezes mais espessa que seu didmetro,

ASPECTOS CONSTRUTIVOS

Existem duas maneiras de se dispor o sensor na
construgao de um radiometro. A opgdo pelo instrumento
com sensor protegido esbarra na utilizagdo do material
da cobertuFa, isto é, na dificuldade de se obter o KRS-
5 ou o polietileno. Do primeiro, ndo se tem conhecimen-
to de que seja disponivel no Brasil; quanto ao segundo,
a obtengao de coberturas com pequena espessura é bas-
tante dificil, além da necessidade de se inflar a
ciupula, devido a sua pequena rigidez.

Optou-se pela construgdo de um transdutor com
sensor nao protegido (ou sensor ventilado) por ser de
construgac mais simples e por nao haver nenhuma indi-
cagao de que os resultados obtidos com esse tipo de
aparelho sejam menos confiaveis. 0 transdutor é mostra-
do esquematicamente na figura 1. O duto de ventilagio &
construildo em chapa de aluminio de 1,5 mm de espessura,
A escolhf dg alumfnio deve-se a4 sua durabilidade quando
exposto as intemperies, baixo custo e a4 facilidade de
ser trabalhado. 0 ago inox também é uma opgdo possivel,
apesar do custo mais elevado e da maior dificuldade em
ser trabalhado.

As dimensoes do duto de ventilagio foram defini-
das em fungdo das dimensdes do ventilador e da veloci-
dade do jato de ar sobre a superficie sensora.

As superficies sensoras apresentam dimensées de
40 x 40 mm e espessura de 0,1 mm, com base em trabalhos
ja desenvolvidos [2].- [7], e tendo a mesma largura do
material isolante. A segao transversal para cada canal
de ventilagao foi fixada em 40 x 10 mm a fim de forne-
cer o valor desejado da velocidade do jato de ar. Para
ventilagao das superficies sensoras escolheu-se o Mini-
Ventilador Axial Sprite SU3El, fabricado pela ARNO-
ROTRON.

Tendo-se em vista que para medir as temperaturas
das superficies sensoras serao utilizados dispositivos
eletronicos, o material que as separa deve ser um
isolante elétrico. O material usado foi uma espuma de
nylon, que apresenta as seguintes propriedades: isolan-
te térmico, barato, facil de se obter e conformar.

Uma superficie metalica, como € o caso do cobre,
apresenta alta refletividade a radiagao incidente; além
disso,as caracteristicas radiantes variam em fungao do
estado da superficie. Por esses motivos, existe a ne-
cessidade de recobri-la com uma tinta que tenha pro-
priedades constantes na faixa de comprimento de onda
apropriada, isto é, de 4 a 50 pym, pois dentro dessa
faixa ocorre quase que a totalidade da radigao emitida
por corpos com temperaturas proximas as do ambiente.
Desse modo, a superficie de cobre é recoberta com a
tinta 3M ECP-2200, fabricada nos Estados Unidos pela
indistria 3M e obtida junto ao Instituto de Pesquisas
Espaciais (INPE), na Divisac de Satélites, depois de
muitas dificuldades em encontra-la no Brasil, mesmo
junto & 3M. Sua estrutura consiste de particulas de
silica num aglutinante de silicone com uma tintura
preta especial.

BALANCO DE ENERGIA

"
superficies
e repre-

Usando os subscritos 1 e 2 para as
sensoras superior e inferior respectivamente,

FLUXO DE AR &OT, "T" h(T~Tg)
SUPERFICIE |

ISOLANTE

SUPERFICIE 2
FLUXO DE AR 5T, @R, h(T,-T,)

Figura 2. Balango de energia no sensor.

sentando a emissividade por £, a absortdncia por o, a
temperatura por T e o fluxo de radiagdo em ondas longas
por R, o'balanco de energia nas superficies sensoras,
figura 2, é representado por:

@Ry = £10T] + h(Ty - Ty) (1)
azRs = £20T3 + h(T2 - T,) (2)

onde T,é a temperatura do ar, h é o coeficiente
vectivo e 0 & 4 constante de Stefan-Boltzmann.

Nas equagoes acima, a troca de calor por condugao
entre as superficies sensoras é desprezada e os coefi-
cientes cunve?tivos sdo assumidos iguais uma vez que o
qux9 de ar é o mesmo sobre cada uma das superficies.
Também é possivel se considerar €1 = €; = £ ¢ ay = Qg =
&, porque as duas superficies sensoras sao recobertas
com a mesma tinta. Além disso, tem-se E = @ na faixa de
comprimentos de onda investigada, devido & lei de
Kirchoff. Desta maneira, o fluxo liquido de radiagao em
ondas longas ( RL ) é dado por

con-

Rp = R1 - Rz = 0(T} - T3) + E(Ta - T3). (3)
3
Admitindo-se que T = T;
Ty + Tz]?
Ry, = [ :m[%] 5 -L.‘- (T - Ty). (4)

Verifica-se facilmente que uma variagdo na tempe-
ratura das superficies sensoras irad provocar apenas um
efeito de segunda ordem no termo entre colchetes da
equagao acima. Isto permite concluir que RL é uma
fun;ie linear da diferenga de temperaturas ( Ty - T» ),
isto é,

R; = constante x (T1 - T2). (5)

Desse modo, é necessidrio utilizar transdutores de
temperatura para avaliar RL. A grande maioria dos ins-
trumentos utiliza termojungbes para esse fim [6]. No
presente tipo de aplicagao, é conveniente que o trans-
dutor tenha alta sensibilidade, resposta rapida, alto
sinal de saida e capacidade de medir pequenas diferen-
gas de temperatura., Termistores serao usados como
transdutores de temperatura por apresentarem as carac-—
teristicas requeridas, embora necessitem de uma fonte
de alimentagho e a relagac entre sua resisténcia e a

temperatura seja nao linear [8]. No radidmetro cons-
truido, termistores em forma de disco, com\l mm de
espessura e 6 mm de didmetro foram soldados as super-
ficies internas das placas sensoras.
CIRCUITO ETR C

Broughton [9] desenvolveu varios circuitos ele-
tronicos que linearizam o sinal de saida dos termis-
tores para uma dada faixa de temperatura. A figura 3

mostra o circuito utilizado no radidmetro, composto por
quatro resistores e um amplificador operacional. A
escolha dos resistores é fungdo das caracteristicas do
termistor e da faixa de temperatura.
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Figura 3. Circuito condicionador de sinal completo.

A tensao de referéncia Vi é obtida introduzindo-
"buffer" antes do circuito de linearizagao. 0
"buffer” fornece um sinal de saida constante qualquer
que seja a carga resistiva colocada adiante, sendo
constituido de um amplificador operacional, de um re-
sistor de 12 kil e um potencidmetro de precisdo de 1 kil
A figura 3 mostra o esquema completo do circuito
de linearizagao utilizado no radiometro, exceto a fonte
de tensao constante +12V e -12V. Dois circuitos de
linearizagao sao utilizados em paralelo, um para cada
termistor. Os sinais de saida dos dois circuitos sao
comparados e o sinal resultante é amplificado. Também
se encontra na figura 3 um divisor resistivo, formado
por um resistor e um potencidmetro, com a fungdo de
zerar o sinal de saida quando os termistores se encon-
tram 4 mesma temperatura.

CALIBRACAO DOS TERMISTORES

A situagao ideal para o circuito eletrénico do
radidometro consiste em que os dois termistores tenham a
mesma relagao resisténcia-temperatura. Para a calibra-
gao dos termistores utilizam-se banhos isotérmicos.

A relag@o entre a resisténcia (R) e a temperatura
(T) de um termistor,

5e um

R = A exp(B/T) (6)

pode também ser escrita como
Ln R =Ln A+ B.T! (N
A relagao Ln R = £(T°Y) foi ajustada, para cada
termistor, por meio do método dos minimos quadrados,

sendo os resultados obtidos mostrados na figura 4, para
7 termistores. Os termistores que mais se aproximam
entre si sao os termistores 1 e 3, Uma vez escolhidos
os dois termistores que comporao o sensor do radiometro
de troca liquida, foram realizados os testes para a
verificagio da condigao de linearidade do circuito
eletronico. 0 procedxmento do ensaio consiste em se
conectar o termistor ao cxrcu:to eletrdnico e coloca-lo
num banho, que inicialmente é resfriado até uma tempe-
ratura proxima ac limite 1nferxor da faixa de lineari-
zagao. A tempetatura do banho € entao gradualmente ele-
vada com o auxilio de resisténcias de aquecimento.

0s resultados obtidos para a tensdo de saida nao
amplificada, considerando uma tensao de referéncia de
0,5V, foram ajustados por uma reta através do método
dos minimos quadrados,obtendo-se o valor de 0,9999392
para o coeficiente de cnrrelacin, valor este considera-
do muito bom. Observou-se um pequenc desvio dos pontos

medidos em relagao a reta ajustada, na parte inferior
da faixa de linearizagao ( 59 a 33%C) principalmente
para temperaturas inferiores a 7°C. Houve o cuidado de

se reproduzir o procedimento e as condigoes reinantes
. .
em exper1mentoa subsequentes e o sinal de saida do
p A : . ~
circuito eletron1co mostrou-se estavel, isto &, nao

apresentou VEIL&QOES com o tempo.
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Figura 4. Relagao resisténcia-temperatura.
Ap6s demonstrar-se que o circuito acima descrito

promove efetivamente uma linearizagao do sinal de sai-
da, passou-se a investigar o efeito de linearizagao do

circuito completo da figura 3, que condiciona o sinal
correspondente a uma diferenga de temperaturas. O pro-
cedimento do experimento consiste em colocar um dos

termistores num banho isotérmico e o outro em um banho
com temperatura variidvel, Dessa maneira, para se medir
uma diferenga de temperatura entre os dois termistores,
varia-se a temperatura de apenas um dos banhos. A
figura 5 mostra o resultado obtido para um ensaio com a
tensao de referéncia igual a 0,5 V. O ajuste da reta
foi feito através do método dos minimos quadrados e
apresentou um coeficiente de correlagao de 0,9999803.

Outros testes foram realizados quando observou-se
a estabilidade nos resultados obtidos. npos a confirma-
gao dus resultados com o circuito elEtronlco de linea-
rizagao, os termistores foram soldados as placas senso-
ras a fim de comporem o conjunto do sensor.

CALIBRAGXO DO RADIOMETRO

A calibragao do radidmetro de troca liquida foi
feita com o método proposto por Idso [10], que utiliza
uma fonte de rad1a¢ao em ondas longas, como mostra a
figura 6. A fonte & composta por uma caixa de acr111co
com segao transversal de 194 x 194 mm, contendo agua a
uma temperatura controlada. Uma placa fina de cobre, de
espessura 0,1 mm, pintada com a tinta 3M ECP-2200,
constitui a superficie superior da caixa. A temperatura
da placa de cobre é medida através de um termistor em
forma de disco, previamente calibrado, soldado no cen-

tro da superficie interna da placa. O método de cali-
bragao ¢é muito simples e de baixo custo. O sensor do
radiometro é colocado acima da fonte de radiagao, mos-—
trada na figura 6, numa sala mantida a temperatura
} b
ﬁgq_
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w
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Figura 5. Relagao entre o sinal de saida (VL) e
as diferengas de temperatura (AT ).



Figura 6. Calibragao do RadiGmetro.

constante. A temperatura da fonte é aumentada continua-
mente. O fluxo liquido de energia radiante através do
sensor ¢ dado pela soma das parcelas provenientes das
fontes constantes de radiagao distribuidas pela sala e
da fonte de radiagac variavel, isto é,

R, =Ry - Rz = Rz = Fz € .J'r'[“ (8)

onde RL é o fluxo liquido de emergia radiante através
do sensor, dado pela diferenga entre o fluxo liquido de
energia radiante proveniente das fontes constantes, Re,
e o fluxo de radiagio em ondas longas incidente na
superficie sensora proveniente da placa de cobre a
temperatura Tp, sendo © a emissividade da placa e Fiz o
fator de forma entre o sensor e a fonte de radiagao.

0 sinal de saida V do radiometro pode ser escrito
Como

KRy = St ®

onde K; é a constante associada ao fluxo de radiagao em
ondas longas proveniente das fontes constantes e K2 é a
constante relacionada ao fluxo de calor em ondas longas
proveniente da placa de cobre. Entao, & possivel se
relacionar o fluxo de energia radiante em ondas longas,
em Wm—?, ao sinal de saida do radidmetro, em mV, caleu-
lando-se o coeficiente angular da reta

V = £(Fy2 € 0T})) (10)

isto é; K; @& a constante de calibragio do instrumento.
0 resultado da calibragdo, figura 7, apresentou o valor

de Ky = 3,736 mV/Wm=2, com um coeficiente de correlagao
30+
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Figura 7. Obtengao da constante de calibragao

de 0,999.

CONCLUSGES

Esse artigo descreve alguns aspectos relacionados
com o desenvolvimento de um transdutor de radiagao em
ondas longas, concebido para a analise térmica das
edificagbes.

Uma das contribuig¢bes mais importantes do presen-
te trabalho foi mostrar que é possivel utilizar termis-
tores como transdutores de temperatura em radidmetros,
quando usados em conjungdo com circuitos eletrdnicos de
linearizagdo: obtém-se um instrumento com alta sensibi-
lidade, cujo sinal de saida pode ser medido com um
simples voltimetro, de baixo custo, apropriado para
aplicagdes "in situ",
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ABSTRACT

Some aspects nelated to the construetion and
calibration of a net nadiometer for the measurement of
fong-waves nadiant exchanges are discussed in this
paper. The nadiometen <8 intended to be used 4in the
theamal analysis of buildings. 1t 4is shown that ,

despite thein non-Linean temperature behaviourn, it 4
pessible o use thexmistons as temperature thransducers
fok the nadiometen sensor, when assocdated to
Lineanizing eletronic cireuitry. The nesuld is a h&gh
sensitivity transducen, whose output signal may e
measuned with a simpfe non-expensdve volimeter.
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STEADY-STATE DIFFUSION WITH SPACE-DEPENDENT

BOUNDARY CONDITION PARAMETERS

AICH
JBMC  ABERS

andit once analytically iterated form are then shown as
explicit and simple expressions for the desired
potential. Second, the proposed solutions are illustrated

by considering an application dealing with a fin-type
heat conduction problem with space-dependent heat
transfer coefficient at the boundary. A couple of

engineering-type solutions are also considered, namely,
an one-~dimensional fin-type solution and an average heat
transfer coefficient solution, for critical comparisons
with the alternative approximate solutions here
introduced. The relative accuracy and suitability of
each solution is examined through parametric variations

on geometry and boundary conditions.
ANALYSIS

For the sake of simplicity we consider a yet
sufficiently general two-dimensional, steady-state
diffusion problem, where t is the space variable that
will not be transformed through the application of the
finite integral transform, and x is the space variable
to be eliminated. Also, we let Lt and L be the linear
differential operatorsassociated, respectively,with the
variables t and x, while Bt.k (x) is the x dependent
operator on t'tk' k=0,1. Then the problem formulation
is written as:

RENATO M. COTTA
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ABSTRACT
The ideas in the generalized integhal thansform technique are extended to affow
for the analytical solution o4 steady-state diffusion problems with boundary condition
parametens depending on one of the coordinates .Formal solutions are obtained fon a
sufflciently general problem, including the complete, exact sofution based on the
eatimation of cniﬁﬁicienxajénom a denumenable system of simultanecous Linearn algebraic
equations, as well as a couple of alternative andmore staightforward aproximate aalgtical
solutions . A gin-type application with waniable Biot mmber 48 more closely considenred.
INTRODUCTION (wx) L, + L} T(x,8) = P (x,£) , in go<e<t)
The analysis of steady-state, multidimensional Epehely W
diffusion problems in orthogonal coordinate systems is
of major interest in both the physical sciences and Bx.kT{x.t) =0, at x=x,, k=0,1 (1.b,c)
applied mathematics contexts. The analytical solution of
such linear problems has been recently considered and B (x) T(x,t)=f (x) , at t=t, , k=0,1 (1l.d,e)
reviewed [1,2], through the use of the integral transform t,k k k
technique. However, this and related approaches are not
directly applicable to problems involving boundary where the operators in the differential equation are
condition coefficlents that depend on one of the given by:
coordinates. In this work, the ideas in the generalized
integral transform technique [3-6]are utilized to provide 3 3
analytical solutions to steady-state, multidimensional L, =-a(t) 5 [b(t) 5] (1.£)
diffusion problems with space-dependent boundary
condition coefficients. First, formal solutions are
provided from the formulation of a reasonably general L= ,_Ji [K(x) Ji] + d(x) (1.g)
problem. The attempt to integral transform the original ax 9x
problem brings a coupled systemof ordinary differential
equations that can be handled through the solutionof an and the boundary condition operators are:
infinite system of linear algebric equations, providing
a complete solution to the problemif a sufficiently B = [8 - (_I)k ¥ _1] (1.h)
large system is considered instead and solved by X,k k k 9x
conventional methods for the related coefficients. In
addition, approximate analytical solutions are readily k 3
obtained for more straightforward evaluation in the B, (%) = o (x) = (-1)7 By 3¢l (1.1)
realm of applications, through simplifications on the ’
resulting denumerable system. This lowest order solution The appropriate eigenvalue problem that shall

allow for the analytical solution of system (1)is taken
as: N

]
L ¥(uy, x) = u] wia) ¥(ug, x) , in xp<x<x;
(2.a)
with boundary conditions
= =x, ,k=0,1 2.b,
Ex,k W(ui. x) =0 » at x=x, ,k ( c)
and the solution of this auxiliary problem is  assumed
to be known at this point.
The integral transform pair, with a symmetric
kernel, is then defined as:
= * ¥ (%)
TRANSFORM: Ti(t) = { w (x) e T(x,£) dx (3.a)
Xy Ni
@ 1 _
INVERSION: T(x,t) =] —— ¥(u,,x) T, (t) (3.b)
1R i i
i=1 Ni

where the normalization integral is given by:



B

N, =

{ wix) [ ?(hi,x)]z dx (3.¢)
*0 %
Loy, ,x)
System (1) is now operated on by I M Sk dx to
i 12 i
0 Ni
yield the following second order ordinary differential
system for the transform Ti(t):
s g g
LtTi(t) + i Ti(t) = gi(t) . t0<t<tl (4.a)
; " . K d Ti(t)
) A, £) = (-1 — =7
oy Hagie T LR S fix o
at I:=l:k » k=0,1 and 1=1,2,... (4.b,c)
where,
*
_ T(uisx)
gi(t) = —35 P(x,t) dx (4.4d)
= N
9 i
%1
f T(“inx)
i w(x) -—;riﬁ* fk(x) dx (4.e)
X i
X

w(x) ak(x) w(ui.xj w(uj.xJ dx

0 (4.fF)

System (4) above defines a denumerable system of
linear ordinary differential equations coupled at the
boundaries only. It is clear that for ay x-independent,
the system is decoupled, with Aj3 g =g and the
solution reduces to that considerad in references [1,2].
In the present situation, however, since the coupling is
not in the differential equation itself, the solution for

each transformed potential, Ty(t),is constructed as
follows:

Ti(t) = Ciu(ui.t) + Dy v{ui,t) + wi(t) (5.a)
where u(u,,t) and v(ui,t) are two linearly independent
solutions of the homogeneous part of equation (4.a) and
the particular solution Wy(t) is given by:

g, (t")

wi(t)= _—
a(t') b(t")
‘o
L] L]

ulpg,t) vlug,t') = viug,t) ulug,t ) .
ulp,,t") vu,,t') = ap,,e') vip,,t')

< g : 3 (5.5)

where (.) denotes differentiation with respect to t.
Then, the coefficients Ci's and Di's should be so
determined as to satisfy the coupling at the boundary
conditions (4.b,c). Therefore, the substitution of
equation (5.a) into the boundary conditions yields:

T k
jZl{[Aij'k U(uj,tk) ‘51,3('1) By u(uj'tk]] Cj+
k Z §*
+ lAij,k v(uj.tk) -6ij(~l) BKv(uj,tkH Dj TE
i=1,2 ,i00 5 k=0,1 (6.a)
where,
ks

s
f w,(tk)- éij{-li qyj(tkﬂ 6.b)

Lk=ka]£”AﬁJj
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and,
0 , for izj

8
i .
E 1, for i=j (fie)

The infinite system (6) of linear algebraic equations

inthe infinite set of unknowns Ci's and Diis is then
solved, allthough approximately, by considering a
sufficiently large finite system instead, for the

determination of the first N coefficients. Such systems
have been closely reviewed in [7], and the conditions
under which the above replacement is valid were clearly
established. For our purposes here, and also due to
space limitations, we assume these conditions are met a
priori, inasmuch as convergence can be investigated by
increasing the order N in successive evaluations of the
coefficients.

The complete solution of the problem is
constructed as:

then

N
1

T(x,t) -121 NW ¥lugax) [c; u(ui.t) +Dy v(ng,t) +
i

+ W (0)] (7

where elementary solutions "(ui’t) and v(u,t) for
several cases of practical interest are readilycb%ainable
from reference [2].

In the realm of applications a more straighforward,

explicit solution might be of interest. One possible
approximate solution can be readily constructed,
provided the diagonal elements of the coefficients
matrix are sufficiently dominant over non-diagonal

elements, by neglecting, therefore, the terms for i=j
in equation (6.a). Such lowest order solutionm, still
given in the form of equation (5.a),has its coefficlents
determined from the much simpler 2x2 system.In addition,
a still explicit and quite straightforward iterated
lowest order solution can be obtained through one
analytical iteration over the complete system, taking
the lowest order solution coefficients as an approximation
for non-diagonal elements. These approximate solutions
are more closely studied in the application that
follows.

APPLICATION

We consider an application related to alongitudinal
rectangular fin with variable heat transfer coefficient
along its length, formulated, in dimensionless form,as:

32T (x,t 32T (x,
x, ¢) + Tx, ) =0 , in O<x<l , O<t<r

2 2
at 9% (8.2)
aT aT
— =0, t=0 ; — + Bi(x) T =0, t=r (b.b,c)
at at
aT
— =0, x=0 ; T=1, x=1 (b.d,e)
Ix
where,
Bi(x) = BL* x-17 (8.£)

The boundary conditions in the x-coordinate can be

made homogeneous by letting 8=1-T, and the appropriate
eigenvalue problem is taken as:
2
47 Y061 | ay(y,x) =0 . 6<xal (9.a)
dx?
avdu,x) 0, x=0 ; ¥Y(u,x) =0 , x=1 (9.b,c)
dx



and the integral transform pair is given by:
1

N ?(ui.x)
Bi(t} = —;IE—— B(x,t) dx (10.a)
i
1 >
8(x,t) -E —5 ¥lu,.x) 8 (t) (10.b)
12 i i
i=1 N
i
The solution of the auxiliary problem (9) is
indeed a quite straightforward matter. Also,from direct
inspection of system (4), the resulting transformed

system for this case is given by:

d2 8, (t)
—L— - 25, () =0, in Oct<r (11.a)
de?
dﬁi(t)
=0 , at t=0 (11.b)
dt
db, (t) o
i : -
+ A 8.(t) =1 , at te=r (11.¢)
dt _121 13 3 i

where,

1

1

&11-;3,-5*N—m J Bi(x) ?(ui.x) l"(uj.x) dx
iy

1
T ] BL(x) ¥(u;,x) dx (11.e)

s B
i an
o
which is readily solved to yield:

ﬁi(:) = C; cosh(u, t) (12.a)

where the coefficients Cy's are obtained from the
solution of the sufficiently large system:

jgl[aij uy sinh(uj r) + Aij c°9h(uj r)] Cj = f1 s
i=1,2,... N (12.b)

The complete solution is ther approximately given

by:
N
T(x,t) =1 -V7' z C, cos(p, x) cosh(p, © (13.a)
i=1 B i i
with quantities of practical interest such as cross
sectional average temperature and dimensionless heat

flux at the base beinggiven by:

S N cos (u, x)
T (x)=1-"27 ¢, —L —gtahly, )  (13.B)
av o §=1 : u i
1
L -2 E' C, sin u, sinh(u; 1) (13.c)
dx x=1 T i=1

Also, the lowest order solution is obtained after
letting j=i in equation (1ll.c), or:

dé,  (t)
1,8 + A

dt

ijej,fk)- fi , at t=r (l4.a)

Wich allows an explicit evaluation of the unknown

coefficients ci,l as:

C = : (14.b)

1,8
by sinh(uir}-+kii cosh(uirJ

and

TL(x.t) = 1-/7 Z ci,l cos(uix) cosh(ui t)
i=1
(l4.¢)

On the other hand, for the iterated lowest order
solution, equation (1ll.c) is approximated by:

b,
—’ B = ¥ F =
. + Aii Bi.h{t) fi + F1 , at t=r (15.a)
t
where,
B, o-- 321 Auam_(:) , at t=r (15.b)
j=i
or,
B n(E) = 8y () +8, o (E) (15.¢)

where the correction term is given by:

- i‘j_
] - . cosh(u, t)
i,corr i
by sinh(uir)-+a11 cosh(nir)
For comparison purposes, we also consider two
alternative approximate solutions to the problem

proposed, namely, a fin-type solution obtained from the
one~-dimensional generalized fin equation, and a two-
dimensional solution with an average, uniform Biot
number at the boundary t=r. The fin-type solution is

obtained as:
‘I i* k1A
14 1-2;3 (31’ = X )

Tegn(E) = % ' TorF (16.a)
L Gy—4)
a/if*" y
I = —
AT g0 () B WS O By ¥ (16.b)
dx

x=1 r 4 fB1
B Gy =)

where I, is the modified Bessel function of order v of
the first kind.

The average Biot number, for the functional form
here considered, equals ZBi*, and the solution for such
a simplified version of the problem is givem by:

T*(x.t)- 1- /7 nf cos (1, %) f; 5
i=1

—ui(r—t} —ui(r+r.)
Lo re ) (17.a)
=2u,r =2u,r
b -e 1)+t (e )
and
gin u
E; -2 /2 pi* —1 (17.1)
My



RESULTS AND DISCUSSION

Results were obtained for the fin-type problem
under consideration, for typical values of the limiting
Biot number, Bi*, and the aspect ratio, r, in this class
of problems. The complete solution, with N=40, is used
as benchmark to Iinvestigate the relative accuracy of the

various approximate solutions. In table I, results for
the dimensionless heat flux at the fin base (x=1.0) are
shown, for the values of Bi*=0.01, 0.02, 0.05 and
r=0.1, 0.2,0.4. From inspection of the relative errors

it can be observed, as expected,that the fin-type solution
becomes less accurate for both increasing limiting Biot
number ans aspect ratio, and in the range covered typical
of fin-type problems, is more accurate than the lowest
order solution, which becomes worse for increasing Bi*
but apparently improves considerably for increasing aspect

ratio. On the other hand, the iterated lowest order
solution is in general quite accurate, correcting well
for the influence of non-diagonal elements. Even for

Bi*=0.05 and r=0.1, whem the lowest order solution wasin
error for about 11%, the analytical iteration corrected
the result to only 0.6% relative error. The average
Biot solution was, indeed, the most unsatisfactory
approximation, despite the fact that it 1s a two-
dimensional solution. However, it can be noticed that
the lowest order solution is actually equivalent to a
certain weighted average Biot number solution,
characterized by the expression of the coefficients
Aii's.

In table I],results are chown for the dimensionless
average temperature profiles, along the x-axis, with
Bi*=0.5 and r=0.2. Besides the trends previously
discussed, it can be noticed that all the approximate
solutions are increasingly cccurate for larger x, away
from the fin tip where temperature profiles are less
uniform along the t-variable and the behavior of the

®—
dependent Biot number is steeper.

Finally, it is worth mentioning that the present
analysis, besides being applicable to fin problems
such as the one here considered, might prove to be
useful inaclass of conjugated heat transfer problems

[8,91.

Table 1. DPimensfonless Heat Flux at the Fin Base (x=1,0):-
Compagison of Varfous Solutions for Different Values
of Bi™ and t
0.00 | 0.1 | ©0.1820 0. 1865 0.1795 0.1812 0.1813
0.01 | 0.2 | 0.095) 0.0962 0.0943 0.0948 0. 0944
0.02 | 0.1 0.3349 0.35186 0.3264 0.3326 0,39
0.02 | 0.2 | 0.1820 0.1862 0.1790 0.1807 0.1808
0,05 | 0.1 | 0.6814 0.754h 0.6428 0.6722 0.6763
0.05 | 0.2 | 0.4027 0.4257 0.3884 0.3470 0.3981
0.05 | 0.4 | 0.2227 0,2273 0.2158 0.2179 0.2182
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DESENVOLVIMENTO DE UM MODELO MATEMATICO

DE TRANSFERENCIA DE CALOR EM TRES DIMENSOES -
N
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RESUMO

Apresenta-se o desenveluimento de

dimenses em regime transdiente. Utiliza-
ver as equacoes diferencéais envolvidas.

se uma variacdo da téenica impticita em

um modefo para transienéncia de calon em thiés
se o metodo de diferencas {initas para resof-
Pana_neduzin o tempe computacional, utifizou-
dinecoes alternadas contecida come alaoritma

de Brian. 0 sistema pode utifizan condicoes de contoano diversas assim como cnmiqm
mudancas de fase que venham a ocorrer no material. Comparam-se os nesuftados da simu -
Lagao do nesfriamento de pithas de placa da Companhia Siderurgica Nacional,

1. INTRODUGAO

0 trabalho aqui descrito @ parte de uma linha
extensa de pesquisa desenvolvida na Companhia Siderur-
gica Nacional (CSN) na undelagau dos fenomenos de
transferéncia de calor que ocorrem nos processos side-
rurgicos. O programa vem envolvendo estudos de perdas
térmicas em panelas de transferéncia de ago 1iquido[1]
e solidificagao do ago no lingotamento continuo [2]. O
ultimo serviu de base para o projeto de reforma da ma-
quina de lingotamento continuo de placas n? 1 da CSN
cujo projeto foi inteiramente realizado com tecnologia
nacional [3].

Em todos os sistemas até entao estudados, uma
simplificagao no nimero de dimensoces pode ser realiza-
da, permitindo uma abordagem bi-dimensional do proble-
ma. Porém em diversas outras situagoes, tal procedimen
to nao pode ser adotado. No presente trabalho, as in-
formagoes obtidas nos estudos anteriores foram incorpo
radas no desenvolvimento de um modelo de transferéncia
de calor tri-dimensional por diferengas finitas. 0 mo-
delo apresenta flexibilidade suficiente para utilizar
condigoes de contorno diversas e outras consideragoes
tais como mudancas de fase que venham a ocorrer no ma-
terial.

0 método sera empregado na simulagao da solidifi
cagao de lingotes de aco e, numa aplicagao prévia, do
resfriamento de pilhas de placa oriundas do lingotamen
to continuo e armazenadas no patio com o objetivo de
enfornamento a quente para a laminacao.

2, MODELO MATEMATICO DE TRANSFERENCIA DE CALOR

0 modelo & baseado na conducao de calor em regi-
me transitoric no interior do materigl sendo simulado.
Matematicamente, o fluxo de calor em trés dimensoes &
descrito por:

AT 3 aT
. T b i W e LK } +
» * 3t ax ¢ ay
3 3T
# (K—8 + —2— (&, =2 D
ay BY dz z

onde p & a densidade, Cp o calor especifico e K a con-
dutividade térmica.

De forma a solucionar esta equagao diferencial
parcial, condigoes iniciais e de contorno necessitam
ser consideradas:

a) Devido a simetria encontrada em relaqao aos dois
planos centrais na vertical nos sistemas a serem es

tudados, o c@lculo pode se confinar a quarta parte
do volume. Portanto foi considerada uma condigaoc de
contorno de fluxo nulo através dos dois planos de
simetria, A Fig. 1 apresenta um esquema do  volume

de estudo.
/ SIMETRIA
z /
/
/
__;g’ .
o

<§

X

Figura 1 . Esquema do Volume de Estudo Considerado
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b) Na regiao liquida, o fluxo de calor & descrito por

uma condutividade térmica efetiva, Kef, a gual in-
clui o efeito de convecgao no liquido.
c) A liberagao do calor latente de fusao foi simulada

pelo metodo da modificacao do calor eSpecffico (Cp).
Na regiao de mudanga de fase, o valor do Cp e aumen
tado artificialmente para levar em consideragao o
calor latente de solld1f1ca§ao. No passado, diver-—
sas abordagens foram empregadas para este procedi -
mento, por exemplo: o calor latente foi  liberado;
1) totalmente numa faixa de 1 C; 2) uniformemente
distribuido entre a temperatura liquidus e solidus;
3) usando uma fungao triangular e 4) em fungao da
fra;au solidificada considerando a teoria de solidi
ficagao. Tem sido demonstrado [4], porem que a a-
bordagem utilizada possui pouca influencia no resul
tado e € totalmente desprezivel quando comparada
com as outras incertezas do processo, Assim, no pre
sente trabalho, utilizou-se um aumento uniforme do
valor de Cp ao longo da faixa de temperatura de so-
lidificagao.

d) As condigoes de contorno na superficie sao descritas
como um coeficiente de transferencia de calor con-
vectivo e uma temperatura ambiente:

= h,(Ts — Ta) (2)
Ix

onde h & o coeficiente de transferencia de calor e

Ts e Ta as temperaturas na superficie e ambiente
respectivamente.

Devido a complex1dade das condigoes de contorno e a ne
cessidade de se variar as propriedades termof151cas
dos materiais com a temperatura, um método numérico
foi escolhido para resolver a equagao diferencial par-
cial. A necessidade de se simular os processos por pe-
riodos de tempo elevado e com o grau de  detalhamento
adequado significa a repetida execugaode lonpos progra
mas de computador. Portanto, um custo toleravel de com
putaqao foi um fator preponderante na escolha do méto—
do numérico. Um esquema implicito alternado de dife -
rengas finitas mostrou-se adequado a este proposito.

3. FORMULACAQO DAS EQUACOES DE DIFERENCAS FINITAS

Ao utilizar a técnica das diferengas finitas pa-
ra_resolver uma equagao diferencial assume-se que a re
giao de interesse & dividida numa série de pequenos e~
lementos dxscre:us. A derivadas parciais da equagan
orlgznal sao entac aproximadas pelas requeridas expres
soes de dxferenqas finitas. Como a condutxvldade terml
ca e uma fungao da temperatura, a Eq. (1) & nao linear.
Porem esta equagac necessita ser aproximada por uma e-—
quagao algébrica que seja linear. A seguinte aproxima-—
gao sugerida por Myers tﬁ] foi utilizada no modelo:

aT
= (K. )=
Bx 3x )

- g1, SBLDTED L, TELDTELE )
A% A x

onde as condutividades teérmicas K1 e K2 sao calculadas
achando-se o valor médio de K nos nodos adjacentes.

A aproximagao da Eq. (3) & utilizavel apenas num
método explicito de diferengas finitas no qual a tempe

ratura futura em um determinado nodo & simplesmente cal

culada em fungao das temperaturas atuais dos nodos ad-
jacentes, conhecidas. Embora o metodo seja simples e
muito conveniente para uso em computador, ele possui
seéria desvantagem. De forma a assegurar a estabilidade
do metodo numérico, existem restrlgoes ao intervalo de
tempo utilizado [Sj Estas restrigoes obviamente onera
riam demasiadamente o custo computacional.
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E possivel eliminar estas restrigoes utilizan-
do-se um método implicito de diferengas finitas. Essen
cialmente, a temperatura futura em um determinado nodo
€ expressa em funcao das temperaturas futuras nos mno-
dos adjacentes. Entretanto este procedimento leva a
dois novos problemas:

a) Os valores das propriedades termofisicas sao agora
uma fungao de valores futuros, desconhecidos, de
temperatura e,

b) Na equagﬁo existe agora sete valores de temperatura
desconhecidos. A aplicagao da equagao a toda a ma-
lha leva a um sistema simultaneo de equagoes cuja
solugao pode ser dispendiosa em termos de custos
computacionais.

A solugao mais elegante para o primeiro proble-
ma seria adaptar uma tE€cnica iterativa, isto &, aproxi
mar K e Cp usando os valores de temperatura atuais, calcu
lar a nova distribuigao de temperaturas, achar novos
valores deK e Cp e recalcular a distribuigao de tempera
turas. Isto pnrem iria indubitavelmente aumentar o nu-
mero de 1nteragoes. Como a dependencla de K e Cp na
temperatura nao & muito forte e a dlferenga de tempera

tura entre dois intervalos de tempo sucessivos nao e
grande, somente o primeiro passo foi utilizado. Este
procedimento limita o tamanho do intervalo de tempo

ja que a precisao dos valores das propriedades termo -

fisicas & uma funcao do t utilizado. Porém, a restri-
gao imposta & menos severa que no caso de se utilizar
um metodo explicito.

0 segundo problema pode ser vencido utilizan-

do-se um esquema implicito alternado de diferengas fi-
nitas. No presente trabalho foi utilizado o método su-
gerido por Brian [5|. Este metodo envolve a subdivisao
do intervalo de tempo em dois. No primeiro meio-inter-
valo de tempo, as equagoes sao feitas implicitas somen
te na diregao X gerando um resultado intermediario T*
e somente na diregao Y gerando um segundo resultado in
termediario T**. No segundo meio-intervalo de tempo as
equagoes sao feitas implicitas na diregao Z usando pa-
ra X e Y os valores intermediarios. Assim sendo, as e-
quagoes ficam reduzidas a tres valores de temperatura
desconhecidos em cada vez e o sistema de equagoes tor-
na-se tri- d1agonal o qual pode ser resolvido facilmen-
te por um método de eliminagao Gaussiana.

De forma a Lntrodu21r as cond1;oes de contorno,
o termo apropriado da equxgao descrevendo o fluxo de
calor por condugao devera ser substituido por um termo
descrevendo a troca de calor com o ambiente. Para um
nodo na superftcxe, a simples apllcagso da condlgao de
contorno na eguagao de diferengas finitas levaria a
(considerando apenas a direcao X):

T'(Li) - T, .
[+ 3
T(2,) = T(L,3) 4 4.

p.Cp.

- K1 (Ta - T(1,3) Lo (4)

ﬁxz Ax

porem esta aubstltuxqao dxreta nao e totalmente satis-
fatoria ja que as aproximagoes para as derivadas nao
casam, sendo o erro para um nodo na superficie uma fun
gao de x (ou y ou 2z) e para um nodo no interior uma
fungao de x2 (y2 ou z2). Esta diferencga nos erros pode
ser corr1g1da Lmagxuando—se a existencia de um godo
ficticio a uma distancia x (ou y ou z) da superficie
[6]. considera-se entao o calor trocado entre o siste-
ma e o ambiente como sendo equivalente ac calor troca-
do por conduqao entre o nodo do lnterlor imediatamente
adJacente a super£1c1e e o nodo imaginario. Isto leva
as seguintes equagoes (apenas considerando-se a dire -
gao X):

— e



T'(1,3) = T(1,3)

p:Cp .
At
e T (2!3'} ' T(llll)* K2 .T(].Ii) = Tj (5)
2 2
4 x A x

onde Tj (temperatura no node ficticio) pode ser calcu-
lada da expressao da condigao de contorno:

K ; T(er) il Tj
e P &

= (T(1,j) - Ta)

3. DEFINICAO DAS CONDICOES DE TROCA DE CALOR NA SUPER-
FICIE

0 uso de valores confiaveis para as condigoes de
contorno e as propriedades termofisicas representa, de
longe, o problema mais dificil no modelamento dos sis-—
temas desejados. Dados para as propriedades termofisi-
cas a altas temperaturas de agos comerciais sao difi-
ceis de se obter e variaveis tais como a contutividade
térmica efetiva do metal no nicleo liquido e a libera-
¢ao do calor latente durante a solidificagao apresen -
tam grande dificuldade na determinagao experimental.

Na situagao aqui estudada, referente ao resfria-
mento de pilhas de placas do lingotamento continuo no
patio da laminagao da CSN, considerou-se que a retira-
da de calor na superfxcle das Balhaa ocorresse por ra-

diagao e convecgao natural e nao houvesse resistencia
de contato entre as placas formadoras das pilhas. As-
sim sendo, para manter uma condigac de contorno por
convecgao, definiu-se um coeficiente de transferencia
de calor por radiagao, hr, a partir da equagao de
Stefan-Boltzmann:
4 4
hr = o P T =) ciawraess ()
(Ts - Ta)

onde 0 @ a constante de Stefan-Boltzmann e £ a emissi-
vidade e um coeficiente de transferencia de calor de
convecgao, hc, obtido de dados experimentais sobre su-
perficies planas verticais e horizontais:

he = Co . (Ts = Ta) 925

onde Co & uma constante dependente da posigao da face

considerada.

0 coeficiente total de transferencia de calor,
ht, & entao obtido por:

ht = hr + he

4, SIHULAQEO DO RESFRIAMENTO DA PILHA DE PLACAS

A fase do processo de resfriamento de placas em
pilhas s1mulada pelo modelo foi precedida da simulagao
da perda de calor no manuseio de placas individuais uti
lizando o modelo be-dimensional ja citado [? . Desta
forma, o lingotamento das placas foi simulado, desde o
metal liquido, de forma a se obter a temperatura exis-
tente nas placas antes do empilhamento. No caso de pla
cas individuais, a transferencia de calor pode ser con
siderada bi-dimensional e o perfil obtido para uma se-

¢ao foi considerado valido para todo o seu comprimento.
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Considerou-se que, na pilha, todas as placas
inicialmente o mesmo perfil de temperatura.

possuem

Deste modo, conforme mostra a Fig., 2, as placas
foram empilhadas com calor contido de 447 MI/t (pon-
to 3) o que corresponde a uma temperatura media de
7369C. Foram consideradas placas de 250 mm de espessu
ra, 1000 mm de largura e 10 m de comprimento num to-
tal de 12 placas por pilha.

CALOR CONTIDO
(MJ/7t)

§§§§§§§§§§wu.;

A\

¥
Q}

l—e RECUPERAVEL POR

_____ I NTO
4507 - ! % TERMICO
1
]
I \
I v
1] ]
L L o
| ) [ TEMPO (hr)
ACO SAIDA INIC10
NA DA DE
EMPILMAMENTO

PANELA MAQUINA
DE LINGOTA-
MENTO CONTINUO

Figura 2 . Queda do Calor Contido na Placa Individual

na primeira Fase do Processo

Para avaliar a resposta do modelo, foram utiliza
dos dados de temperatura superficiais de placas medi-
das quando do desempilhamento para o processamento se-
guinte, ou seja o reaquecimento para laminagao a quen-
te. Nota-se pela Fig. 3 que as temperaturas obtidas pa
ra um mesmo tempo de resldencta possuem uma var1agao
sensivel. Estas variagoes sao decorrentes das varias
dimensces existentes nas pilhas e, principalmente, da
variagao das condicoes em que uma determinada placa @
submetida no patio (tempo exato de empilhamento, tran-
sito ate a mesa de entrada do formo de reaquecimento on

de as temperaturas sao medidas, etc.). Portanto foi
considerado como referencia as temperaturas medianas
para cada tempo. A Fig. 4 mostra a curva mediana das
temperaturas experimentais observadas comparadas com

as previstas pelo modelo nas seguintes condigoes:

a)
b)

centro da face superior da pilha,

centro da face superior da sexta placa da pilha (in
terior e,

temperatura média equivalente das placas.

c)

A curva c) se refere a temperatura un1forme que
as placas teriam para conterem a mesma energia termlca
prevista pelo modelo e cuja variagaoc com o tempo e mos
trada na Fig. 5.
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Figura 3. Dados experimentais de temperatura das placas
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Figura 5. Energia contida na pilha
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5. CONCLUSOES

Um modelo matematico de diferengas finitas, ba-
seado no fluxo de calor tri-dimensional, foi desenvol-
vido e empregado para prever o campo de temperaturas e,
portanto, a perda de energia contida, de uma pllha de
placas de ago proven;entes do lingotamento continuo e
aguardando no patxo enfornamento para laminagao a quen
te. Para validagao do modelo as temperaturas superfi -
ciais das placas ao serem retiradas das pilhas foram
confrontadas com as previsoes do modelo apresentando
boa concordancia.

Considera-se que o modelo permite simular o res-
friamento das pilhas e pode ser aplicado:

a) na obtengao de dados para otimizagao da pratica do
enfornamento a quente e,

b) no estudo das alternativas de protegao térmica para
escolha da melhor relagao investimento X economia de
combustivel no processo de rcaquecimento de placas.

0 modelo apresenta grande flexibilidade na repre
presentagao de condigoes de contorno diversas e sera
empregndo para stmular diversos processos metalurgicos
nos quais uma 51tua;ao basicamente tri-dimensional de
fluxo de calor & caracteristica, tais como na producan
de lingotes de ago. Neste caso especifico o modelo per
mite considerar as mudangas de fase que ocorrem duran-
te o processo.
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ABSTRACT

A three-dimensional finite-digfenence modef has
been devefoped to caleutate the temperature field 4n
sevenal metallurgical systems. An extension o4 the
imnticit altennatina-dinection method known as Brian's
alaonithm has been used in onden to decrease computer
time. The medef has been used to predict the heat foss
o4 a hot sfab pile waiting for reheating at Companhia
Sideniingica Nacional's slab yard. The nesufts have
shoun a good aarneement with zxpeumanta! data and wiff
be used to optimeze the energy saving in the system.
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RE SUMO
Neste trabatho ¢ feita uma analise, por teonia de controle Gtimo, do res friamen
to transitonio de uma placa de tal modo que sua temperatura decresca o mais possivel
num intervalo de tempo fixado (Tndice de Desempenho), mas sem que as tensdes termicas

resultantes ultrapassem um valon Lu?bbtt
seja possivel considera-se umauu’.

calor na intenface placa/meic ( Vinculos de Controle] .

ne-fixado (Vinculos de Estado).

Para que isto

tambem dentrno de £imites, a condi¢de de thoca de

A solugao do problema de contno

Le otimo proposto, discretizado em espago e tempo, ¢, entdo obtida, empregando o meto
do do gradiente projetado que fornece o controle para nesfriar 2§Lc4entamznte a placa,

INTRODUGAD

0 aquecimento ou o resfriamento rapido de mate
riais provoca gradientes de temperatura que dao origem
a tensoes térmicas que podem ate, se excessivas, compro

meter a integridade fisica do material. Problemas desse
tipo ocorrem em processos de grande importancia, tais
como, tratamentos termicos de materiais, resfriamento
de emergencia de reatores nucleares, etc..

No caso de aplicagao de um transiente termico pa
ra o resfriamento de um corpo, a determinagao da dlstrx
buigao de tensoes térmicas, provenientes do graﬂzente
de temperaturas, pode ser feita, sem muitos problemas,
quando as condigoes de resfriamento

correr de todo o transiente térmico. Assim, para cada
condigao de resfriamento estipulada tem-se um perfil de
temperaturas dzferente e, cnnnesuentemente, uma distri
buigao de tensoes térmicas tambem diferente.

Ja para o caso de condigoes de resfriamento varia
veis durante o proprio processo tranaitormo. mesmo a de
tarmxnaqao do perfil de temperaturas ja se torna bsstan
te dlflCll. Simplificando-se o tipo de variagao das con
dxqoes de tesfrxsmento pode-se, eventualmente, chegar a
uma Earmulaqao passivel de solugao. Um exemplo disso &
o caso da variagao linear com o tempo da condigao de
resfriamento, que perm1te que seja obtida, por meio de
uma formulagao numerica apropriada [1 as distribui
goes em espago e tempo, tanto da temperatura como das
decorrentes tensoes térmicas.

Em qualquer caso, entretanto, a d:strxbux;io de
tensoes térmicas, resultante do transiente de temperatu
ras, & uma consequencza das condigoes de resfriamento
impostas. Pode-se ter, entao, um comportamento 1ndeseja
do das tensoes térmicas em funqao do _tempo, ou seja, em
certos instantes do processo transitorio elas podem su
perar valores limites ace:tiveln. Assim, o que se pre
tende, neste trabalho, e demonstrar a v1ahx11dade de se
impor, a priori, limites para a variagao das tensoes
termicas e determinar, entao, qual deve ser a varkagao,
no tempo e durante o proprio transiente, da condigao de
resfriamento para que esse objetivo seja atxngldo Em
suma, o que se deseja e controlar o transiente termico
para se obter uma distribuigao de tensoes térmicas apro
priada.

Para simplificar as manipulagoes matematicas e al
gébricas optou-se por estudar um problema empregando*ue
geometria plana. Assim, neste ttabalho, e feita uma ana
lise, por teoria de controle otimo, do resfriamento
transitorio de uma placa plana, de tal modo que as tem
peraturas nessa placa decresgam o mais possivel num in
tervalo de tempo fixado (Indice de Desempenho), mas sem
que as tensoes termicas geradas ultrapassem, em qual
quer instante do transiente, um valor limite pre-fixado
(Vinculos de Estado). Para que isto seja possivel consi

sao prée-estabeleci
das e sao mantidas com valores constantes durante o de

7

dera-se variavel durante o transiente, mas também den
tro de limites pre-fixados, o coeficiente de troca de
calor na interface placa/meio de resfriamento (?1nculos
de Controle). A solugao do problema de controle Otlmo,
asszm formulado e discretizado em espago e tempo, e en
tao obtida com o emprego do método do gradiente pra]eta
do, que fornece o controle para resfriar eficientemente

a placa sem o aparecimento de tensoes térmicas excessi
vas.
FORMULAGAO

0 problema em estudo consiste, portanto, em se

analisar, sob o ponto de vista de controle otimo, a tro
ca de calor transiente entre uma placa plana e o meio
fluxdo que a envolve, observando-se a distribuigao de
tensoes termicas resultante.

4— FLUIDO DE
PLACA RESFRIAMENTO
(x" ,t*) Tf

! »
| X

T»—————-————c-
| __ CONVECCAO
C/ hit*)

Figura 1. Notagao para analise de transiente térmico em
placa plana.

Usando Ty e Ers respectxvamente. como temperatura
de referencia e tempo de referencxa. e a notagao da Fi
gura 1, tem—se que a dlstrlbuzqao transiente de temperg
turas na placa, na forma adimensional, & dada pela solu
cao de (1), sujeita as condigoes (2), (3) e (4).

328

TR M
0 (x, 0) =1 (2)



)

= - 0 (3)
B 3

'EE)(-}.--BI © 8|X-1 (4)

onde 8(x,t) = temperatura adimensional da placa
= (T (x,t) = Tg)/(Ty = Tg)
x = varidvel espacial adimensional = x*/x;
t = variavel tempo adimensional = t*/t,
Fo = adimensional numero de Fourier
Bi = adimensional numero de Biot
Em fungao do gradiente de temperaturas observado
na placa, tem-se, para a tensao térmica resultante |2],
representada por O, a4 expressao:

O(x*,th) = %9_-\; Tk, t%) +

X1
Ea .1

e J T(xk, t%) dx*) (5)
0

onde E = modulo de elasticidade
o = coeficiente de expansao termica
v = coeficiente de Poisson

Tornando (5) adimensional e rearranjando termos

chega-se a um Fator de Tensao Térmica, Fip, definido
por:
3 1
g(l-v
Ftt(x't) EETT::¥;§- 6 + J 8 dx (6)
0

Nestas ccndigaes, o problema de controle Gotimo
proposto consiste em obter, na placa, por meio do con
trole do coeficiente de troca de calor na interface pla
ca/meio, que pode variar entre um limite inferior hpj,
e um limite superior hpgx, durante um intervalo de tem
po pré-determinado (= tf), uma distribuigao de tensoes
tal que, em qualquer instante desse intervalo:

Fop (1h 8) < Copo M

onde Cpayx = limite de tenaao adimensional

A limitagao de tensoes representada por (7) {-VfN
CULO DE ESTADO) deve ser, entao, satisfeita juntamente
com a condigao de minimo do funcional (=INDICE DE DESEM
NHO) :

1 1 t

D=3 e’(l,tf) + 35 J 8%(1,t) dt (8)

0

Isto deve ser obtido, por meio da variagao de

Bi(t) = U(t), que deve satisfazer a desigualdade (=VIN
CULO DE CONTROLE):
Uy <u(t) <U; para 0 <t < te (9)

Entretauto, uma solugao analitica do problema for
mulado, ou seja, a determinagao da fungao U(t) que, uti
lizada na condigao (4) conduza, juntamente com (2) e

(3), a uma solugﬁu de (1), satisfazendo (7) e minimizan

do (8), & virtualmente impossivel de ser conseguida. 0

que se pode fazer & buscar uma solugao numérica, discre

tizando em espago e tempo, o problema proposto.

A Figura 2 esquematiza a dxscretlzagao em espago
utilizada _para a determinagao da distribuigao otima de
tensoes térmicas, considerando, na placa, conduqao de

calor unidirecional.

4
| | X
-
TAx TAxX Enx 1A%
P

=: W ——

3 B T

>

x=1

Figura 2. Discretixaqao em espago para analise numérica

Assumindo agora que o Lntervalo de tempo conside
rado para a analise do transiente tarmxcu. tg, seja sub
dvadxdo em kg intervalos de duragao AT, tem-se para a
versao discretizada do problema formulado:

EQUACAO DE ESTADO

Blkel) = AB(K) + UCKIBIO(K) 1 <k <k (10)
onde
(1-Fo)  (2Fo) 0 0 0
0 (1-2Fo) 0 0 0
2Fo r=-2Fo 2Fo,1
0 = ) F=)= 0
i - 1+r T 1+r'r an
0 0 %‘} E=ge S Fo, %3-
2
0 0 0 Bo =3k
T
= (=2Fo, 0, 0, 0, 0) 12)
v (k) = (Bi(k), 0, 0, 0, 0) a3

e o vetor A(k) contém as temperaturas adimensionais nos
pontos 1 a 5, de tal modo que:

Q?Ck) = (8(1,k), 8(2,k), 8(3,k), B(4,k), B(5,k)) (14)

INDICE DE DESEMPENHO

1 1, %
ID = £ 62(1,k.+1) + 5 AT ] 8 (K)QA(K) (15)
2 £ 27 L=

onde Q & matriz diagonal cujos elementos sao 1/2, 1,

(1+r)/2, r e /2.

VINCULO DE ESTADO

elo k) < al (16)

onde g? = (-1 + é;. Ax, (iiloax. rix, 5%53

VINCULO DE CONTROLE

U <Uk) <Uz 1<k <k an

A solugao numérica do problema de controle otimo



formulado e discretizado em espago e tempo &, entao, ob

tida com o emprego do método do gradiente projetado
[3] Entretanto, como a equagao de estado nao & linear
no controle, torna-se necessar;o, antes da apllcagao do

gradiente projetado, lineariza-la. Assim, consideran
do-se um processo iterativo com N e N+l representando
duas iteragoes consecutivas, tem—-se para a Equagao de
Estado linearizada:
+1 N = k+1 N+l ..
8(k+1) = "8, (k) + Z ) U (18)
j=1"

onde _H(kJ € um vetor que representa a parcela dg
tor temperatura que nao depende do controle, e +1(

€ um vetor que representa a coutrlbulgao do controle no
instante j e Lteragaa N para a formagan do vetor tempe
ratura no instante k+l, iteragao N+l.

Para o Indice de Desempenho correspondente tem—

~ge:
kg-1
= 2%, 1,k + E Naketl (g, )My ()12
kg1
s I Mo a0 4 E kL g
k=1 j=1
*Ly(i)ye (19)

0s vinculos de controle devem ser respeitados, is

to &, qualquer que seja a 1teraqao devem ser satxsfel
tas as desigualdades:
+1
U(k) + U220 para 'k =1, 2, 3, .cssy ke (20)

*lya) + 1320 parak =1, 2, 3, ...y k. (21)

Usando, tambem, no Vinculo de Estado, a forma 1i

nearizada da Equagao de Estado, chega-se a desigualda

de:

E N k+1
j=1

c. . -e o) + MG} 20

1. (22)

para k = 2, 3, cees kf

0 controle otimo procurado, ou seja, as condigoes
de resfriamento em fungao do tempo, que produzem um per
fil de temperaturas, solugao de (18), que minimiza (19
e satisfaz, simultaneamente, todas as L = 3kg-1

ra, ser determinado.

RESULTADOS NUMERICOS E COMENTARIOS

Para uma aplicagao numérica considera-se que:
a) a placa esta inicialmente a uma temperatura unifor
me e igual a T, portanto a condigao 1n1c131 para a

integragao da Equagao de Estado (18) & B(1) = 8x(1)
=1;
b) as cond1goes de resfriamento durante o transiente

téermico vao variar de tal modo que Ui = 0,1 e Uz=l;
em fungao do material que constitue a placa e da tem
peratura do fluldo de resfriamento, o Fator
sao Térmica nao pode superar o valor Cnax= 0,5;

o transiente deve ser analisado durante o intervalo
de tempo tg = 0,2.

As figuras 3 e 4 mostram o comportamento.
;ao do tempo, da_temperatura na superficie da placa e
do Fator de Tensao Térmica resultante, respectxvamente.
para os casos de resfriamento no limite minimo, e de
resfriamento no limite maximo.

A Figura 3 mostra que,

c)

d)

se a condigao de resfria

desi
gualdades representadas por (20), (21) e (22) pode, ago

de TQQ

em fun
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mento foi mantida sempre no limite minimo, a tensao ter
mica resultante na placa estara sempre bem abaixo do va
lor maximo admlssxvel mas, em compensagao, a temperatu
ra na placa caira muito lentamente, neste caso, o In

dice de_ Desem@enhu assumira um valor alto (Ip=
5,726.10 2).
1,0
RESFRIAMENTO  MINIMO
U(t)=Uy=01
0,84
p e(1.t)
0,61
| I e Cmox _ |
0,41
Ft?[1.tl
0,2 ’,’
0 T T T T T T T T r
0 (e} 0.2
t
Figura 3. Temperatura e Fator de Tensao Termica durante
transiente com resfriamento minimo.
1,0
d RESFRIAMENTO MAXIMO

U(t)=U, =1,0

0.2

Figura 4. Temperatura e Fator de Tensao Termica durante
transiente com resfriamento maximo.

Se, por outro lado, o resfriamento for mantlda,
durante todo o transcorrer do transiente, no valor maxx
mo puss1vel. as temperaturas na placa cairao rapldamen
te, ou seja, o valor do fndice de Desempenho, tal como
ele foi definido, sera baixo (ID=0, 606 x 10 %), mas is



to, as custas de uma tensao termica ultrapassando o va

lor limite admissivel, como esta evidenciado na Figura
4.

1,0
U(t)-
0,8
0,6
= CONTROLE OTIMO
04 — s —
0 X " 02

t

Figura 5. Condigao de resfriamento otima.

Evidentemente, existe uma solugao intermediaria,
que minimiza ID sem que Fyy ultrapasse Cpay; esta seria
a solugao otima para o problema proposto. Na Figura 5
tem-se a variagao, obtida pelo metodo do gradiente pro
jetado, que deve ser seguida pelo controle, ou seja, pe
la condigao de resfriamento, para que as temperaturas
na placa decresgam o mais possivel, no intervalo de tem
po considerado (IDg¢ime= 1,676 x 107%) sem, no entanto,
gerar tensoes térmicas excessivas, como mostra claramen
te a Figura 6.

1,0
§ RESFRIAMENTO  OTIMO
U, SU(t) S U
08 ) 8
A Fyy (1,1)
/ Cmax
e
0.4
f 0 (1,t)
0,2 4
OO T T 1 T 0:’1 T T L T 0‘2

Figura 6. Temperatura e Fator de Tensao Termica durante
transiente com resfriamento otimo.

CONCLUSAQ

0 estudo apresentado mostrou, portanto, a viabili
dade da otimizagao de um problema de _transferéncia de
calor em regime tranmsitorio, sujeito a restrigoes de ca
rater tecnoldgico, no caso, tensoes termicas nao poden

do ultrapassar valores mEximos. compatfveis com o mate
r1al_e§pregado, usando como parametro de controle uma
condigao de contorno variavel, no caso, a taxa de res
friamento. -
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ABSTRACT

In this wonk, the transient cooling of a glat
plate s studied by using the heat transfer theony
togethen with the optimal control theory, in such a way
that the temperature field {n the plate goes down as
much as possible in a fixed time interval (Penformance
Index) but heeping, allf the time, the nesulting thermal
stresses below Limiting values (State Constraints). In
onder to meet these nequinements one considens that the
heat thansfer conditions at the intergace pfate/cooling
§luid can be varied between a Lower and an upper Limit
(Control Constraints). The solution of the optimal
conthol problem, stated in this way and discretized in
time and space, <& then obtained gz using the gradient
profection technique, that gives the appropriate
control (cooling aonditiana? to cool the plate
efficiently with no excessive thewmal stresses.
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ABSTRACT

1t's proposed the application of an hermitian fonmulation to solve the full
Navien-Stokes equations, wiitten in the bihanmonic fonm, coupled to azimuthal
momentum equation and/on energy equation. The general concepts are described and
hesulls from analytical test cases are shown. Finally, nesults from a complex probfem
are briefly shown, fon further insight on the formufation.

INTRODUCTION

Although several methods could be applied to the
problems to be investigate, here it was decided to
analise an alternative method capable of solving the
generalized hiharmonic equation formulated for buoyancy
driven flows of large Prandtl number fluids. The
proposed method is based on the Hermitian formulation
that has been used in simulation of low Rayleigh number
range thermal problems. This method is later coupled
with an extended version of the compact method proposed
by Adam [1,2] to solve parabolic equations.

In the present paper, initially the numerical
formulation of the methods are presented and then, few
results of the applications of the concepts to a complex
problem are discussed. Further results are available in
Braga [3].

FORMULATION FOR THE BIHARMONIC SOLVER

At steady-state, the generalized biharmonic
equation for a Newtonian fluid may be written as [3]:

vo-nd s (o) -2 (i)} one, o

where the coefficients R; and R; of the inertia terms
and the driving force terms, respectively, depend on
the problem:

i) R1 = 0 = Rz, for a creeping flow.

ii) Ry = 1/Pr and R; = Ra, for a natural convection
flow.

iii) R; = Re and Rz = 0, for an isothermal flow.

Here, Pr , Ra, Re and Gy are the Prandtl number, the
Rayleigh number, the Reynolds number and the temperature
gradient perpendicular to the gravity field.

Recently, Schreiber and Keller [4] proposed a
combination of numerical techniques for solving this
equation. Using finite-difference relations involving
thirteen unknowns, they obtained a very efficient
method, using continuation methods, Newton's method and
Ricardson extrapolation. Although the continuation
procedure used to generate the data assumed at the
initial step presented some difficulties in a few cases,
the main problem was very likely associated with the
large storage requirements for solving the large
bandwidth matrix.

Here a Hermitian formulation is preferred in
order to eliminate the fourth order derivatives and
therefore, to replace the original equation by a series
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of algebraic relations among the unknowns. The method
was initially proposed for the solution of case i) above
in [5] and was later extended to case iii). Here, the
presentation is limited to case ii). As it is known, the
original Hermitian formulation proposed by Kreiss [6]
consists of handling the function and its first and
second derivatives at each node as unknowns. Assuming M
nodes, the closure of a system of equations with 3M
unknowns is obtained through the use of two additional
involving the unknowns at three adjacent nodes, as
discussed by Hirsh [7]. The disadvantage of increasing
computational effort is more than compensated by the
higher accuracy generally obtained with the method.

In order to reduce the computational effort, the
fourth order derivatives are eliminated by the use of a
tri-diagonal relation involving only the second
derivative, S. This derivative and the stream function
constitute the unknowns. Therefore, the velocities can
be eliminated from the governing equation by using tri-
diagonal relations involving the (stream) function and
the second derivative.

Boundary Conditions. As there are two unknowns,
the function and the second derivative, boundary
conditions are needed for them. In fluid dynamics
problems, the second derivative of the stream function
is related to the vorticity and in most cases no
information is available about it. Fortunately, because
the velocity at the boundaries is usually known, due to
the no-slip condition, the closure of the system of
equations may be obtained through the use of an
auxiliary relation involving the function and the first
and second derivatives. For instance, it has been shown
[5,7] that, using a forward difference approximation:

v~y

h? '
. i, g (?.sW + 5w+1) = —hF. (2)

where F, is the first derivative of |, i.e. thevelocity
evaluated at the wall.

ADI Formulation. The velocity profile isobtained
after solving the biharmonic equation at each time step.
Although several direct methods are available for its
solution, they are restricted to special geometries and
simple boundary conditions, so it is usually preferable
to use iterative methods. Also, for problems where only
the steady state solutions are needed, iterative methods
become even more atractive because they involve much
less computational effort. Although strongly implicit
procedures have been used recently, the alternating
direction implicit procedure (ADI) seems to be more
suitable for handling the Hermitian formulation,because



the algebraic system remains tri-diagonal.
The solution of the biharmonic equation is

obtained iteratively with the advancement in "time"
heing achieved after two steps of a specialized ADI
seheme. Several formulations are possible but the
fullowing two steps are more suitable for fluid dynamics

ems to assure diagonal dominance of the matrix of

probl
[ ficients:

i) intermediate step, *:

W ; e 2 Wi a
+V g )= i - i -—2((Sx(1,_'|+1)+
h
Wl n
+ dxtl,J-I)}+ RgGF + R, (3a)
11) Fimal step, n+l:
M+l N+ — * — N eyl T
1l ¢ Vi = 2pi - Py o+ f;w (3b)
s n
where we defined R| asi
n
| 3l o 5 al
S Ry "_ ik - IVIZ'.I‘-?—JJ (4)
‘JH Iz dz ax
The are several ways to discretize the convective
, but convergence rate and stability considerations
wicate that for high Prandtl number flows, a more
fficient code results if the non-linear term is

onsidered explicitly, Another advantage is that the
reduced significantly,
stability analysis of the present

I'he analysis is based on an
mipl if ication factor and stability is achieved provided
i naing hounded, which in the present case is

valent

CPU time per iteration is
In [3], the

formulation is discussed.

Loz

(5)

where € is the Courant number, defined as:

€ = max (|J: + |w‘IJ Hl{(?h (6)

(7)

with | eleration coefficient and h the

.'_lill 512¢€

meaning the

Lo

restr

the explicit handling of the convective
stability eriterion is found,

for the parameter Ry that
formulations have more

teria. Ry 1/Pr is a small
juantity presént case, the influence of the con-
vective term is small and the stability requirements are

Lerm, LEE LVE

imposir max loum value

BNsUTres conve mee, Uther

re i A Because

in thi

relaxed. For simulations in the low Prandtl number
range, different and more complicated discretizing
;ehemes result (however, see Braga [B]).

During the development of this metheod, it was
ipplied to obtain the solution of several equations with
known analytical solutions. Accuracy, convergence rate
and stability were studied further. The results, which
are available in [3] and [5], are consistente with those
ibtained by other methods, but the present storage
roquirements are much lower. The method is second order
iceurate and, due to the use of central difference
schomes for the convective terms, at least in steady
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state no numerical viscosity is introduced.

Before proceeding further, the most effective way
of obtaining the velocity profiles is discussed. The
most obvious way is by using an equation like (2) above,
relating the stream function and the second derivative.
If this is done, the radial velocity is obtained from
the data generated at the final stage (n+1) of the ADI
method and the axial velocity is generated from the
results of the intermediate step, (*). After conver-
gence, the continuity equation is automatically
satisfied. However, in the problem under investigation,
only the steady state is needed, so at each step of the
outer iteration (i.e. the iteration of both energy and
azimuthal momentum equations) only an update of the bi-
harmonic equation is necessary. Consequently, the
previously mentioned way of computing the velocity
distribution does not conserve mass in the cell, at each
step of the outer loop. In the long iterative process,
this causes phase errors that lead to oscillation and
an increase in the number of iterations for convergence.

It can be seen that mass is conserved at each step
if the velocity profile is computed at the final step,
n+!, of the ADI method using a simple central dif-
ferences scheme and involving only the stream function.
Although less accurate, this formulation is preferred
for the study.

ENERGY AND/OR AZIMUTHAL MOMENTUM EQUATIONS

Once the generalized biharmonic equation has been
solved to convergence (or near it), the velocity
profiles are known and updates to the energy and
azimuthal momentum equations can be generated. In the
present section, the discretizing scheme is discussed
together with the numerical analysis related to these
equations. For simplicity, these two equations are
represented as:

auF 9°F 1 3F _BF  3°F

AF  8(uF) AR
* ke YT R T A TT

aF _ﬁr__+3(wF}*
it ar

(8)

Choice of Solution Method. The solution fo the
equations represented above could be obtained using
either a standard finite difference scheme of lower order
(in a procedure essentialy similiar to the combined
method discussed in [ 9] or a more sophisticated
Hermitian formulation. Although the simpler approach has
some advantages, it was decided to employ an extension
of a standard compact method initially proposed by Adam
[1] and modified during the initial stages of the
present. A lengthful discussion on this is presented in

(31].

Super Compact Method. In the initial stages of
this work, the original compact method, as proposed by
Kreiss in [6] and used by Hirsh [7], was applied to
solve several simple equations with analytical
solutions. Although highly accurate results of 0(h")
were then obtained, it was noted that this formulation
uses excessive storage and, therefore, large CPU time.
In order to reduce this need, Adam [1,2] proposed the
elimination of the second derivative and Rubin et al
(eg. in [10])indicated how the first derivative could
be eliminated from the governing equation.

In thermal problems, the information one usually
seeks is related to first derivatives (velocity and
temperature gradients). Therefore, Adam's approach
seemed more direct. However, in the present study,
different conclusions were reached and confirmed
empirically. In what follows, these aspects are dis-
cussed.

In the present analysis, the second derivative,
represented by S, is eliminated from the governing
equation using the following tri-diagonal relation
(assuming a non uniform mesh):




2 2
207 (30+5) By 2(30°=4043) F.

S = s . - S — | piat
(o+1)*  n? o? h?
2(50+3) F, o \?*F! 1-o\ F!
+__ﬁ+z_) i, ()4
o?(o+1)* n? o#t] h o/ h
- F! 3 ok
! 2 5 AL S h (9)
o(a+1)? h 360 9x°®
with F' indicating the first derivative and G-hi+1{h.
the mesh size ratio. For an uniform mesh o=1, and"

the above relation reduces to the one given by Adam [2]:

L 1
(Fi-l 2Fi ¥ Fi+1) - Fi+1 ¥ i-1

§=2

(10)

h? 2h

However, equation (9) indicates that fourth order of
accuracy is always achieved, even for a non-uniform grid
which contradicts Adam.

Figure 1 indicates the error for the numerical
solution of the 1-dimensional non-linear Burger's equa-
tion. Two methods are compared: Ti, indicating the
original formulation by Kreiss and used by Hirsh (CM-K)
and T, indicating the one developed using Adam's
modified formulation (hereafter called super compact
method - SCM). From the results of this simple problem,
the error profile using CM-K is 1.7 greater than the
error profile from SCM (analytical consideration of
truncation errors indicates a ratio of 1.8). Therefore,
SCM seems to be superior to CM-K not only regarding
errors but also regarding computational effort. This is
again in opposition to Adam's conclusion.

1~/ 1-Stondard Central
_}/ Differences
4
107
= !/‘3
=
]
—J
x
o
@x
&
ke ; 2- CMK(T,)
/ 3-SCM (T,)
01 0203 h

Fig. 1 Error for Burger's equation.
Uniform Mesh size

Figure 2 shows some results for the solution of a
2-dimensional Poisson equation obtained using a non
uniform grid and SCM. The use of a finer grid close to
the boundaries gave the same accuracy with half the
number of points of a coarse grid, still keeping 4-th
order of accuracy.

Because two unknowns per node are to be evaluated,
a relation between them is necessary for the closure of
the system. It may be seen that a tridiagonal equation
involving nodes i and i *# 1 is written as:

20%(0+2) Fia , 20-0) Ei__ (40 +2) Fin
(o+1)? h o h  o(o+1)® h
2 24 4 5
=] r f+—‘—Ff Uh.:_;_E-O (11)
oet] TP (oen)?2 MY 120 8

Following the previous reasoning, two conditions
are needed at each boundary. Due to the previous

elimination of the second derivative, the highly
acurate types of relation normally used, involving 3
unknowns per node and two nodes, generally can not be
used. The equations that Adam [2] used were of lower
order or involved increased programming and processing
efforts and a deterioration of the global accuracy was
noted with their use. Therefore, two other approaches
were preferred, giving better results.

The first one, based on the study of integral

methods, uses the original differential equation in
order to obtain an auxiliary expression for the second
derivative at the boundaries. With this, a higher order
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relation may again be considered (results from T, in
figure 1 were obtained this way).

o=10 =05

|()‘3'.r

le=eql

104

Fig. 2 Error for 2-D Poisson Equation.
Effect of Non-uniform mesh size.

Whenever the above formulation was inadequate,
deferred corrections were used. In the predictor step,
a lower order relation (similar to the one used by Adam)
is used and after convergence (or near it), the boundary
relation is refined, and the computation is re-started
(coorector step). As noted by Roache [11], the more
classical refinement is very sensitive to round-off
errors, therefore strong under-relaxation must be
applied. Here, the use of another relation, involving
the function and its first derivatives at two adjacent
nodes and the function only at a third node,is suggested:

) =0

]
w2 G2

G(FrF

1 1
w' wel? Fu’ Fw+1' =

Here, F will be a fluctuating potential and
this procedure "is clearly much less sensitive to errors
than the one suggested by Roache. The results were
generally better and only two correction steps were
generally needed before convergence. As shown in Figure
3, the refinement used by Roache did not result in an
increase in the order of the solution, and it caused
divergence after the first iteration, unlike the approach
suggested here. Tests were made for one and two-dimen-
sional linear and non-linear differential equations and
the principles discussed were extended to model the
problem under investigation.

In summary, the solution of these two equations is
obtained using a bi-tridiagonal method after application
of an ADI method. Three unknowns (the function and its
two first derivatives) are considered at each node.
Missing boundary conditions are obtained using the
governing equation itself and specialized deferred
corrections are applied when necessary (see [3] for
further details on the numerical boundary conditions).
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Fig. 3 Error for 2-D Poisson Equation.

Effect of deferred corrections.

FORMULATION

Figure 4 is a diagram illustrating the formula-
tion. In the beginning of a new time step, say n + 1,

the biharmonic equation is solved iteratively using
information already available for the gradients of

temperature and azimuthal velocity (data from the last
time step, n). This constitutes an inner loop. After

convergence following any suitable criteria new

information on the velocity distribution is available
and with this, the energy equation and then the azimuthal
momentum equations are solved to generate updates on the
previously mentioned gradients. This constitutes the
outer loop. In essence, the overall procedure consists
in a sequence of iterative steps of the inmer loop being
made after each outer iterative step. Convenient initial
data are always available (from the last interationm, for
instance) and convergence of the inner loop is rapid.

Fig. 4 Flow Diagram for numerical code

CONCLUDING REMARKS

The ideas developed here were implemented on a

computer code and used to simulate internal mixed
convection shear flows [3]. A description of that

problem is beyond the scope of this paper but it may be

briefly seen on figure 5, where the stream function
contour lines for a typical situation are shown.
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RESUMO

Neste trabalho ¢ estudado o problema da instabilidade de uma esteina  tunbilho
A sofucao numénica, realizada atraves da dis

nar em fluide pergeifo e incompressivel,

cretizagao da esteira em segmentos de densidade turbifhonan constante, &
daquela nonrmafmente obtida peta Linearizagao da fonma_da esteira.

valida akém
Imua.&men,te faz-se

uma analise dos metodos mais utilizados, em seguida sao discutidas as equagoes que des
crevem a evolugao da esteira e o metedo de sofugdo numénica, finalmente apresentam-ic
nesultados obtidos para um problema tipico.

INTRODU!

Neste trabalho e proposto um método de discretiza
qao para o estudo numérico, valido além do caso clas

sico de pequenas perturbagoes, da instabilidade de
Kelvin-Helmholtz da interface y=0 que separaosdois
escoamentos
u(x,y) = U vix,y) = 0 y >0
u(x,y) = -U vix,y) = 0 y <0 (1)

U = constante

onde u e v sao componentes da velocidade do fluido ao
longo do sistema de coordenadas x e y
te. Nos dois lados da interface o fluido e
do perfeito e incompressivel.

Matematicamente a interface y =0 pode ser conside
turbilhonar de densidade superfi

rada como uma esteira
cial de circulagao

y(x) = 20 (2)

Através de aplicagao simples da lei de Biot
-Savart, ou, por consideragoes de simetria, mostra-
-se facilmente que a veloc1dade em qualquer ponto da
esteira turhilhonar e nula.

No entanto, & bastante conhecido, refs.]1| |2]
por exemplo, que esta configuraqao é instavel para
qualquer perturbagao que modifique a forma da estei

ra.

0 estudo numérico deste problema foi
la primeira vez por Rosenhead
gao da esteira turbilhomar por um conjunto de pontos
turbilhao de¢ mesma intensidade, cada um deles repre
sentando uma pequena porgaﬂ da esteira cuja forma ini
cial, apos a perturba;ao, era uma senoide. Rosenhead
trata entao da "resposta" da esteira a uma perturbagao
de amplitude e comprimento de onda fixados e mostra,

numericamente, a instabilidade, inferindo, para gran
des wvalores do tempo, o enrolamento da esteira sobre
ela mesma. Este fato permaneceu por muito tempo  como

caracteristico do comportamento das superficies de des
continuidade de velocidade, |4].

No entanto, Birkhoff and Fisher |5| levantaram

a questao sobre a validade destes enrolamentos, de uma
parte, porque até entao nao hav1a dxspon1vel nenhuma
demonstragao baseada nas equa;oes de Helmholtz e, de

outra parte, porque os mesmos calculos que foram feitos
por Rosenhead, refeitos desta vez atraves de
dor, levaram a movimentos desordenados dos pontos tur
bilhao nas vizinhangas dos centros de enrolamento .
Aos mesmos resultados chegou também Takami [6] .

respectivamen
considera

efetuado pe
3| a partir da substitui

computa
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]
Birkhoff
de

comportamento aleatorio foi explicado por
tendo em conta o fato que uma d15tr1bu1;ao
pontos turbilhao no plano & um sistema dinamico ha

miltoniano |5/. Em conseqgllencia, a partir dos invarian
tes do sistema, pode ser mostrado que se dois turbl
lhoes se aproximam indefinidamente, outros devem se

afastar indefinidamente, e, deste modo, o conjunto deve
tender a uma distribuigao estocastica, ou, se ha enrola
mento deve existir um desenrolamento equiprovavel.

0 caso foi abordado pouco tempo depois por van
de Vooren |7| que, apesar de manter a mesma discretiza
;ao por pontos, introduz um termo suplementar o qual re
presenta o efeito da vizinhanga proxima do ponto onde
a velocidade € calculada, ou seja, reconhecendo o fato
que a esteira turbilhonar & continua. Os calculos de
Rosenhead e Birkhoff e Fisher foram refeitos e o
processo de enrolamento foi desta feita claramente de
monstrado.

Finalmente, Fink e Soh [B| observaram que o meto
do de dlscretlzaqao por pontos contém um erro de panCL
pio. Na realidade os pontos constituem uma boa aproxi
magao quando se trata de calcular as velocidade fora da
esteira, a partir de uma distancia que depende da dis
cretizagao Con91deragoes sobre o valor principal
de Cauchy para o calculo da velocidade da esteira,

L
2mi

)

y(s) ds
z - z(s)

q*(z) =u - iv = (3)

onde s & medido sobre a esteira, (C), z=x+iy e q* &
a velocidade complexa conjugada, levaram Fink e Soh a
um termo suplementar que se anula se o ponto turbllhau
é colocado no meio do segmento que representa a pur;aa
de esteira. No inicio do calculo este procedimento &
adotado por todos os autores ja citados, mas nos ins
tantes posteriores os pontos mudam suas posigoes rela
tivas e o termo suplementar pode crescer arbitrariamen
te. O método da referencia [8| consiste, entao, em re
discretizar a esteira turbilhonar de modo que os pontos
turbilhao estejam sempre no meio dos segmentos que re
presentam a esteira a cado passo de calculo.

Outros autores, |10| e [11|, também estudaram nu
mericamente os enrolamentos de esteiras turbilhonares e
uma analise bibliografica detalhada [13|, |14, mostra
claramente que, em todos 05 esquemas numericos que ob
tiveram resultados satisfatorios, o fato efsencial con
siste em controlar os erros de discretizagao.

Neste trabalho, & proposta uma alternativa para
a resolugao numérica; a densidade turbilhonar nao @
mais concentrada em pontos, nem permanece distribuida
ao longo de cada segmento que representa a esteira.



EQUACOES DA ESTEIRA TURBILHONAR

Sendo dada uma curva (C) no tempo t=0 sobre a

qual a densidade turbilhonar y(s) & conhecida, a velo
cidade em qualquer ponto do plano pode ser calculada
através da equagao (3).

Ao se atravessar (C) a velocidade sofre uma des
continuidade tangencial de modulo y(s). .

0 potencial complexo, W, resultante da distribui
gao turbilhonar em qualquer ponto z do plano & da for
* T

W = ¢ +ib =g [ yo)log(z - 2te))ds @)

"T].J

()

onde ¢ e | representam o potencial de velocidade e a
fungao de corrente.

0 potencial ¢ & também descontinuo

ao se atraves
sar (C), sendo que o salto

5 -
S =0 -9 (5)
se relaciona a densidade turbilhonar atraves de
d(d¢) = yds (6)

onde ds & um elemento da esteira.
A equagao de Bernoulli escrita nos dois lados de

(C), chamando q = ui +v]j, fornece
T + = =l P
et et L3 _p , laT| |, 3¢ )
P 2 at p 2 at

e como a pressao & continua através da esteira chega-se

a

ad -+, - -+ - _

R @)@ -2 =0 ®)

Definindo, segundo Helmholtz, a velocidade da es
teira como a med1a das velocidades de um lado e de ou
tro,

-

q = (q* + q7)/2, (9)

chega-se finalmente @ equagao de conservagao que descre
ve o escoamento estudado:

D&

Dt
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at

grad §¢ = 0 (10)

+ am -

Portanto, para uma dada forma inicial perturbada
(C), cuja densidade turbilhonar e y(s), o problema con
siste em calcular as formas numericas de (C) compat1

veis com a definigao da velocidade da esteira (9) e a
lei de conservagao (10). Assim sendo,
[
* ook y(s) ds
99(2) = 33 ? % = %fs) ? i
(c)

onde a integral deve ser tomada em seu valor principal

DISCRETIZACAO DA ESTEIRA TURBILHONAR

A forma inicial da esteira & representada por um
certo numero de pontos. Trata-se entao de calcular as
velocidades destes pontos bem como seus deslocamentos.

X cada elemento j da esteira, referenciado por
dois pontos, Zj € Zj4q, e assoc1ada uma densidade cons

tante, ¥j, de cxrculagao que € caracteristica do seg
mento, ou seja, a fungao Y(s) e aproximada por um con
junto de fungoes constantes em cada elemento de discre
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tizagao.
De modo a satisfazer a equagao de conservagao (10)
o salto de potencial médio,

6, = v,

; Vi - %l

se conserva em cada segmento durante a evoluqao da es
teira, ou seja, se o segmento aumenta de comprimento sua
densidade diminui e wvice-versa.

0 calculo da velocidade dos pontos, equ&qao (11),
pode ser feito diretamente, a _partir de um conjunto de
segmentos retilineos, em funqao de variaveis complexas.
Deste modo, um segmento cujo angulo com o eixo das
abscissas & #; limitado pelos pontos zj e zj cuja
densidade & vj induz no ponte zy uma velocxdaie comple
xa conjugada dada por

O S DU Ells (13)
I 2/ = 77 © L Lt e sy
) k
A velocidade total induzida no ponto zy se obtem
entao somando-se as velocidades induzidas por todos os
segmentos (soma sobre o indice j).
Q(z) =1 aq) (2, ) (13.a)
. 0 calculo da evolugao da esteira consiste entao
de duas partes fundamentais.
i) Calculo das velocidades dos pontos e seus des

locamentos.
ii) Calculo da densidade de cada segmento.

EXEMPLO NUMERICO

No caso da esteira infinita & efetuada a seguinte
decompos1qao. A fungao y=y(x) que representa a for
ma da esteira & uma fungao periodica de perfodo ) ,
y{x + 1) = y(x) em todos os instantes de tempo. A cur
va & aproximada por um contorno poligonal com N faces
Deste modo tem—-se um conjunto de N filas periddicas ca
da uma constituida por uma infinidade de segmentos ele
mentares cuja densidade e v.

As N filas periodicas 1nfinitns de segmentos
zj+1s inclinadas de angulos induzem em um pongo
zp uma velocidade dada por 1&

MiE - Z:
*( } $v, —iej gin __Lk_A___.L'].l i
z) == e log 7 14
U %K F 2n A T(2Zk . %)

A figura 1 mostra a evolugdo da esteira turbilho
nar para

A o
5 sin 1

P

Ful

N = 75 elementos por periodo

0 calculo efetuado através da discretizagao por
pontos turbilhao mostra o mesmo comportamento  somente
nos primeiros Lnstautes de tempo |13|. 0 enrolamento da
esteira turbilhonar & compativel com os invariantes do
sistema, e assim sendo encontra-se sobre_ um perxodo
dois pontos fixos que correspondem ao maximo e ao m1
nimo da densidade turbilhonar. A intensidade turbtlho
nar total sobre um periodo,

¥(s) ds ,
(c)



e conservada pelo prineipio do caleulo, no entanto o
comprimento, ., da esteira cresce continuamente confor
me & mostrado na figura 2.

)

.
SRS
90 60
90 9¢

Figura 1. Evolugao temporal da esteira

turbilhonar

8
T

/

5

Figura 2. Comprimento total de um periodo
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Por esta razao o enrolamento degenera se o calcu
lo se prolonga por muito tempo. Visto que o nimero de
pontos que representa a esteira € constante e que a mes
ma cresce indefinidamente, a medida que se enrola, che
ga-se necessarxam&nte a um tempo a partir do qual a d15
cretlzagao nao & mais aceitavel. Deste modo, para ob
servar-se um enrolamento por mais tempo & suficiente
tomar um nimero maior de elementos de discretizagao.

Para f1na11znr. a figura 3 _representa a evolugao
da amplitude mixima da deformagao da esteira onde pode

-se observar que aquela difere rapidamente do valor da
do pela teoria linearizada.
o TEORIA
LINEARIZADA cALCuLo
"
~
Sos |
=2
g
=
-
o |-
o
° A L 1 '}
08 10 15 20 25
.8
i

Figura 3. Amplitude maxima da deformagao da esteira

CONSIDERAGOES FINAIS

0 método de calculo proposto neste trabalho  pos
sui vantagens em relagao ac metodo dos pontos turbilhao
que devem ser ressaltadas: Em primeiro lugar,notou-se
pouca influencia da d;scret;za;ao e do passo de tempo
na forma geral dos enrolamentos da esteira turbilhonar.
Evidentemente quanto menor o numero de segmentos de
discretizagao menor é o intervalo de tempo observavel
mas em qualquer caso a esteira permanece organizada .
Tal comportamento nao ocorre com a discretizagao por
pontos tendo s1do constatada, ref11ﬁ|uma estreitadepen
déncia entre o numero de pontos por periodo e o passo
de tempo. Finalmente, o método de calculo proposto nao
introduz quaisquer artificios, seguidamente ligados a
viscosidade do fluido, de modo a obter os enrolamentos,
um fato que & caracteristico de todos os métodos, bem
sucedidos, que utilizam a discretizagao através de pon
tos.
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ABSTRACT

In this work, the probfem of a vorntex sheet insta
bility in a perfect and incompressible fluid {s atudied.
The numerical solution, obtained by dividing the sheet
Anto segments of constant voaticity densdity, i85 valid
beyond the Linearized nange. Initially a discussion
is made of the most grequently used methods, and then
the equations that describe the sheet evolution and
the numerical method of solution is presented. Finally,
nesults ane presented forn a typical problem.
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RESUMO

Neste trabatho ¢ discutida a eliminagdo gaussiana para matrizes que aparecem em
problemas de prospecgac petrolifera. E analisada a influéneia que centos ondenamentos
podem ter no enchimento devido ac processo de efiminagac. Varios pardmetros sao consd

derados, tais como:

geometnia, namero de pogos,

esquemas de discretizagac, ete. 05 ne

sultados obtidos indicam que ¢ algornitmo do ordenaments de menor grau, pouco utifiza-

do neste contexto,.

INTRODUGAO

Neste trabalho estaremos interessados na resolu-
gao, via ellmlna;ao gaussiana, de sistemas lineares

Ax=b (1)

provenientes da dlscretxzaqao de modelos que descrevem
processos de recuperagaoc secundaria de petroleo, ou se-
ja, de escoamentos de fluidos multifasicos em meios po-
rosos.

Neste caso A e uma matriz nxn por blocos, esparsa
e com estrutura simetrica (a,.# 0 a..#0). A elimina
gao de Gauss de A provoca um -elevado gﬂdu de enchimen-
to em seus fatores L e U.

Um modo usual de minimizar este enchimento & atra
ves do reordenamento das (bloco) linhas e (bloco) colu-
nas de A. Varias técnicas de modificagao do ordenamento
natural (ON) original sao conhecidas, dentre as quais
citamos o minimum degree (MD), nested dissection (ND) e
Cuthill-McKee reverso (CHR) {(ver [2] ). No contexto
de problemas em prospecgao petrolifera, o ordenamento
D4, introduzido em [3) , & tido como o mais eficiente.

Em , ON, D4 e MD sao comparados para proble
mas em duas (trés) dimensoes, em dominios retangulares
(paralelepipeoidais) e provenientes de discretizagoes
via diferengas finitas com esquemas de 5 pontos (7 pon-
tos) . Nesse trabalho estudamos o desempenho de ON, D&,
MD, ND e CMR quando outros parametros de interesse pra-
tico sao introduzidos:

- dominios nao regalares N
- outros esquemas de discretizagao (9 ou 11 pontos)
- presenga de pogos, no caso 3D.

Salientamos que, entre outras conclusoes, observa
mos que MD teve um desempenho global superior a D4.

Foi tambem desenvolvido e testado um novo  algo-
ritmo MD, que leva em conta o fato que, na presenga_ de
pogos, os blocos de A podem ter diferentes dimensoes.
Este nove algoritmo, a ser descrito adiante, no entanto
pouco diferiu de MD original.

CARACTERISTICAS DO PROBLEMA

Ao leitor interessado em modelos relacionados ao

fluxo de fluidos multifasicos em meios porosos, recomen

. Nos limitaremos aqui a ressal
ao

damos a leitura de [1]
tar certas caracteristicas do problema relevantes
que se segue.

0 fluxo de fluidos em meios porosos sao modelados
por sistemas nao lineares de equaqoea diferenciais par-
ciais de evolugao. A discretizagao, via diferenga ou e-
lementos finitos, de tais sistemas conduz. a cada passo
de tempo, a um sistema nao-linear de equa;oes E usual
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2 0 mais eficiente encre ob analisados.

a utilizaqao do método de Newton para a resolugac das
equagoes discretizadas. Portanto, a cada passo de tempo
(1) devera ser resolvido um certo numero de vezes (3 ou
4, tipicamente), cada qual para uma matriz A diferente.

No entanto, as matrizes a serem invertidas tem a
mesma estrutura de esparsidade, o que significa que a
busca de um melhor ordenamento & feita apenas uma vez
em cada simulagao, anterior ao primeiro passo de tempo
do problema discretizado.

Tais matrizes tém estrutura simétrica e sao (blo-
co) diagonal dominantes. Portanto, podemos reordenar os
nos da malha de dlscretlza;ao sem preocupagao quanto a
estabilidade da eliminagao gaussiana.

Seja A uma matriz a ser invertida. Consideremos a
seguinte partigao de A:

J i R
A= 8
5 I W

As matrizes R, S, W compoe o bordo de A e indicam
a presenca de pogos no reservatorio. A matriz J & usual
na discretizaqﬁu de sistemas de equagoes lineares:é uma
matriz por blocos com um pequeno nﬁmero ND de diagonais
nao-nulas (simétricas em relagao a diagonal principal).

ND & funcao do esquema de discretizagao espacial usado
(1= ou 2- ordem) e do grau de liberdade do fluxe (pro-
blemas bi ou tri-dimensionais), como indicado na tabela

abaixo.
numero

Os blccos de J tem dimensao N.xNV, onde NV &
de variaveis por no.

[s]

ND 12 ordem 28 ordem
2D 5 9
3D 7 11

A seguir representamos a estrutura de esparsidade
de J para ND=11 e para uma malha de part1q029 NX € NY £
£ NZ.



A matriz S tem no maximo NZ blocos nac nulos por
coluna. Cada bloco de § tem dimensao 1xNZ. R tem estru-
tura simetrica em relagao a S. W e uma matriz diagonal.

DESCRICAO DOS METODOS DE ORDENAMENTO

Daremos aqui uma descrigao muito suscinta dos al-
goritmos de ordenamento que foram testados neste traba-
lho. Para mais detalhes, ver

Ordenamento Natural. Ordenamento obtido enumeran-
do-se os nos contiguos de uma diregao em uma ordem cres
cente. Prioridade deve ser dada as direcoes com menor
numero de nos.

Nested Dissection. Seja P o conjunto de nos da
malha de discretizagao. Procura~se S  tal que P -5, se
ja formado de dois subconjuntos disjuntos, P, e %_.%com
apraximadamente a mesma cardinalidade, e tais que i

,j Pjimplica a;.=0. Enumera-se os nos de s, por al
tlmé Repete“se o pr&cesso para P, e P,.

Cuthill-McKee Reverso. Este @ um ordenamento que
procura minimizar a largura de banda da matriz A. Consi
dera-se um no arbitrario (preferenuLalmente com poucas
CDnExDeb} como prlme}.ro nO Enumera-se a begu1r OS ﬂDS
a ele conectados. A seguir enumera-se todos os nos co-
nectados ao numero 2 e assim sucessivamente. Este é o
ordenamento Cuthill-McKee. Seu reverso & obtido rever-
tendo-se esta ordem.

Minimum Degree. Definimos o grau de um no como o
numero de conexoes deste no. Considera—se um no com
grau minimo como o primeiro no a ser enumerado.A seguir
computa-se o novo grau dos nos restantes de acordo com
o seguinte critério: se os nos i e j estao conectados a
1 entao eles estao conectados entre si.

Em cada etapa, enumera-se o no com grau minimo.

Minimum Degree Modificado. Em reservatorios petro
liferos, dev1d0 a presenga de pogos, a cada no esta as—
sociado um numero de variaveis NV(l) distinto. Portan-
to, a contagem do enr_'hlmento devido a ehmna;ao gaus—
siana dada por MD usual nao & realista. Propomos aqui
duas modificagoes de MD mais adequadas as nossas neces-

sidades. Seja G(i) o grau do ndo i computado em uma eta-
pa qualquer e C. o conjunto de nos conectados a i nesta
etapa. Entao,

G(i)= & NV(j)
j(Ci

(i) (3)
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(i1)  6(i)= Z W (k) .NV(j)

7 (4)
ke ]
k,j€ Ci
A alternativa (i) foi melenentada e testada,

observando-se poucas alteragoes em relagao ao algoritmo
original. Desta forma, a alternativa (ii) nao foi imple
mentada.

D4. 0 ordenamento D4 busca colocar a matriz A na
forma de uma matriz 2-ciclo (ver [4] ). Inicialmente
sao numerados os nos das diagonais fmpares, a seguir os
das diagonais pares. Em tres dimensoes, D4 & obtido var
rendo-se o dominio por planos diagonais. Uma discussao
exaustiva deste ordenamento encontra-se em [3 .

RESULTADOS

Varios exemplos foram testadus em problemas bi e
trzd1u2n31onsls, varlando-se a regiao de escoamento, o
numero de pogos no reservatorio e o esquema de d13cret1
zagao espacial utilizado. Antes de discuti-las gostarxa
mos de fazer uma observagao.

Cada algoritmo de ordenamento requer uma memoria
auxiliar de apontadores, vetores de trabalho, etc., sen
do esta minima _para ON e msxlms para MD. Porem,mesmo pa
ra MD esta memor1a auxiliar & pequena frente a memoria
global necessaria ao armazenamento dos fatores L e U de
A. Alem disso, esta memoria auxiliar & composta essen-
cialmente por vetores inteiros, podendo assim serem e-
ventualmente armazenados em forma compactada. Deste mo-—
do, nao consideramos esta contribuigao no computo do
espago total necessario a ser alocado para a inversao
de A.

No que segue, NV=3,

Desempenho Global. Ialcxalmente vamos considerar
apenas o caso de discretizagao de 12 ordem. 0 quadro a-
baixo indica o enchimento devido a eliminagao gnussza—
na em fun;ao da malha e do esquema de ordenamento, e e
representativo do que ocorre em geral.

Nos exemplos 1, 2, 3 e 6 a malha & regular e nao
ha pogos. No exemplo 3 doispogos sao conslderadcs, en-
quanto que em 4 ha 6 pogos e a malha é irregular. Tal
1rregular1dade é representada considerando-se blocos i=

nativos, isto e, regloes onde nao ha escoamento de flux
dos. No exemplo 4 ha 10 blocos inativos.
ON D4 MD ND CMR
_10x10 13122 6570 5958 8082 9450
20x15 67032 32994 29808 33660 53550
25x10 34992 22284 21276 25488 33750
6x4x3 11090 7310 5994 8190 10464
10x10x5 | 377628 | 177882 | 164586 | 185884 | 290914
20x15x3 | 653544 | 362754 | 262872 | 319644 | 538074

Observamos que MD e D4, regpectivamente, provocam
os menores enchimentos. Em relagao ao ordenamento natu-
ral, definindo

= enchimento provocado por ON
enchimento provocado por MD

vemos que r aumenta com as dimensoes do problema, va-

riando de 1.6 a 2.48. I
Observamos também que o desempenho de ND e bas-
tante satisfatorio., Porem, tendo em vista o fato que
D4 & em geral o ordenamento apresentado em trabalhos
ligados a prospec;ﬁo petrolifera, vamos procurar compa



ra-lo com MD. Tal comparagao sera feita levando-se em
consideragao outros fatores relevantes que alteram o en
chimento da matriz.

Dominios Nao Regulares. Como ja foi dito, os domi
nios nao regulares sao representados introduzindo-se em
dominios regulares blocos que nao_contribuem para o es-
coamento do fluido. Tais blocos sao chamados inativos.

Abaixo, indicamos o enchimento atraves de MD e D4
para certas geometrlas em fungao do numero de blocos i-
nativos (BI). No ultimo quadro p & dado por

enchimento provocado por D4
enchimento provocado por MD

p=

Em todos os exemplos o esquema de discretizacao u
sado & de 1% ordem e nao ha pogos.

BI [. D4 MD p
10x10 0 6570 5958 | 1.10
10x10 | 10 5508 4536 | 1.21
10x10 | 15 5166 3330 | 1.55
20x15 0 329%4 29808 1.10
20x15 | 14 | 30510 | 28494 | 1.07

20x15 | 26 | 27612 | 23454 | 1.18

| 8x5x3 0 | 16364 | 13212 | 1.24
8x5%3 6 | 15608 | 12366 | 1.26
8xsx3 | 12 | 13976 | 10368 | 1.35

[ 8xsx3 | 24 | 10976 8442 | 1.30
8x5%x3 | 36 8888 6408 | 1.38

Vemos portanto que o desempenho de MD tende a me-
lhorar em relagao a D4 com o aumento do nimero de blo-
cos inativos, ou seja, com o aumento de irregularidade
da regiao de escoamento.

Pogos. Para problemas bidimensionais & possivel
mostrar que o enchimento devido aos pogos para os orde-
namentos MD e D4 & nulo (em D4 isto ocorre se enumerar—
mos as variaveis relativas aos pogos em primeiro lugar).
Assim, para estudarmos a sensibilidade dos algoritmos em
relaqao ao numero de pogos, consideramos somente domi-
nios tridimensionais.

Os exemplos apresentados a seguir se referem a do
minios regulares (BI=0) e p tem o mesmo significadc que
anteriormente.

Pogos D4 MD P
Lxbxd 0 5706 5868 0.97
b4xbxd - 6300 6768 0.93
Axbxh 10 7374 7080 1.04
10x10x3 0 69516 59328 1.17
10x10x3 3 72494 62262 1.16
10x10x3 10 75732 60498 1.25
10x10x3 15 78732 62262 1.26
20x10x4 3 314214 263796 1.19
20x10x4 10 323460 254472 1.27

Verifica-se portanto uma tendéncia (pouco acentua
da) ao melhor desempenho relativo de MD com o aumento
do numero de pogos.

Esquema de Discretizagao. Em mlagao ao esquema

de discretizagao de 2% ordem, o comportamento relativo
dos diferentes ordenamentos se altera drasticamente. E
facil verificar que neste caso a matriz A nao é mais u-
ma matrlz 2-ciclo. Desta forma, D4 nao se justifica, o
que & conflrmado pelos testes realizados. No quadro a-
baixo nao ha blocos inativos nem pogos.

] o D4 MD ND CMR
5x5 867 2232 504 900 900
10x10 | 11664 46440 | 8784 9756 | 14040
25x%25 | 238464 | 1834992 | 151920 | 147161 | 306360
20x10 | 24624 | 183870 | 23598 | 26982 | 28296

T 25x20 | 147744 | 1173222 | 106326 | 105336 | 185706
25x10 | 31104 | 283392 | 32562 | 36954 | 39776
[ 3x3x3 | 2520 3663 | 1224 1710 1944
5%5%5 | 45792 46638 | 21906 | 29106 | 36720
10x10x4 255150 | 581832 | 180108 | 167131 | 286938

-
15x10x4 | 396090 | 1308042 | 313254 | 334044 | 439488
Ressaltamos axnda o desempenho satisfatorio de

ND, e também o de ON a medlda em que os quocientes en-
tre as dimensoes da regiao de escoamento vao se afastan
do de 1.

Conforme ja observa-

Minimum Degree Modificado.
mos , 0 algoritmo WD usado sob a 1dent1f1cagau de

cada bloco a um elemento pode nao ser adequado quando
as dimensoes de cada bloco sao variaveis. E o que se ve
rifica no caso que estamos tratando. Por outro lado,

grande parte dos blocos, os correspondentes a matriz J
(ver (2)), tém a mesma dimensao. Isto explica porque a
modxfxcagao proposta (3) acarretou em pequena altera—
950 no enchimento, como indica a tabela abaixo.

| Pocos|BI| D MDM
| sxsxs| 7 | o| 19170 | 18360
sxsxs| 4 | 6| 17424 | 17136
10x10x5| 6 |35 | 150426 | 154002
10x10x5| 6 | o 164586 | 150900
| 8x5x3| 0 [12] 15896 [ 15626

Grau de Enchimento. A tabela que segue indica a
percentagem de memoria adicional que deve ser reserva-
da para os fatores L e U de A.

Em todos os exemplos nao ha pogos nem blocos ina
tivos. A coluna A indica o nimero de elementos nao nu-
los da matriz A. As colunas MD e ON indicam os enchi-
mentos decorrente da eliminagao gaussiana com os res-
pectivos ordenamentos. Ordem refere-se ao esquema de
discretizagao empregado.

Ordem A MD ON

10x10 | 12 4140 5958 13122

20x15 | 12 [12870 29808 67032
6x4x3 | 12 | 49410 | 262872 | 653544 |

20x15x3 | 12 | 2912 4482 8102

20x10 | 22 |14616 23598 264624

25%25 | 22 47961 | 151920 | 238464

15x10x4 | 22 |s1444 | 313254 | 396090
Verificamos que a medida que as dimensoes do

problema crescem, o enchimento torna-se cada vez mais
importante, mesmo para MD. £ bem conhecido que para



problemas de médio a grande porte os métodos iterativos

devem ser utilizados na inversao de matrizes deste tipo.

Conclusao. A utilizagao de sequemas apropriados
de ordenamento faz com que os métodos diretos sejam com
petitivos com métodos iterativos para uma classe maior
de problemag. No_caso de utilizagao indistinta de es-
quemas de 1= e 2- ordem, D4 deve ser descartado. O orde
namento MD mostrou ser o mais atraente, sendo ND u-
ma alternativa satisfatoria. CMR & um esquema que nao
tem como finalidade ultima reduzir o enchimento da ma-
triz. Para o tipo de problema que estamos interessados
ele revelou-se uma alternativa sem atrativos.

0 aumento de nimero de blocos inativos e do nime
ro de pogos tende a favorecer MD.
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ABSTRACT

In this wonk we discuss gaussian elimination for
a class of matrices which appear in petrofeum neservoir
simubation. We consider some ondenings and we  analyse
the {4E in the L and U factons. We also take into
account the variation of some parametens as geometrie,
numben of wells, discretization scheme, o,tc.Tﬂe nesulits
that we have obtained indicate that the minimum degree
algonithm, not very used in this context, is the most
efficient among those we have considered.
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ABSTRACT
. Radiat and axial dynamic pressure measurements wene performed in a fast hecincu-
ating fluidized bed cold modef. The niser is 0.23 m ID and 6.0 m talf. A nadial
thaversing static pressure probe was developed fon the measurements. In the fast
ffuidization regime the static pressure decreases Lineanly grom the wall to the
centre of the niser. The higher frequency pressure fluctuations are shown to be
z;g;:£¢::nzgy &gdz:edhﬁdzﬁoezen nelatively small solid Loadings. The pressure f§luc-
plitud n e mor 3 { ; {
R Lonarinty with 12 e sensitive to the actuakl Loading, increasing
INTRODUCTION.

The measurement of static pressures has been 12 — lo
extensively used in order to gain a better picture of 10 —1o
the solids distribution in both bubbling and
circulating fluidized beds ([1],[2],[3].[4].[5]). The 1
vertical void fraction distribution (hold-up) in a fast
circulating fluidized bed has been, extensively 0
investigated, and can be correlated to the axial 0- pressure taps 13
static pressure drop (Youchou and Kwauk [6]). The same 1- motor
cannot be said of the horizontal wvoid fraction 2- blower _¢0
distribution. Yerushalmi and Cankurt [7] raised the 3- bypass pate valve
important question: "what should be the radial density 4- 5 cm butterfly valve | | 9
profile in a fast bed of larger diameter?". 5- distributor plate %

Several investigators have tried to measure the 6- 10 cm butcerfly valve 147 0
horizontal or radial void fraction distribution. Among 7- slow bubbling bed
others, Kramer and Depew [8] used light attenuation 8- (lapper valve N
techniques for the radial void fraction distribution, 9- 6 m high, 0.229 m ID 8,
while Hartge, Li and Werther [9] measured the radial plexipglass column
void fraction distribution using both a fiber optic 10- primacy cyclone
probe and a capacitance probe, their conclusion was 11- secondary cyclone
that the capacitance probe measurements were unreliable 12- f{ilter bag
due to its succeptibility to electrostatic charges, 13- 5 ca return lep
while the fiber optic probe seemed to give reliable 14= IS ci recuri leg
results. Nevertheless, both the light attenuation and
the fiber optic techniques require calibration.

In the present investigation static pressures
were measured in a 0.23m I.D. circulating fluidized bed
in the axial and radial directions. The average
values, the frequencies and the amplitudes of the
dynamic measurements were evaluated and conclusions
were drawn regarding their correlation with the void
fraction distribution. At all times the loading and
gas velocities were such that fast fluidization, as
defined by Rhodes and Geldart [10], was maintained.

EXPERIMENTAL SET UP.

Figure 1 shows a schematic of the circulating
fluidized bed assembly. A more detailed description
of the experimetal set up can be found in Mohseni [13].
High velocity fluidization is maintained in the 0.23 m
ID, 6.0 m high and 6.35 mm thick plexiglass column. The
fluidization air is _provided by a roots type blower
which delivers 0.23 m3/s (485 cfm) at 20.7 kPa (3 psia)
and 2440 rpm. The distributor plate in the riser is
made from a 1.59 mm thick aluminium plate. The solids
are fed into the vertical column from a rectangular
(0.17 m x 0.32 m) 1.73 m high bubbling fluidized bed.
The solids leaving the 0.23 m ID vertical column are
collected by two cyclones and a bag filter. The solid
particles were Fluid Cracking Catalist ( Exxon Model 4).
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Figure 1. Experimental set up.

The main propgrties of the solids employed were:densigy
of 1160 kg/m® ; average bulk density of 880 kg/m”;
average particle size of 60 ym with a weight
distribution of 1% between 0 - 20 um, 15% between
0 - 40 uym and B5% between 0 - 80 um.

INSTRUMENTATION AND THE MEASUREMENT METHODOLOGY.

Air flow and total pressure drop. The total air
flow in the circulating bed was measured 0.7 m
downstream of the exit of the roots blower in the .10 m
ID pipe. Eleven velocity measurements were performed
across the cross section with a Pitot tube. The static
pressure reading of the Pitot tube, taken with a U tube
filled with Hg,provided the total pressure drop through
the circulating bed.

Axial and radial static pressures. Figure 1 shows
the location of the eight static pressure taps
distributed along the wall of the 0.23 m ID riser. The
pressure taps were connected to a pressure transducer




with ranges of 0 - 10 mmHg and 0 - 100 mmHg. The
accuracy of the pressure transducers at atmospheric
conditions is given as 0.001 mmHg. The pressure

transducer was connected to a Baratron
type 170 (including 170M-9, 170M-25, and 170M-34). The
output from the pressure meter was fed into three
different instruments. A chart recorder Brush 220 was
used to register the pressure fluctuations, an analog
to digital converter Tecmar Lab Tender board inserted
into an IMB PC compatible personal computer for
recording the signal, and a 3582A Hewlett Packard
spectrum analyzer. Figure 2 shows the probe especially

pressure meter

ompr n n i
compression nut riser wall

filter paper

0.32cm NPT, 0.64cmIDtube

1______L__ —BRi b J-----
— 7

uy
rubber ©O-ring

Figure 2. Static pressure radial probe.

developed by the authors for the radial static
pressure measurements. Essentially, it is made
from a 0.40 m, 0.0064 m ID copper tube, introduced into
the flow through an orifice in the plexiglass riser.
In order to prevent leaks the tube was tightly fitted
to the wall with rubber O-rings. The outside extremity
of the copper tube was fitted with a paper filter to
prevent leak of solids. The diameter of the probe is
made small to minimize its effect on the measurements.

Solids mass flow. The solids mass flow rate was
determined at the end of each run in order to minimize

its effect on the steadiness of the flow . The method
employed, even though quite simple, produced
reliable solids mass flow measurements. In order

to perform this measurement the dip leg, which returns
the solids to the bubbling bed, is fitted with two
manually operated 0.147 m flapper valves, as shown in
Figure 1. A stopwatch is activated simultanecusly with
the closing of the lower flapper valve. After a short
period of time, tipically B seconds for a low solids

flow rate (0.08 kg/s) and 2 seconds for a high solids
flow rate (1.95 kg/s), the second flapper valve is
closed and the unit is shut down. After the solids

have settled between the two valves their height in the
column is measured, giving the desired flow rate. This
process was repeated several times in order to ensure
the accuracy of the measurements.

PRESENTATION OF THE RESULTS.

Figure 3 presents two typical static pressure
fluctuation versus time curves for two different
loading conditions and an air velocity of 5.2 m/s. As
it will become clearer in the following figures,
typically the flow of air with solids in the dense flow
regime presents larger amplitude and smaller frequency
pressure fluctuations when compared with the flow of
air alone or air with solids in the dilute regime.

Figure 4 presents the radial wariation of the
mean static pressure for two different loadings. It
shows that there is a 5% pressure decrease from the
wall to the centre of the riser for high loading, while
the pressure remains approximately constant for the
flow of air alcocne. The symmetry of the pressure
distribution was wverfied through several measurements
across the whole diameter of the riser, thus the non
uniform radial ©pressure distribution cannot be
attributed to the unsymmetrical feeding opening.
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Figure 3. Typical pressure fluctuations as a function
of time for different loadings.

Figure 5 presents the probability
function distribution of the radial stati
fluctuations for high loading ( G = 46.0 kg/
5.50 m. The distribution is clearly normal. This
trend was also observed by Satija et al. [5], when
analysing the dilute flow in in a vertigal pneumatic
conveyor ( U= 2.4 m/s and G = 9.8 kg/m*s ). As also
seen in figure 4 the pressures decrease monotonically
from the wall to the centre of the column.
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Figure 4. Variation of the mean pressure in the radial
direction for different loadings.

Figure 6 presents the variation of the standard
deviation, 8D, of the pressure fluctuations as a
function of the solids loading. The standard deviation
is directly proportional to the amplitude of the
pressure fluctuations, increasing with the loading.
The slope of the curve_ is reduced for loadings over
approximatelly 10 kg/m*s.

Figure 7 shows the standard deviation of the
pressure fluctuations as a function of the radial
position in the column for different loadings with an
air velocity of 4.5 m/s. As in the previous figure the
presence of solid particles significantly affects the




amplitude of the fluctuations. While for the flow of

air alone the standard deviation or the amplitude
o
o
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Figure 5. The probability density function distribution
of the radial static pressure fluctuations.
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Figure 6. Variation of the standard deviation of the
pressure fluctuations with the solids mass
flow rate.

remains approximately cogstant, for a high solid
loading ( G = 47.0 kg/m“s ) there is an overall
amplitude increase with a minimum wvalue somewhere
around 0.075m from the wall and a maximum on the axis
of the riser. From figure 6 it was concluded that the
presence of solids increases the amplitude of the
fluctuations, thus it seems fair to conclude that there
is a high concentration of solids at the wall
(confirmed by visual observation) and the fact that all
of the descending solids plus the net outward flow have

to travel through the core of the riser the
concentration of solids or the amplitude of the
fluctuations must also be high in this region. The

void fraction measured with a fiber optic probe by
Hartge et al. [9] continuously increases from the
wall to the centre. This is slightly different from
the trend shown by the radial SD, and can probably be
explained by the effect of the turbulent fluctuations
on the pressure readings. Tsuji et al. [15], while
studying the conveying of solids in a vertical pipe,
observed that for particles with diameters between 0.2
and 1 mm the turbulence intensity decreased
monotonically from the wall to the centre of the pipe
for no solid loading, however, with even relatively low
loadings (dilute regime) this trend was changed and the
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Figure 7. Variation of the standard deviation, SD, with

the radial position in the riser ( x=0. at
the wall).
turbulence  intensity reached a minimum and then

increased reaching a value below that at the wall.
This trend is quite similar to that observed for the
radial variation of the amplitude of the pressure
fluctuations. Thus indicating as expected that the
amplitude of the pressure fluctuations is affected by
the solids loading as well as by the turbulence
intensity.

Figure 8 presents the power spectrum function of
the pressure signal as a function of the frequency of
the pressure fluctuations for different loadings. The
curve for air alone shows the presence of higher
frequency pressure fluctuations ( > 25 Hz ), while the
addition of solid particles seems to limit the
fraqguncies to values below 5 Hz. The curve for G=47.0
kg/m

3 hag a smaller maximum frequency than that for
G=2.4 kg/m“s. These facts can be explained by the so
called "turbulence modulation" phenomenon reported by

Al Taweel and Landau [14], according to their theory
the turbulence modulation results from the inability of
the dispersed phase particles to completely follow the
turbulent eddy fluctuations. Furthermore, they
observed that the dispersed phase reduces spectral
intensity, particularly at higher frequencies, and that
the effect increases with solid concentration.
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Figure 8. The power spectrum functions of the pressure
signal as a function of the frequency.
the

Figure 9 presents pressure amplitude as a



obtained with the HP 3582A
in the case of figure 8 the

the maximum frequency of the
pressure fluctuations. The same measurements carried
out for different radial positions did not present any
noticeable difference from those obtained at the wall.
This is in contrast to the amplitude of the
fluctuations, which thus seem more sensitive to the
radial void fraction distribution.

function of frequency
spectrum analyser. As
presence of solids limits

G=0.0 lq.fn'.‘\

o Pressure Amplitude (kpa)

e

Go11.0 Kg/n's

0,001 0 2 ; é h

Frequency (HZ)
Figure 9. Pressure fluctuation amplitudes as a function
of the frequency.
CONCLUSIONS.
The main conclusions of the present investigation
are:

1. The static pressure probe developed for this set of

experiments allows for reproducible, trouble free
static pressure measurements in the axial and radial
directions. The radial pressure was shown to decrease

monotonically from the wall towards the centre of the
riser, with a pressure gradient of approximatelly 5%.

2. The presence of even small amounts of solid
particles significantly affected the frequency of the
pressure fluctuations. The maximum frequency was
reduced to approximately 5 Hz. However, there was
little change in the frequency spectrum when_the load
was increased from 2.4 kg/m“s to 47 kg/m“s. Even
though the radial void fraction distribution is not
uniform no noticeable variation was observed in the
power spectrum at different radial positions.

3. The pressure fluctuations amplitude or standard
deviation is directly related to the solids loading. It

presents a much greater sensitivity to the wvoid
fraction distribution than the frequency. For
instance, there were amplitude variations of the order

of almost 20% between the wall and its minimum value in
the radial direction. Thus the amplitude of the
fluctuation is directly related to the woid fraction,
that is, an increase in loading is followed by an
increase in the SD of the fluctuations.
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RESUMO

Partindo da equagdo de Reynolds & feito um estudo dos mancais hidrodindmicos ed
ndnicos, procurando determinan o campo de pressoces, a gforga hidrodinamica, o8  coe
fiedentes d.mamt.caé de nigidez e de amontecimento que permitem analisar a umbm{

de do sistema arvore-mancal.

INTRODUGAO

Mancais hidrodinamicos representam uma classe im
portante de msncals, largamente utilizados nos mais dL
ferentes tipos de maquinas e equxgamentos.

Em problemas de Ldentlfxca;ao de parametros de
maquinas rotativas é sempre questao fundamental conhe
cer-se a participagao dos mancais na resposta em regi
me permanente. 0 filme de o0leo pode ser simulado  por
um sistema apresentando caracteristicas elasticas e
viscosas, permitindo o calculo dos coeficientes de ri
gidez e de amortecimento do mancal.

Este trabalho apresenta a equaqio de Reynolds
que & integrada atraves do método das diferengas fini
tas, de forma a obter-se o campo de pressao que por
sua vez & também integrado para a determinagao da for
ca hldrodxnamlca. Impondu pequenas varlaqoes em torno
da posigao de equllibrxo da arvore, obtem-se expres
soes que permitem o calculo dos coeficientes de r131
dez e de amortecimento. E feita, Elnalmente. uma anali
se da estabilidade do sistema mancal-arvore usando
o criterio de Routh~Hurwitz, sendo apresentada a cur
va limite de estabilidade. Para a obtencao de todos os
resultados apresentados, foram desenvolvidas rotinas
computaclunals, visando sua utilizagao como ferramenta
a nivel do prnJeto e construgao de mancais h1drod1nam1
COoS8. Comptovasoea experimentais dos resultados teor1
cos obtidos sao assunto para um proximo trabalho.

EQUAGRO DE REYNOLDS

A equagao de Reynolds [1], deduzida a partir

das equagoes de Navier-Stokes, para mancais hidrodina

micos cilindricos, apresenta-se na seguinte forma:

3 3

A1 3 yh dpy, 3 [ _h7 _3p\] -
[ [ RZ 38( (1 33) az( I 3z )]
- ah 3h
(wm * "a) 28 L at M

p(8,z) = pressao do fluido
h(8,2) = espessura do filme de lubrificante

W = rntagao do mancal
U: = rotagao da arvore
m = viscosidade dinamica do fluido

0 segundo membro da equagao (1), corresponde a
dois efeitos simultaneos: 5h

- Efeito de Arrastamento (Wp + W) —o—

- Efeito de Escorregamento: 2 —%%—

A equagiu de Reynolds (1) descreve um escoamento
em regime laminar _no qual:
- as forqas de inercia sao desprezadas
- o nimero de Reynolds, caracteristico do escoamento &
inferior a 2.000
A espessura do filme do fluido & dada por:

h=¢c=-xcos 6§ -y sen@ (2)

onde ¢ & a folga radial e na sua dedugao considera-se

; muito pequeno e o sistema mancal-arvore perfeita
mefite allnhsdn.
A equagao (1) pode ser escrita na forma

sional.

4(_.1:._)2.1. (H3i)+ 5 (H33_5)_
D a8 a8 9z 3z

adimen
12n [Kaenﬁ = Y cos@

- 2&(% cosf + ; senﬁq(3)

onde:

2
& 8, c
P(8,2) = — N(m‘§) 3 (T) , H=l-Xcos8-Ysen€
a

e X yed  ze-Z xa—X e
g y % c % L cW ¥ cW
a a
wﬂ
8 Sr—— ) 1 & [
o e s Wowi2n 0 W 2n Y (4)
a m

SOLUGAO DA EQUAGCAO DE REYNOLDS

Neste trabalho & utilizado o método das diferen-
gas f1n1tas e relaxagao sucessiva [2] para resolver a
equa;ao (3), para a qual foram fixadas as seguintes con
digoes de contorno:
- P (8,0) =P (6,1) =0
- P (8,2) < O=P (8,2) = 0

A integragao desta equagao leva a determinagdo do
campo de pressao, e este e integrado de forma a obter-
se os componentes da forca hidrodinamica atraves das
seguintes equagoes:



4 2
F =— L7 IL p Ra cos 8 db dz

Hx 0 "0
2n L
FHy = - IO fD p Ra sen 6 df dz (5)

POSIGAO DE EQUILTBRIO DA ARVORE NO MANCAL

Caracteristicas Geométricas do Mancal. Consideran
do o sistema de eixos 0, XY, no centro do mancal, como
mostra a figura 1, sendo 0!.1 o centro do mancal,0_ o cen
tro da arvore, com: 4 B

- Excentricidade e; distancia 0y 0
: a

- Razao de excentricidade ¢ ou E = —%— ; sendo 0fesl

- ¢ ou FIA - angulo medido a partir de X positivo ate
a linha de centros
- H(B) =1 - £ cos (8-4)

A posigao do centro da arvore, bem como a  espes
sura do filme de lubrificante & geterminada em qualquer
ponto do mancal.

L 4

Figura 1. Geometria do Sistema Mancal-Arvore

Posigao de Equilibrio da Arvore. As componentes
dadas pela equaiao (5) levam a determinagao da forga
hidrodinamica apl:cada no centro 0 5+ como indica a
Figura 2. A arvore estara em sua po 1;&0 de equilibrio,
definida por ¢ e ¢, quando a forga ; for equilibrante
da carga W a qual se submete o mancal. Para determi
nar tal posigao, considera-se, na ﬁquaqao de Reynolds
(1) a velocidade de esmagamento nula e atraves de
um processo iterativo tipo Newton'<Rapnson L3] s chega
se a condigao desejada.

yh

Figura 2. Forgas atuantes no Sistema Mancal-ﬁg

vore
Nas figuras 3 e 4 tem-se a varin;éo do numero
Sommerfeld (S) [4] e o angulo ¢ em fungao de €, pata
= d"
D 1, onde L e o coﬁprﬁmfnto dﬁ ma;cal e D ia
mefro da arvore e §= (—29°.
W c

192

1.3

1.0 \

.0
2 4 .B 8 1.0
E
Figura 3. Variagao do Niumero de SOMMERFELD em
fungao de ¢
s0.0 [ "
a6.0 |
3.0 I
318.0 [
4.0 |
. R NI P PO A 4
-2 4 ] .8 1.0
E

Figura 4. Variagao do angulo ¢,em fungdo de &

DETERMINACAO DOS COEFICIENTES DE RIGIDEZ E DE AMORTE-

CIMENTO

Deslocando-se o centro da arvore de sua posigao
de equilibrio, a espessura do filme de fluido e mﬂdi
ficada, resultando na var1aqao do campo de pressao e
consequentemente alteraqan da forga hidrodinamica -

que tambem ocorrera quando for aplicada uma velocida
de de deslocamento no centro da arvore. Essas varia

goes da forga hidrodinamica podem ser linearizadas
por pequenos movimentos do centro da arvore em torno
de sua posigao de equilibrio, ou seja:

; C
[GFHK] . [Kxx ny] [ ﬂxa] " l Cn x)r]
F K K A c (5
Fhy yx vy Oy, yx Yy
53
4 (6)
&ya
onde:

K.. = coeficiente de Rigidez, Cis
1] J mortecimento

= coeficiente de A

——



Os coeficientes de rigidez e amortecimento podem
ser obtidos na forma adimensional:

Cw
=

. - Cij( W ()

¢
K1 1(ij( W )

Calculo dos Coeficientes de Rigidez. Para deter
minagao dos coeficientes de rigidez, usa-se o metodo
de diferengas finitas centradas [5], deslocando o cen
tro da arvore paralelamente aos eixos O e DHY, res
pectivamente de AX_ e AY . Com a alteragao dos com
ponentes da forga hidrodinamica, deduz-se os coefici-
entes:

-

F1(8X,) = F1( =X ) )
= 2 V1% + r2? L8,
oy _( F1(aY,) = F1( =aY)) )
¥ 2 Yr? + 122, AY, g
s _( F2(8X.) - F2 (-0X ) )
3 2 Vi? + 122, aX_
L o _( F2 (8Y,) - F2(-aY,) ) 6
Y & Z
2YF1% + F2° . av, J
onde:
. L L .
FL = /" /o b cose dedz, F2 = Igﬂfé p send dodZ

(9)

Para uma relagao
ta os coeficientes de

nal, KyyiKyyxoKyy € Kyye

a rigidez na forma adimensio-

10.0 T \ Kyy
\
8.0 [
i KXX
2.0 [
I KXY
2.0 [
-6.0
-10.0 -
2 4 8 B 1.0
E

Figura 5. Vsriaqag dos Coeficientes de Rigidez
em fungao de e.

Calculo dos Coeficientes de Amortecimento. 0s
coeficientes de amortecimento sao determinados da
mesma forma que os de rigidez, sendo que no centro da
arvore aplica-se agora velocidade paralelamente aos ei
X08 0N¥ e 0., respectivamente de AX e BY .

emos portanto:

|
-

2V« 128 L Ak, )
Fl (r.wa) - Fl (—r_wa) )

F1 (Axs) - Pl (= axa)

2 V1% + F2¢ c.‘}a

= 1,0, a figura 5, represen
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F —

o F2 (4K)) - F2 (-axa))
2VF1® + P2 sk,
F2 (8Y,) - F2 (=AYa) )

G (10)

2 VF1? + F2% aY,

Com a relagao = 1.0, a figura 6 representa

os coeficientes de ~a amortecimento na forma adi
mensional, Cxx, CxY’ CYK’ CYY'
20.0 \
15.4 [ ;\\i
108 [ /
N
B.2 [
B CXxX
1.8
i CXY=CYX
A L ) . " : ey "
-3.0
2 4 .8 8 1.0
E

Figura 6. Variagao dos Coeficientes de Amorteci
mento em fungao de e.

Analise de Estabilidade de Mancal Hidrodinamico.
Na analise de estabilidade a equacao matricial adimen-
sional a ser examinada e a seguinte:

Kex  Kxy X 0
Y 0 (11)
Kyx Ky
.
onde: a, =
1 g
) it At
Admitindo-se, X = A e e Y=PBe como solu-
gao da equagao (11), tem—se:
2.4 3 2
A +4A A A =
ay AT a1a3A + {ul 4+ 2)1 + ll + 0 0 (12)
onde: A ,A A A e A sao constantes determinadas em

»
fungao Quslcoéfigientés de rigidez e amortecimento. A
plicando-se o criterio de Routh-Hurwitz [6}, na equa-
gao (12), chega-se a condigao de estabilidade:

2

2 _ - 2 .02
ap a7 T Ay (@A R)aA, + o "AGAT< 0 (13)

A partir da equagao (13), no limite estabilida-
de/instabilidade, tem-se:
1

Ay + Az + A3 2

W (14)

L LlA12‘A1'A3‘A4 * Abﬁaz}



Ainda para a relagao —é=~ = 1.0, a figura 7, re
presenta a curva de estabilidade de um mancal hidrodi
namico, determinada a partir da posigao de equilibrioe
em fungao de .

4.0 T e /
/
3.6 | i
L {
i
a2 | . [
INSTAVEL /
2.8 | ’/J
i \///
—_—TTTTre——
24 )
ESTAVEL
a8 " . i " A i . =y p
2 4 .B ;] 1.0
E
Figura 7. Estabilidade para o sistema mancal-ar
vore
CONCLUSAO

Os metodos numéricos utilizados (diferengas fini
tas, processo iterativo tipo Newton-Raphson) mostraram
se plenamente adequados para o tratamento dos proble
mas propostos. Os resultados obtidos, sempre na forma
adimensional, constituem um conjunto de informagoes im
portantes sobre o comportamento dinamico de mancais hi
drodinamicos cilindricos. A nivel do projeto e constru
gao de mancais, os programas computacionais desenvolvi
dos sao ferramentas de fundamental importancia, pela
facilidade de, simulando as condigoes de trabalho e as
caracteristicas geometricas do sistema arvore-mancal ,
obter resultados preliminares que contribuam para um
projeto final confiavel.
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ABSTRACT

From the Reynofds' equation it {8 presented a
study abeut the cylindrical hydredynamic bearing fon
widch the field of pressure distribution, the hydrody
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namic force, the dynamic coefficients of stiffness and
damping axe determined.The stability of . the system
shagt-bearing is analysed.
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RESUMO

A partin da_simubacao numenica de uma bomba centrifuga e de uma Linha

de tubos

de diametros variaveis a ela Ligada, ¢ feita uma analise do comportamento deste siste-
ma durante o regime thansiente de partida e parada da bomba, figura 1. A simulacao phe

ve o fugeionamento da bomba em diversas situacoes, inclusive no regime

conrespondente

a tunbina, isto e, notagao e escoamento Lnvertidos. Para ¢ casoe de partidas hapidas,co
muns para bombas acionadas por motones eletrnicos, os resubtados indicam a necessidade
de precaucoes especiais a serem tomadas, devido ao efeito de amplificacdo das ondas de
pressao nos pontos de variacao de diametro dos tubos.

e utilizada na simulacao

tubulacao
numérica

Figura 1. Bomba

INTRODUCAQ

A andlise de problemas envolvendo fenOmenos de
transientes em fluidos & de grande importancia em va-
rios campos da engenharia. Este fenomeno ocorre em ope-
racao de abertura e fechamento de valvulas em sistemas
hidraulicos, partida e parada de bombas, operacao de
sistemas urbanos de distribuicao d'agua, sistemas hi-
draulicos de avides e submarinos, operacao de oleodutos
e gasodutos, sistemas de refrigeracao de usinas nuclea-
res, deslocamento de trens em tuneis ou sistema de
controle de robos industriais.

Normalmente, os fabricantes de bombas s6 apresen
tam diagramas de altura manométrica ou pressao para a
faixa de funcionamento normal da maquina, onde ela tra-
balha com vazoes e rotagdes positivas. Todavia existe a
possibilidade da bomba operar com vazoes negativas ou
rotacoes negativas, figura 2 [1]. Se isto ocorrer, uma
dificuldade extra € introduzida no problema devido a
maior complexidade de obtencao do comportamento exato
da maquina nessa regiao. Os poucos diagrams de opera-
¢cao de bombas completos existentes nao se adaptam, em
geral, de maneira justa a maior parte das bombas exis
tentes no mercado. Dessa maneira, caso se tenha a neces
sidade de uma previsao da operacao da bomba, quando pos
sivel, deve-se realizar um ensaio completo da maquina.
Contudo, isto € em geral dispendioso em termos de tem-
po e capital. Por esse motivo, usualmente, adapta-se o
diagrama de operacao normal da bomba a um dos existen-
tes na literatura para uma bomba analoga. Como dificil-
mente a bomba escolhida é semelhante a uma cujo compor-
tamento se conhece, tal procedimento conduz a erros que
o projetista deve ter sempre em mente. Sua experiéncia,
bom julgamento, e conhecimentos do problema, serao es-
senciais nas decisoes que tomara ao analisar essas si-
mulacoes.
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Figura 2. Diagrama Karman-Knapp para operacao completa de
bomba

Neste trabalho € feita a simulagao numérica do fun
cionamento de uma bomba alimentando uma linha de tubos
de diametros varidveis. A partida e a parada da homba
sao analisadas, observando-se os efeitos do aumento ou
diminuicao repentina da pressao na linha, causados pe-
las aceleracao e desaceleracao da bomba, e as redugoes
de diametro. Os resultados indicam que as sobrepressdes
em determinados pontos da linha podem ser significati-
vas, merecedoras de cuidados especiais na andlise de
tensoes durante a fase de projeto.

FORMULACAO DO PROBLEMA

Formulacao do problema transiente em tubulagoes.
Adotando-se as hipoteses comuns neste tipo de problema,
qual sejam: o escoamento & considerado unidimensional
no espago (velocidades sdao admitidas uniformes nas se
coes transversais); tensoes nos tubos sao proporcionais
as deformacdes; o atrito € constante e ndo é considera-
da a interacao tubo-fluido.
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Figura 3. Volume de controle para aplicacao das equacoes
de movimento

Assim, as equacdes para o modelo sdo: [2]

- Equacao da continuidade

av
9%

ap

ax

2

pa + v pgvsenB =0

(1)
- Equacao de balango de quantidade de Movimento

dv fv

op L ..
TERTE D

ax (2)

+p Vv %E lvi = 0

A equacao da continuidade e momento representam um
sistema de equacdes diferenciais parciais hiperbélicas
quase-lineares e podem ser transformadas em quatro equa-
¢oes ordindrias através de um balanco de variaveis pelo
método das caracteristicas.

Admitindo-se escoamento com baixos numeros de Mach
e Froude, a contribuicao dos termos convectivos e gravi-

tacional sao despreziveis e essas equacoes transformam-
se num sistema equivalente a:
o dp vlv|
1 d dv viv| _
s PR gy =0 3
dx
e @
s 1 dp dv viv
“zatPEtPi 70 L
dx
Bt v 6
T a (6)

Onde as equacbes (4) e (6) representam as equagdes
das caracteristicas do sistema - linha reta para o caso
de velocidade de onda, a, constante, e as expressoes (3)
e (5) as equacoes de compatibilidade para as pressoes e
velocidade do fluido.

Condicao de transiente causado por bomba centrifu-
0 comportamento dinamico da bomba durante o periodo
que
fun=-
ser

Ea- =
transiente sera modelado tendo em vista as equacgoes

estabelecem as relacoes entre pressoes e vazoes em
cao da velocidade angular. Relacoes homologas podem
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utilizadas para este fim e a equacao de equilibrio entre
momento e quantidade de movimento angular, quando inte-
gradas, fornecerao os valores da velocidade da bomba em
funcao do tempo.

Para maquinas geometricamente similares,podemos es
crever as seguintes relacoes homologa [2]: n

Py P
(w1 D1)?  (wz D2)? M
458 Qz
Wy D;’ Wy D]s (8
Onde P, w, D e Q representam pressao, velocidade
angular, diametro e vazao e os indices sao relativos a

dois estados de maquina.
E conveniente trabalhar-se com as relacoes adimen-
sionalizadas; assim, definindo-se os parametros:

s i

w
p=5 ,B=5,vs= s O = — (9)
Py Ty QO Uy
Onde as variaveis, pressao, torque, vazao e rota-

¢cao sao adimensionalizadas através dos seus respectivos
valores, correspondentes ao "ponto normal" de funciona-
mento da bomba, isto &, ao ponto de rendimento maximo.
Estas variaveis sao apresentadas em forma de dia-
gramas, como o da figura 2, e mostram os possiveis regi-
mes que uma bomba centrifuga pode operar. Esses diagra-
mas podem ser convertidos em tabelas ou escritos em for-
ma de funcao polinomial, de modo a facilitar a resolucao
de problemas através da utilizacao de rotinas computacio
nais. -
A solucao do problema é entao obtida pela resolu -
cao de duas equacoes: a equacao de momento, que acopla
as equacoes de compatibilidade na tubulacao com a pres-
sao causada pela bomba - obtida do grafico que fornece
esta pressao como funcdo das vazoes e rotacoes na bomba,
e a equacao de quantidade de movimento angular na bomba
[2]:
dw

I e

Tt (10)

Onde as variaveis T_, T,, I e dw/dt representam o
torque motor, o torque hiﬁréu?ico, o momento de inércia
das partes girantes e do liquido contido no rotor da bom
ba e a aceleracao angular da bomba. -

Integrando-se as equacoes (10) entre dois interva-
los de tempo:

t (T -T,)
wit) = w :/” dt (11)
o I
to
Para partida da bomba, tem-se uma variagdo linear

da rotacao com o tempo até o regime permanente . Para pa
rada da bomba, tem-se Tp = 0 e Tp € obtido do diagrama
que fornece o torque como funcao das vazoes e rotagoes
na bomba.

RESULTADOS

Procedimento para simulacao numérica. Para aquisi-
cao de dados na simulacao numerica, escolheu-se a bomba
Worthington modelo - D1011 - Bx6x11, 1770 RPM, com NS=61
(SI) e momento de inércia = 0,21 kg m?; que em "ponto
normal" apresenta Qy = 0,139 m’/s, Hy = 23,8 m, ny=0,81.
A curva de funcionamento para faixa de operagao normal
desta bomba ajustou-se bem ao diagrama apresentado  por
Donsky [3] para bomba de Ng proximo ao da utilizado para

simulacao. Para mesma faixa de operagao as duas curvas
apresentam um afastamento maximo de 5%.
Para acionamento da bomba foi escolhido um motor




elétrico de 50 HP, e esse motor em conjunto com o eixo,
liquido que entra na bomba e as partes girantes da bom-
ba apresentou um momento de inércia de 0,84 kg.m®. Devi
do a influéncia deste momento de inércia em outros para
metros do sistema, had possibilidade de aumenta-lo atra-
vés do acoplamento de volantes de massa variavel ao con
junto bomba motor. -

Aquisicao de dados. O momento de inércia das par
tes girantes influencia fortemente a operacac do siste—
ma, de forma que a utilizacao de motores mais pesados
ou o acoplamento de volantes estao relacionados com o
maior tempo que a bomba leva para atingir o regime per-
manente, como pode ser visto na figura 4.

P . T T T T T T T T T T gy
1,0
- -
0,5[ -
Direcao de maiores
momentos de inércia
e " 4 e i '} 1 ' 'S i
0 5 10 15
t(s)
Figura 4. Relagao entre tempo de partida da bomba e

momento de inércia do conjunto.

0 tempo necessario para a bomba atingir o regime
permanente de operacao, por sua vez, esta relacionado
diretamente com as pressoes nos pontos criticos da li-
nha. Partidas realizadas em tempo mais longo produzem
menores picos e oscilagoes de pressao na linha, como po
de ser observado na figura 5.

P S T T
2,01
-
1,0-
b
D_-
-0,5 [
L =3 BRI WA i i i L i n
0 5 10
tis)

Figura 5. Pressao no ponto critico da linha para varios
tempos de partida.

Para parada da bomba o momento de inércia também
influencia de maneira marcante a operacao do sistema,co
mo pode ser visto pelo grafico de pressao na bomba em
funcao da variacao do momento de inércia das partes gi-
rantes (figura 6).
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—— Diregao de maiores
momentos de inercia

1 L L)

15
t(s)
Figura 6. Pressao na bomba em funcao da wvariacao do
momento de ineércia (Para Parada).

A operacao de parada mais suave também resulta na
ocorrencia de menores oscilacoes e evita a formacao de
cavidades ou abertura de colunas nos pontos mais criti-
cos da tubulag@o como pode ser observado pela figura 7.

10

0 5
t(s)
Figura 7. Pressao no ponto critico da linha para uma
variacao do momento de inércia das partes

girantes (para parada).

OQutro ponto de observacao é a influencia da altura
(pressao) do reservatorio na partida e na parada da bom-
ba e a relacao entre as pressoes que OCOTrem nos pontos
criticos da linha. Como pode ser visto na figura 8, a o-
peracao da bomba em sistema de reservatérios de maiores
alturas propicia menores oscilacoes e pressoes nos pon-
tos criticos da linha, para a partida da bomba.

Para a parada de bomba, a utilizacao de reservato-
rios com maiores cotas também leva a ocorréncia de meno-
res oscilagoes na linha, evitando a abertura de
cavidades em seus pontos criticos, conforme pode ser ob-—
servado pela figura 9.

Também foi observada a influéncia da variacaoc do
didmetro da tubulag@o em pontos criticos de pressao. No-
tou-se que a utilizacao de tubulacao de diametros decres
centes a medida que se afasta da bomba propicia a ocor-
réncia de pressdes mais elevadas durante o regime de par
tida, proporcionando maiores tensdes a tubulacao. Embora
essas pressoes elevadas possam eventualmente ser preju-
diciais, para o caso de parada, tais pressoes evitam a
formacdo de cavidades ou ocorréncia de vdcuo na tubula-
cao.




0 ' 5 ' ' ' T 10
t(s)

Figura 8. Pressao no ponto critico da linha para uma
variacao da altura do reservatorio (partida).

t(s)

para
variacao de cota do reservatorio (parada).

Figura 9. Pressao no ponto critico da linha uma

CONCLUSOES
A solucao do problema de tensdes elevadas através
do dimensionamento estrutural de tubulacoes sujeitas a

regimes transientes causados por bombas centrifugas nao

é unica, bem como pode nao ser a melhor. Como visto,

Pro

jeto de sistemas com reservatorio de maior cota resolve
o problema das pressoes elevadas, evitando a abertura de
cavidades na linha, da mesma forma que a utilizacao de
cotas menores leva a formacao de vacuo, e proporc;ona
maiores pressdes nos pontos criticos da tubulacao. A uti
llzacao de velantes que permitem o aumento do momento de
inércia do canjunto bomba-motor mostrou ser uma boa al-
ternativa, pois tais dzspos;tlvos suavizam a operacao do
sistema, proparc1ouando o nao aparecimento de pressoes
elevadas ou ocorréncia de vacuo nos pontos criticos da
tubulagao.

Outras solugoes para problemas de transientes cau-
sados por bombas centrifugas poderiam ser apresentadas,
contudo a experiéncia e o bom julgamento dos projetis -
tas envolvidos nestas situacoes serao mais uma vez es—
senciais nas decisoes que tomard ao se defrontar com
tais problemas.
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ABSTRACT

A centrifugal pump connected to a Eine of ducts of
varniable diameten is numerically simulated. This system
45 analysed duning the transient negimes of stant-up and
stoppage.The simulation foresees the pump operation in
many situations, including the turbine negime, when
edthen pump flow on notation nevernses. The nesulds fon
the case of quick stant-up indicate the necessity of
especdal caution due the effect of amplification of
pressure waves Lin points of diameter reduction. Results
for situations of sudden powern interruption are also
shown. The papen includes the study of the effects of
the pump/motor moment of dnertia {n pressure variation.
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RESUMO

0 principal objetivo deste trabatho & detenminar o comportamento tenmico do es-
coamento atraves de um trocador de cator duplo-tubo duplo-aletado em escoamento Lami-
nan de {gual capacidade calonitica honaria.
equagoes integhals definidas sobre a 5mntum A condugao de calor nas aletas 2 con

siderada,

A s0lugao ¢ obtida atraves do metodo de

A verificagao da solugac numerica ¢ feita comparando-se o nimero de

Nusselt e faton de atrito com solugdes disponivedis na Literatura especializada.

INTRODUGAO

0 problema da determxna;ao do comportamento ter-
mico de trocadores de calor aletados tem recebido espe
cial atengao de inumeros pesquisadores, devido a sua
grande apllcagno na indistria atual. Trocadores de ca
lor em regime de fluxo laminar e escoamento forgado
tem seu emprego assegurado em reatores nucleares refri
gerados a metal liquido, na industria alimenticia
quando se deseja resfriar ou aquecer alimentos liqui-
dos de alta viscosidade. Outro importante campo de
aplicagao do trocador de calor em questao e em coleto-
res solares planos, principalmente aqueles que funcio-
nam a termossifao.

0 método numérico utilizado na solugao do proble
ma e o metodo das equaqoes integrais definido sobre a
fronteira. Este metodo foi aplicado por Hu e Chang
[1] na determinagao da solugao analitica para dutos a-
letados internamente e fluxo prascrito na secgao trans
versal e uniforme axialmente. A solugao para tubos
com aletas externas foi apresentada por Colle 21 tan

to para fluxo quanto para temperatura prescritos na
secgao transversal e fluxo uniforme axialmente.
Neste estudo propoe-se apresentar  uma sniuqm

para o problema de transferencia de calor em regime
estacionario em um trocador de calor duplo-
tubo aletado isolado externamente e com igual capadida-
de térmica horaria 0 desempenho teérmico & avalia-
do em termos do numero de Nusselt dos dutos interno e
externo em fungao do numero e comprimento das aletas.

COLOCACAO DO PROBLEMA

trocador
a Fig. 1,

0 problema investigado consiste de um
de calor duplo-tubo duplo-aletado, conforme
onde a simetria e utilizada na resolugao do prohlema.
A condugao de calor nas superfxcxes solidas € também
considerada. As seguintes hipoteses sao admitidas
na analise do problema:

(i) o fluido € newtoniano, incompressivel de proprieda
des fisicas constantes;

Trocador de calor duplo-
=tubo-duplo-aletado.

Figura 1.
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(ii) o escoamento e laminar, estacionarioc e plenamente
desenvolvido;
(iii) o duto & retilineo de paredes perfeitamente poli-
das com eletas triangulares de pequena espessura e
(iv) escoamento contracorrente de iguais capacidades
téermicas horarias.

0 problema & estabelecido pelo
a valor de contorno:

seguinte problema

Problema hidrodinamico:

V?u, = -1 2€D, e u,| =0 %EJ =0 ()
an, 3Dy
?’uz = -RpRy z€D, e u, =0 ; %EZ‘ =0 (2)
= a, " 1oy

Problema térmico:

v'r, =1, 2€D 'r| =T.(s); 2 =—q (s) (3)
1 o 1 aDl -1 HL\BD, n

uTz = RoRyR,Ry z€D, e Tzl'a = Tg(s) :
D

2
g%i = -qn(s) (4)
aD,
Aletas:
g— (MT) BT) = - £(1) para TE€[a,b] (5)
*aleta interna ou externa
k 3T . N
£(1) = 28 . A(D)8(1)  com Ty(1=0) = Tg ;
Ml =0 (6)
T T.!'i

sguperficie intermediaria

ke 8T aT %
(1) = Eiciﬁl + ﬁﬁzjitt) com T(1=0) =Ty ;



T(Q,j_) = TA (n

onde 9D, = 3D, + 3D, e 3D, = 3, + 3D, ; as rela-
goes de dlfusxbllldade termica e viscosidade dos dois
fluidos sao dadaspor Ry e Ry. Os gradientes axiais de
pressao e temperatura entre os fluidos sao dados por

? e Ry ¢ determinados tal que satisfagam ahipotese

(1iv) [3]

A solugao do problema hidrodinamico & feita com o

auxilio da solugao fundamental de Green associada ao
operador Laplaceano.

glz.z"') = - E%—ln iz-z'| (8)

Com a utilizagao do teorema da divergencia & facil mos-
trar que a solugao dos problemas (1)
ponto pertencente ao dominio D dos dutos e

u(z) = b[ g(z,z') dA(z') + J g(z,z‘}%ﬁ(z')ds'_
D aD
-J 'u(z')%s{z,z')ds' (9)
D -
onde b =1 para z€D; e b =R,.Ry para z €D,. A in

tegral de area pode ser reduzida a uma 1ntegral no con—
torno através de uma mudanga de variaveis [3]. Para e-
v1tar os I contornos € introduzida a condigao de cansls
teuc1a obtida pela aplicagao do teorema de Gauss a equa
gao diferencial do problema. Uma equagao semelhante e
desenvolvida para 2z €3D, considerando o ponto z isola-
do do dominio por um aemlcxrculo de raio ¢ tal que
e+0. Deste modo a equagao do problema hidrodinamico
equivalente & escrita na forma:

(z'-z)n'

=2 2 (ln|z-2'| +

Bu(z) - J
aD

u(z')ds' + J
8D

% (a )ds' = - % J (z'—z).n'lniz-z'|ds' (10)
aD

onde 8 = 2v para zED eﬁ-ﬂpsra z € aD. Avelocl
dade media em uma regiao D & expressa pela equagao:

0 ® = 55 I u(z) dA(z) an
D

Substituindo (10) em (11) e utilizando uma mudanga
de variavel apropriada, e possivel transformar a equa-
gao da velocidade média somente em termos de integrais
de linha, conforme apresentado por [4]

A solugao fundamental de Green para o operador bi-
harmonico utilizada na construgso da equagao integral
da temperatura e obtida da integragao da solugao funda
mental do operador de Laplace tal que,

G(z,z") = - E% |z=212 (1n|z~2'| -1) (12)

0 mesmo procedimento de obtengao da equagao da ve-
locidade @ agora empregado,tendo sido obtida a seguinte
integral

) == éJ g(z.z')dA + J [g(z.2 ) (z ) -
D
- T(z')%%(Z.Z') + bu(z')gg(z.z') -
du 1
- bG3(z') ] ds (13)

para o duto interno b=¢=1 e para o duto externo
¢=RpRuRaRT , b=Rp.Ry.
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As funques de Green utlllzsdas na obtengao das e-
quagoes 1ntegrals relativas as aletas sao construldns a-
traves do metodo variacional de Ritz IS|. A equlgso in
tegral & obtida pelo uso da segunda identidade de Green
aplicada ao problema [5| e das propriedades da distri-
bui¢ao &-Dirac tal que

L:
(1) = [ gy (LTDEM@AT + [1(0)-
o

- 18] 3 (24,1) + 10 as

para f(t) conforme Eqs.(6) e (7).

Deste modo o problema termico fica estabelecido a
traves das equaqoes integrais dos dutos interno e ex—
terno e superficies aletadas. Tais equagoes devem ser
resolvidas simultaneamente por_tratar-se de um problema
conjugado. 0 mﬁtoﬂa da colocaqao foi o metodo empregado
na aproximagao das equagoes Lntegrais. Este metodo con
siste na d:.screnza;ao das equagoes para z €3D por meio

da aproximagao das integrais por uma soma obtida pela
aplicagao do teorema do valor medio.
VERIFICAGEO DA SOLUGAO

A verificagao da precisso da solugao desen—

volvlda e feita, em uma primeira etapa, atraves da com-
paragao dos resultados obtidos para f.Re do duto inter
no e externo com as solugoes analiticas obtidas por Hu
e Chang [1] e Colle [2] respectivamente. Em amtas as
verificagoes os resultados mostram-se satisfatorios,
apresentando um pequeno erro, como mostrado pela Fig.2
para o duto interno e Tab.l para o duto externo.
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Figura 2. Fator de atrito relativo
ao duto interno.

A segunda etapa verifica a precisao da solugao da
equacao da energia, comparando o numero de Nusselt obti
do para kg/kg = 0, ou seja temperatura prescrita, com a
solugao analitica apresentada [2]. Os erros apre-
sentados situam—se na faixa 0,5-1%. A Fig.3 mostra a
comparagao descrita acima. Maiores detalhes a respeito

a hp— T =
anfq eonl2] a—
PueoNTE BaTI0 4 PR
8o meoas - >
By, = AaT
= {rore
.- o
P
oo L
’ r
L e - S pp—
, "-' “—w"_,‘
L7 |t
“ 7
P % Jr'/‘
"“l- i
gt Lysam
4 Y IS
e e
" ==n
s -
" ' L

Figura 3. A relagao Nu,/(Nu,) para tem—
peratura prescr1ta para R=0,60.




da comparagao das solugoes analitica e numerica podem
ser encontradas em [3].

R = 0,60
L, = 0,25 | M A 8 12 16
fRep, (D2/ [Numérico|158,75 [170,30 (182,64 [195,15
Dhy) Analiti-
| Jco (2] 159,50 (170,98 |183,28 |195,60
K = 0,60
L, = 0,85 M A 8 12 16
f.Renz(Dz/ Numerico[186,91[ 247,09| 337,44] 458,39
Analiti-
Dh,) - ZJ 187,06| 247,63| 338,58| 460,55
Tabela 1. Comparagao do f. Rep, (Dz/Dhz) para o duto

externo e R = 0,60,

RESULTADOS OBTIDOS

Os resultados aqui apresentados referem—se a uma
relagao de condutividade térmica kf/ks = 0,02 e uma re
lagao de raios R = 0,60. O comportamento do fluido no
trocador de calor & verificado através das curvas de
perfil de temperatura e distribuigao de fluxo sobre as
aletas internas e externas, e ainda a distr1hu1qno de
temperatura entre o topo da aleta externa e o raio ex-
terno e entre o topo da aleta interna e o centro do du-
to interno. 0 desempenho do trocador de calor & avalia
do atraves dos Numeros de Nusselt dos dutos interno e
externo.

A analise da variagao da distribuigao de tempera-
tura ao longo de uma aleta, tanto interna, quanto exter
na, mostra que quanto maior o comprimento da aleta,
maior sera o gradiente médio de temperatura 9T/31 ao
longo da eleta. Este fato esta xutlmamente ligado com
a caractat;stica condutiva da aleta & portanto a rela-
gmo kf/kg. Para kg/kg+0 a solugao obtida corresponde
a temperatura prescrita, proporcionando um gradiente
3T/3t nule. A Fig, 4 mostra a distribuigdo de tempera
tura ao longo da aleta externa para L, = 0,55 e para
4, 8 e 12 aletas.
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Figura 4. Distribuigao de temperatura ao lon-
go da aleta externa para R=0,60 ,
Ll - 0,0 » Lz = 0,55.

A varlacac do fluxo de calor ao longo da aleta e
avaliada atraves de 3T;/3n e 3T, /n, de onde se obser=
va que o comportamentc das curvas de distribuigao & se-
melhante para os dois dutos, caracterizado por um fluxo
pequenc junto a base da aleta,contrastando com o eleva-
do fluxo junto a extremidade.

giao de extremidade das aletas. E verificado que o
fluxo sobre a aleta diminui com o aumento do comprimen—
to e numero de aletas, pois, o aumento de tais pareme-
tros provoca a diminuigao da velocidade media do fluido
e consequentemente o valor total do fluxo, A fig. 5
mostra a distribuicao do fluxo ao longo da aleta ex-
terna para R = 0,60, Ly = 0,0 e Ly= 0,55, para 4 e 12
aletas.

0 numero de Nusselt utilizado na avallagao do de-
sempenho termico & definido pela equagao:

Este comportamento se de
ve as maiores velocidades do fluido desenvolvidas na re
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Figura 5. Distribuicao do fluxo de calor ao
corpo da aleta externa para
R=0,60 , L =0,0e Ly =0,55,

¥ __tg* q D§/L* n;
o ke (TA - T)

Para o duto interno i=l e b=1 e para o duto ex-
terno i=2 e b=Ry , onde L & o comprimento da superfi-
cie intermediaria.

A analise de problemas deste tipo & complexa pois
o numero de Nusselt de um duto, interno ou externo, e
influenciado tanto pela aleta situada no proprio duto
no qual esta sendo feita a analise, quanto pela aleta
situada no duto oposto. Esta influéncia & expressa na
alteragaa das distribuigoes de temperatura e fluxo nas
superficies do duto em questao. Desta forma a analise
€ dividida em duas partes, a primeira determina a
influéncia das aletas internas no escoamento atraves do
duto interno para Lz = 0,0, como mostrado na Fig. 6 .

0 aumento do numero de aletas internas provoca diferen—
tes efeitos para cada comprimento L. Este fato esta
relacionadu com a formagao de reg:oes de estagnagao jun
to as eletas,que imprimem uma tendéncia a diminuir Nu,
contrastando com a tendéncia do aumento de Nu, pelo au-
mento de troca térmica. Para valores baixos de M ha
a predomxnancla deste ultimo fator, enquanto que o au-
mento de M imprime uma maior influencia da presenga das
regioes de estagnagao, determinando a diminuigao de
Nu,. Deste modo ha o aparecxnento de pontos de Nu, ma-
ximo relntxvo a cada comprimento L;. Estes mesmos efei
tos estao relacionados quando se analiza a influencia
do aumento do comprimento de aleta L;. O aumento de
Ly provoca por um lado o aumento de Nu, devxdo ao au~
mento da area de troca e por outro a diminui¢ao do Nu,
devido as regioes de estagnaqao. resultando no surgimen
to de um comprimento Lj otimo, o que Hu e Chang [ de~
terminaram para o fluxo prescrito nas aletas como sendo
Ly = 0,795,

A.
Thi=Tsi)

(15)
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Figura 6. Ralagao Nu, /(Nu,) ' para o du-
to interno.

A influéncia observada das aletas externas sobre Ny
foi pequena, tendo sido verificado que quanto maior o
numero de aletas menor esta influéncia. Uma amostra do
efeito causado pela presenga da aleta no duto interno e



apresentado pela Fig. 7, onde & mostrado o Ny, em fun-—
gao de Ly para diferentes comprimentos d aleta inter-
na.
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Figura 7. Variagao do nimero de Nusselt
do duto interno com o compri
mento da aleta externa para
M=12, R=0,60 e kf/kg=0,02.

A segunda etapa de analise do trocador de calor &
referente ao comportamento do numero de Nusselt do duto
externo em fungao do nimero e comprimento das aletas in
ternas e externas. Para um dado comprimento Lz, o au-
mento do numero de aletas M provoca um aumento do Nu,.
sobressaindo o efeito do aumento da area de troca termi
ca sobre a diminuigao da velocidade média do fluido, es
ta Gltima tendendo a diminuir o nimero de Nusselt. Dea
se modo, nao foi verificado a _presenga de pontos de ma
ximo nas curvas de Nu, em fungao do nnmero de aletas pa
ra M<16, como apresentado pela Fig. 8. A influéncia
da presenga das aletas internas no escoamento do duto
externo e de modo geral pequena, sendo verificado que
quanto maior o numero de aletas menor a influéncia de
L1 no comportamento termico do duto externo.
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Figura 8. Relagao Nu,/(Mu,), para o duto
externo,

E observado que os resultados obtidos para o nimero
de Nusselt no presente trabalho apresentam valores in-
termediarios aos casos de temperatura e fluxo prescri-
tos nas aletas, conforme Fi 4 Tal fato foi previs
to por Eckert at al. ﬁ na analise do escoa-
mento  no interior de um setor de circulo com condi-
qso de temperatura ou fluxo prescrito na fronteira.
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Figura 9. Relagao Nu,(Nu,), para k /
k =0,02, temperatura e flu-
X0 prescritos para R=0,60,
Ly =0,0 e Lz=0,55.

CONCLUSAO

De um modo geral, o aletamento de uma superficie
possibilita o aumento do desempenho teérmico. No presen
te estudo esta premissa e observada até o ponto em que
a diminuigao da velocidade causada pela presenga da ele
ta acarreta uma dlmlnul;ao do nimero de Nusselt do duto
interno. E necessario ressaltar que a condigao inicial
de igualdade de capacidade calorifica horaria dos dutos
interno e externo, restringe a aplicagdo direta dos _re
sultados aqui apresentados, no entanto tal aproximagao
oferece um ponto de partida para uma analise mais
geral .
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ABSTRACT

The present paper reports a boundary integral
solution anaﬁgzu 0f a contercurrent heat exchanger
made of a double-{inned annulus. The enhancement of
the heat thansfer sunface L4 obtcu.ned by Longitudinal
straight §inns which are placed of the intermediate
amﬁace The Nusselit number is compared with data
obtained from analytical sofution available for
Limiting-cases.
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RESUMO
0s coeficientes de thansponte (transferéncia de calor e _perda de _carga) foram de
terminados experimentalmente para escoamente turbulento atraves denegides anulares. Fo
ram estudadas trés geometrias basicas: sem aletas (Bisa) e duas com 20 aletas curtas
por cincunferineia (diferentes alturas) e fixadas de fonma defasada (entre duas filei-
nas consecutivas) sobre o tube interno da regido anubar. As condicoes de contorno ado-
tadas sdo: 1) temperatuna uniforme sobre a Supenficie externa do Zubo intenno; 2) a su

perficie intenna do tubo externo ¢ adiabatica.
E nealizada uma comparacac entre o desempenho

ma de adimensionais.
apresentade pelas trnes segoes anufanes.

INTRODUCAOD

Trocadores de calor do tipo bi-tubular concentri-
co sao comumente utilizados. Eventualmente, sobre a su
perficie externa do tubo interno sio posicionados aletas
formando, portanto, uma regiao anular aletada. Emgeral,
o trocador de calor é isolado termicamente pelo lado ex
terno ficando assim, caracterizada uma das condicdes de
contorno da regiao anular: a superficie interna do tubo
externo é adiabatica.

Uma analise da literatura relativa a coeficientes
de transporte em trocadores de calor aletados mostra que
os dados disponiveis sdo bastante restritos. Aindamais,
para geometrias simples, como secoes anulares lisas com
a superficie do tubo interno isotérmica, nao obteve-se,
na literatura, o coeficiente de transferéncia de calor.
Leung et al. [1] e Isachenko et al.[2] fornecem tal coe-
ficiente, purem para a condicao de fluxo de calor uni-
forme através da superficie do tubo interno da secao a-
nular. Patankar et al.[3] analisaram os coeficientes de
transporte associados a escoamento turbulento atraves de
secoes anulares aletadas de forma continua. Entretanto,
novamente a condigao de contorno adotada pelos autores
e a de fluxo de calor uniforme. Jones [4] e Quarmby [5]
fornecem somente o coeficiente de perda de carga paraes
coamento turbulento através de regices anulares lisas.

Deste modo, o principal objetivo do presente tra-
balho & a ubtencio e comparacao dos coeficientes de trans
porte de escoamentos turbulentos através de uma secis
anular lisa e, posteriormente, aletada. Adotou-se ale-
tas segmentadas posicianadsn alternadamente entre duas
fileiras cousecutlvas. Além disto, foram estudados dois
casos quanto a altura das aletas. Para todas as geome-
trias analisadas adotou-se as seguintes condlcoes de con
torno: 1) a superficie externa do tubo interno e Lsoter
mica; 2) a superficie interna do tubo externo e adiaba-
tica.

Montou-se um trocador de calor bi-tubular que de-
vidamente monitorado (medicao das vazoes, temperaturase
pressoes) permitiu a determ:nacao dos coeficientes de
transporte associados a regiao anular. Somente o terco
central do trocador (secao de teste) foi aletado. Deste
modo, havia a montante ¢ a jusante da secao de teste um
comprimento equivalente a trinta diametros hidraulicos
correspondentes a regido anular. Agua foi utilizada co
mo fluido quente escoando através do tubo intermo, en-
quanto ar escoando pela regiao anular era o fluido frio.

A eficiéncia das aletas pode influenciar o coefi-
ciente de transferéncia de calor [6]. No entanto, uma
vez que no presente trabalho adotou-se tubos e aletas de
latao (alta condutividade térmica) tal eficiéncia é mui
to proxima de 100Z, conforme demonstrado por Braga e
Saboya [7] em um modelo bi-dimensional para a aleta.

Para obter-se a condicao de superficie isotermica
operava-se o trocador de calor somente com elevados nu-

0s nesultados sdo a.pnuemtadoa na fon-
teamo-hidraulico

meros de Reynolds, ou seja, altas vazoes de agua. Veri-
Eicqu—se experimentalmente que para Reynolds pelo lado
da agua superior a 80000 era obtida tal condicao de con
torno. Este efeito do Reynolds da agua sobre a condi-
cao de contorno esta de acordo, sob o ponto devxstaqua
litativo, com a pesquisa apresentada por Sparrow e
Patankar [8].

SECAO DE TESTES

A Figura 1 apresenta esquematicamente a geometria
analisada. Naturalmente, o lado esquerdo desta figura
representa a regiao anular lisa, enquanto o direito uma
das aletadas. Conforme pode-se observar ha 20 aletasem
cada fileira circunferencial de aletas. As aletas re-
presentadas pelas linhas tracejadas pertencem a uma fi-
leira imediatamente anterior ou posterior. 0 nimero to
tal de fileiras de aletas ao longo da secao de testes
e 37.

@0

Figura 1. Esquema geométrico das regices anulares
analisadas

As Tabelas | e 2 fornecem a nomenclatura e as di-
mensdes geométricas dos parametros geométricos pertinen
tes ao problema.

Uma vista esquematica do trocador de calor monta-
do para a realizacao dos testes é apresentada na Figura
2. Uma vez que a secao de testes ocupava o terco cen—
tral do trocador de calor, somente o trecho do tubo in-
terno correspondente a tal regido era substituido (liso
ou aletado). A medicdo da vazao de ar foi feita por um
venturi ou placas de orificio (devidamente calibrados),
conforme a faixa de vazdo, posicionados a montante dare
gido anular. O ar do proprio ambiente refrigerado era
succionado por um ventilador escoando sucessivamente pe
lo medidor de vazao, pela regido anular (trocador de ca
lor), passando, em seguida, por uma camara plena e pelo
ventilador, e, sendo, finalmente; descarregado no exte-
rior. Com duas vélvulns borboletas efetuava-se o con-
trole da vazao. A temperatura do ar era medida naentra
da e na saida da secao de teste através de termopares ca
librados.
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Tabela 1. Dados geométricos comuns as trés

secoes de testes

Diametro interno tubo interno | Dy |'|9,05mm(3.’4")
Didmetro externo tubo externo | D,  |25,40mm (1™)
Diametro interno tubo externo 1 D3 |50,80mm 2"
Comprimento da secao de testes 1 L | 740mm
Comprimento de cada aleta ] L l 20mm
Espessura das aletas | it l 1, 10mm

Didmetro hidraulico (anular)  |Dy=D,-D,| 25,40mm

Relacdc de diametros | ps/ps | 3

Tabela 2. Dados geometricos especificos das
secoes aletadas

= Aletas|Aletas

s T Baixas| Altas

Altura das aletas I H | 5,0mm‘10,0mm
Relacdo comprimento/altura | 2/ | 4 | 2

Relacao espessura/altura | 2t/H t 0,22 | 0,1

Relacdo diametro hidraulico/altural D, /H | 5,08 | 2,54

SECAO
DE TESTE VENTURI OU
| 30Dy | 30Dn | 300y | ORIFICIO CALIBRADO
| ;
[]
‘ AR
*
SOPRADOR |
N\

ORIFICIO
t JCALIBRADO
AGUA AGUA

RESERVATORIO DE
AGUA

|_

Figura 2. Vista esquematica do trocador de calor
e periféricos

AQUECIMENTO ELETRICO

Conforme mostrado na Flguta 200 agua, que @ mantl
da em ebuligao no reservatorio pela atuacao de resistén—
cias elétricas, é bombeada para o trocador de calor. A
vazdo e a temperatura da agua (saida da secao de testes)

eram medidas por uma placa de orificio e um termopar (am

bos previamente calibrados), respectivamente. 0 circui-
to da agua foi projetado de tal forma que o trocador de
calor podia operar tanto em correntes paralelas quanto
opostas. O mesmo sistema de registros (nao representado
na Figura 2), que possibilitava tal operacao, era utili-
zado para o controle da vazao de agua.

Para a medicao da perda de carga na secgao de teste,
dezesseis tomadas (oito a montante e oito a jusante da se
¢cao de teste) de pressao estatica foram utilizadas.

830 na regiao anular antes e depois da secao de testes.

Des
te modo, foi possivel estabelecer a distribuicao de pres
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REDUCAO DOS DADOS

A efetividade do trocador de calor, £, pode ser de
terminada por

Tee =T
ag——-——-——T 5 (1)
qe'Tfe
onde:

Tfe’Tfs - temperatura do fluido frio (ar) naentra
da e saida da secao de teste, respecti-
vamente ;

qu - temperatura do fluido quente (dgua) na

entrada da secao de teste.

A temperatura T,, pode ser avaliada por umsimples

balanco de energia no trocador de calor. Assim,
e

qu = qu + —C: (‘:fs_Tfe} » (2)
onde:

C = mf cf e Cq = mq cq 3

mf s By = vazao em massa dos fluidos frio e quente,

respectivamente;
Cf +Cq = calor espectflco dos fluidos frio e quen

te, respectivamente.
Por outro 1ado o coeficiente global detransferen
cia de calor, U, € dado por

e 'C_f -2n[1=-(1 +Cf/Cq)€]

3
1 +Cglcq -

para um trocador de calor operando em correntes parale-

las. No caso de correntes opostas, tem-se:
g Ce 1 e-1 %)
= o :
A (Cg/ey)-1 (Cg/Cqle -1

Nas equacgoes (3) e (4) o parametro A representa a
area total de troca de calor.

Considerando-se que a eficiéncia da regiao aletada
é muito proximo de 100% [7], pode-se fazer:

U= (s)
1 ,_A_ 1, AnDy/n)]
h WD L by 27k L
onde:
k - condutividade térmica da parede do tubo in-

terno (latao);

h ,h - coeficiente de troca de calor associado ao
escoamento turbulento através do tubo inter
no e da regiao anular, respectivamente.

0 coeficiente h; é obtido através da correlacao de
Dxttus—Boeiter [9]. Deste modo, combxnauda -se convenien
te as equacoes (3) ou (4) com (5), e poss;vel determinar
-se o valor de h e, consequentemente o numero de Nusselt,

Nu, como funcao do numero de Reynolds, Re. Tais adimen-
sionats sao dados respectivamente por:
hD
Nu = B (6)
ke
¢
4 m; D
Re = —zf'—z'l"_ (?)
(D3 - D3)ug
onde: .
kg - condutividade térmica do fluido frio;
Wg - viscosidade dinamica do fluido frio.
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A equacao (8) permite determinar-se o coeficiente
de atrito, f, associado ao escoamento turbulento através
da regiao anular lisa.

£ =02 i i
mg’ /[ (n/4) (@3 -D3))*

5 ®)

onde: A

- coeficiente angular da distribuiciﬂdeprq&
sao no escoamento desenvolvido;

Pg - densidade do fluido frio.

No caso da regido anular aletada, o coefxcxente de

perda de carga por fileira de aletas, Ka' é definido do
seguinte modo:
2 p. OP
Ka u 2 f : 2312 )
£ J’[(Tlﬂl)(D3 'Da)]

onde:

AP, - perda de pressao devida somente as aletas;

n - numero de fileiras de aletas.

0 fator AP, € dado pela distancia vertical entre

as duas llnhas paralelas representativas da distribuigao
da pressao para o escoamento desenvolvido antes e depois
da secao de teste.

Assim, para as segoes aletadas a perda de pressao
total, AP., no escoamento através da regiao anular pode
ser determinada por:

3

R R £ (10)

Ph 2 pl(n/4) (03 -p3)1?
Por outro lado, e usual fazer-se
Dy

ft'f+n—I:-Ka (11)
onde:

Ly = coeficiente de atrito do escoamento através da

segao anular com n fileiras de aletas.

Observa-se que o coeficiente f, € dependente do no
mero de fileiras de aletas. Deste modo, nao é possivel
uma comparacao direta entre o coeflcxente f (regido anu-
lar lisa) e f;.

RESULTADOS E COMENTARIOS

A Figura 3 mostra a forte influéncia dacondicao de
contorno sobre o Nusselt da regido anular lisa. Somente
para elevados Reynolds da agua (superiores a 80000) ob-
serva-se a obtencao da condigdo de contorno pre—estahele
cida, ou seja, a superficie do tubo internoé isotermica.

110

100 CORRENTES OPOSTAS
( Nul
ar |
90 . : :
TEMPERATURA UNIFORME
80 - ( PRESENTE TRABALHO)

CORRENTES PARALELAS
70 i | i i
0 20 40 60 BO 100

Re x 10~3 (agua)

Figura 3. Influéncia do Reynolds da agua sobre o Nusselt
do ar estando fixado o Reynolds do ar em 55000

120 140

Verifica-se ainda que o valor do Nusselt, para o

trocador de calor operando em correntes opostas, ficasem

pre compreendido entre os valores do mesmo parametro pa
ra as duas condicoes de contornmo distintas. Tal fatonao
ocorre para o caso de correntes paralelas. 0 numero de
Nusselt verificado para esta condicao sofre reducoes sen
siveis em baixos (menores que 40000) Reynolds do ar.

A Tabela 3 apresenta suscintamente as expressces
obtidas para o numero de Nusselt.

Tabela 3. Nusselt do ar em funcao do Reynolds do ar

Geometria | Autor | Expressao
Anular lisa Isachenko NufPro'ﬁ =0,193 Reo'a
Anular lisa E:::z:;: NufPrD'& =0,0044 Reo’926
b con | st [ 10,005 w0
ot con | Pt om0, 0000 009

Todas as expressoes apresentadas no presente tra-
balho sdao baseadas no diametro hidraulico, Dy, da segdo
lisa (Tabela 1) e no numero de Prandtl, Pr. As Figuras
4 e 5 mostram graficamente as equacOes apresentadas na
Tabela 3. O espalhamento dos pontos experimentais em tor
no das expressdes propostas estd em torno apenas de 17
nos tres casos.

A Figura 4 compara os resultados obtidos pela pre
sente pesquisa para a regido anular lisa com os dados
classicos da literatura. Verifica-se que somente em e-
levados regimes de turbuléncia ha a tendéncia de coin-
cidéncia de resultados para as duas condicdes de contor
no distintas. &

150 1 ] T
FLUXO DE GALOR CONSTANTE /
[1.2] y
100
80
Nu
0.4
T

M

TEMPERATURA
UNIFORME |

0 7 [ PRESENTE TRABALHO )
30 —
20
10* 2x10? 4 x10t  7x10*
Re

Figura 4. Comparacao dos dados de Nusselt da literatura
para fluxo de calor constante com os obtidos
no presente trabalho (temperatura uniforme)

Naturalmente, em ambos os casos das secoes aleta-
das, a taxa de troca de calor na secdo de teste (compri
mento constante), para um dado Reynolds, é maior do que
na segdo lisa. No entanto, para a regido anular com
as aletas baxxas, tal ganho deve-se exclusivamente aoau
mento da area de troca de calor. Ja para o caso da se-
cao anular com as aletas altas, tal ganho é devido tan-
to ao aumento de area, quanto ao do coeficiente de tro-
ca de calor (Nusselt), conforme pode-se verificar atra
vés da Figura 5.

205



200

i

150 ALETAS Am.sll Pd

£

a ;

Pe N |

100

Nu
Pr°

2 x10% 4 x10"  7x10*

Figura 5. Nimero de Nusselt do ar em funcdo do nimero
de Reynolds do ar (tubo isoteérmico)

A Tabela 4 apresenta suscintamente os resultadosob
tidos para a perda de carga.

Tabela 4. Coeficientes de perda de carga

Coeficiente de perda Coeficiente
Geometria |de carga por fileira de
de aletas (K,) Atrito (f)

Anular lisa - £ =0,513 ge 0»291
Anular com -0,077
aletas altas | ‘a =0,997 he =* Eq. (11)
Anular com -0,138
aletas haixas|hta %O ro2! RETE Eq. (11)

Em [7] pode-se encontrar a comparagao entre o coe-
ficiente de atrito para a secao anular lisa, f, apresen-
tado no presente trabalho, com os dados de Brighton et
al.[4) e Quarmby [5].

A falta de dados na literatura impossibilitou uma
comparacao dos resultados obtidos para as secoes aletadas.

COMPARACAO DAS GEOMETRIAS

Adotou-se o seguinte critério para efetuar-se acom
paracdo do desempenho termo-hidraulico entre as trés geo
metrias estudadas: fixou-se apoténcia de bombeamento (ar
através da regido anular) e a area de troca de calor.

I
\ ALETAS ALTAS
1.0
R ‘\\\_
0.9 \
ALETAS BAIXAS
0.8 to e
x
0.7 :
0 2x10* ax10* 6x10*
Re

Figura 6. Comparacao entre a relagdo dos numeros
de Nusselt (aletado/liso) em funcao do
Reynolds
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Assim, definiu-se o parametro R como sendo a rela
cdo entre o numero de Nusselt da secdo aletada pelo ni-
mero de Nusselt da secdo lisa.

Os resultados obtidos para R, em funcao
do numero de Reynolds verificado na regiao anular sema-
letas, sinapgesentados graficamente atraves daFigura 6.

Uma analise da Figura 6 mostra claramente a vanta
gem apresentada pela secdo anular com as aletas altas so
bre as demais. Ressalta-se o fato de que este trocador
de calor apresenta um comprimento equivalente somente a
16% ao do trocador de calor sem aletas.

CONCLUSOES

Mostrou-se no presente trabalho a importancia das
condigoes de contorno sobre as caracteristicas da trans
feréncia de calor em regides anulares. 0 coeficiente de
troca de calor verificado para a condigdo de tubo iso-
termico e consideravelmente menor do que o fornecido pe
la literatura para fluxo de calor constante. e
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ABSTRACT

The transpont coefficients (heat thansfer and pres
sune drop) were experdimentally determined for mmcanit'
§low through annular regions. Three basic geometrnies
were studied: no fins (smooth) and two with 20 shont fins
fixed along the innen tube (different heights) and
arranged in a staggered manner. The boundary conditions
adopted ane: 1) uniform wall temperature at Lhe outen
surdace of the innen tube; 2) the innen sunface of the
outer tube is adiabatic. The nesults are presented in a
nondimensional foxm. A comparison among the nespective
theamo-hydraulic pernfonmances 44 also presented.
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RESUMO
Expendiencias foram realizadas visando determinar 04 coeficientes de troca de ca-
Lor e o fator de atrito para escoamentos em dutos de secdo neta em fonma de triangulos

is0sceles com angulo do vertice de 120°.

Lon de dutos trniangulares sob condicoes de escoamentos Laminan e turbulento.

dos utilizados foram ar e agﬁ
a partin do coegieiente glo

As

medidas foram efetuadas numtrhocadon de ca
08 flui=

e 04 coeficientes medios de troca de caforn determinados
de troca de calor do trocadon. As condigdes de contorno
sao duas paredes isotenmicas ¢ a_terceina adiabatica.

08 nesultados sao apresentados

na forma adimensional, ou defa, nimeros de Nusselt como funcdo de Reynolds e Prandtl e

faton de atrnito como guncao de Reynolds.
INTRODUGAO

0s dutos de genmetrla triangular sdo comumente uti
lizados nas aplicacoes de engenharia, tais como, trocado
res de calor compactos, coletores solares dentre outras.
Neste trabalho sao apresentados os resultados de uma pes
quzsa experimental utilizando dutos tr1angulares cu;u se
cdo reta tinha a forma de um trlangulo isosceles com an-
gulo do vértice de 120°, Uma pesquisa realizada nas pu
blicacoes disponiveis sobre as caracteristicas da troca
de calor e perda de carga nesta geometria, revela alguma
falta de informagao sobretudo se o escoamento turbulento
for o procurado. No caso especifico do regime laminar, a
literatura encontrada ja apresenta uma grande gama de in
formagoes principalmente em escoamentos ja desenvolvidos.

Sparrow e Haji-Sheikh [1] publicaram seus resulta-
dos analiticos para escoamentos laminares desenvolvidos.
Foram apresentados, para qualquer angulo do vértice, os
coeficientes de troca de calor para a condicao de contor
no de fluxo de calor constante nas paredes. Os coefici-
entes de perda de carga sdo também disponiveis neste tra
balho. Realizado por Schmidt e Newell [2], também em re
gime laminar, encontrou-se na bibliogragia pesqu1sada um
trabalho com inumeras condicdes de contorno teérmicas co-
mo paredes isotérmicas ou fluxo de calor constante e pa-
redes adiab&ticas. 0 angulo do vértice também foi varia
do sendo porém o escoamento considerado totalmente desen
volvido. Uma coletanea bastante extensa é apresentnda
por Shah e London [3], onde somente os escoamentos lami-
nares sao abordados.

No caso dos escoamentos turbulentos, Eckert e Irvine
[4] e Altemani e Sparrow [5] aparecem como uma das pou-
cas informacoes encontradas na literatura.

das num duto isosceles com angulo do vertice igual a
11,46°. Em [5] as medidas foram realizadas em dutos equi
lateros.

ca de calor e perda de carga. As condig¢bes de contorno
nestes casos foram: fluxo de calor uniforme por unidade
de comprimento axial e temperatura uniforme por secdo nas
duas paredes aquecidas sendo a terceira adiabatica.

0 presente trabalho teve sob principal objetivo o
estudo do escoamento turbulento em dutos triangulares com
angulo do vertice de 120°. Foram determinados os coefi-
cientes médios de troca de calor e o fator de atrito nes
te caso, O experimento foi realizado num trocador de ca
lor tendo como condicoes de contorno duas paredes isotér
micas e uma adiabatica por duto triangular. Visando a nh
tencao de escoamento totalmente desenvolvido, foi provx—
do o trocador de calor de um comprimento de desenvolvi-
mento tendo aproximadamente 40 diametros hidraulicos. Em
complementacao ao trabalho, escoamentos laminares foram
também estudados. Neste caso porém o escoamento nac a-
tingia o desenvolvimento.

Em [4], expe
rimentos em troca de calor e perda de carga foram efetua

Foram pesquisadas ndo s6 aregifo deentrada bem
como a totalmente desenvolvida no que diz respeito a tro
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0s fluidos utilizados no trocador de calor foram
ar e dgua como fluido frio e quente, respectivamente. Os
coeficientes médios de troca de calor foram determina-
dos através da medida do coeficiente global de troca de
calor do trocador.

0Os dutos triangulares do trocador de calor foram
confeccionados com duas paredes de latdo tendo sido uti
lizado na terceira parede um material de baixa conduti-
vidade. Esta construgao visou a obtencao das condigoes
de contorno desejadas.

0s coeficientes de troca de calor determinados ex
perimentalmente sao apresentados na forma adimensional,
como fungdo dos nuimeros de Reynolds e Prandtl. O fator
de atrito também é apresentado como uma funcdo do niume-
ro de Reynolds.

A Figura | mostra esquematicamente o problema em
estudo.

s
LS NSOUMNTE & /AR S
% > CANAL DE AR =Sy
% CANAL DE AGUA
"ISOLANTE i

Figura 1. Secao transversal do trocador de calor

Pode ser visto ainda na Figura | anomenclatura di
mensional do trocador. Os valores destas dimensoes no
modelo experimental foram: ¢ = 120°, L =44 ,0mm, S =76,3mm
e H=22,0mm. O comprimento total do trocador de calor,
denumanado aqul por X, foi 2000mm. Os parametros geome
tricos adimensionais que governam o problema sdo: ¢ = 1205,
K/D =98 onde Dy é o diametro hidraulico. Da definigao
usual pode-se obter Dy =L send/[1+sen(¢/2)] =20,4mm.

MODELO E PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

Uma visao esquematica do modelo experimental pode
ser vista na Figura 2. O circuito de ar era aberto e
sob a influéncia de um exaustor o ar do ambiente fluia
inicialmente através de um medidor de vazao calibrado.
Este medidor era uma placa orificio ou um venturi, de-
pendendo da vazao a ser determinada. Em seguida o ar en
trava numa camara plena de onde era distribuido aos du-
tos do trocador de calor. Apds percorrer toda a secao
de teste o fluido frio passava por uma segunda camara
plena e desta, através do exaustor, era finalmente joga
do para a atmosfera. Duas valvulas neste circuito fa-
ziam o controle da vazao.



VALVULA [
[\ CAM.
o PLENA
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MEDIDOR
DE 1
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RESISTENCIA
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Figura 2. Visdao esquematica do modelo experimental

0 circuito da agua tambem pode ser observado na Fi
gura 2. Neste caso, o fluido quente operava em circuito
fechado e era bombeado através da secao de teste no tro-
cador de calor. A vazao era determinada por um rotametro
calibrado. Este circuito foi projetado de modo apermitir
o trocador de calor operar tanto em correntes paralelas
como em opostas. No reservatorio que pode ser visualiza
do na Figura 2 foram instaladas resisténcias elétricasca
pazes de controlar a temperatura do fluido quente. <

Para a medicao das temperaturas foram utilizados
termopares calibrados na entrada e na saida da secao de
teste em ambos os fluidos. Para medir a distribuicdo de
pressio‘au longo do duto triangular, 15 tomadas de pres-
sao estaticas foram utilizadas no escoamento do ar.,

Todas as medidas foram realizadas em regime perma-
nente e as propriedades dos fluidos avaliadas a tempera-
tura média de mistura entre a entrada e a saida da segio
de teste.

REDUCAO DE DADOS

0 principal objetivo da reducao de dados foi a de-
terminacdo dos coeficientes meédios de troca de calor pa-
ra as paredes aquecidas de duto triangular. 0 fator de
atrito pode também ser obtido dadistribuicdo de pressoes.

0Os coeficientes medios de troca de calor foram de-
terminados atraves da medida do coeficiente global de tro
ca de calor do trocador definido como "

q
A BT

U= (1)

onde q é a quantidade de calor trocada por unidade de tem
po e A a area das paredes aquecidas. AT é a diferenca de
temperatura global média logaritmica (DTML),
ATa - bTb

AT =

(2)
n(AT,/ATy)

onde AT, e ATy, sao as diferencas de temperatura entre os
dois fluidos nas extremidades do trocador de calor.

A taxa de troca de calor pode também ser determina
da, por

AT = mag cpag ﬂTag

c
ar Par " ar

onde  é a vazao massica, c, o calor especifico a pres-
gdo constante e AT a diferenca de temperatura entre a en
trada e saida de um mesmo fluido no trocador de calor. Os
fndices ar eag referem-se ao ar e a agua respectivamente.

Nas equacdes (2) e (3) as vazoes massicas e todas
as temperaturas sido diretamente medidas. Com estes valo
res o coeficiente global definido na equacao (1) pode en
tao ser calculado. Por outro lado, este mesmo coeficien
te pode ser escrito como

1 1
— Pr—
Bag ' Rar

ks il (4)
u k

onde E&g e Far sdo os coeficientes medios de troca de ca

lor por convecgao na secdo de teste. Sendo x a posicao
relativa na secdo de teste, seu comprimento € Xp-Xg.
Ainda na equacao (4), t € a espessura da parede de tro-
ca de calor entre os fluidos e k. sua condutividade tér
mica. A equagdo (4) pode também ser reescrita como

_L = P Dy _E_ (5)
U N“sg kag ﬁﬁ;r kar ke

+
+

onde Nu = h Dy/k é o numero de Nusselt médio.

A equacdo (5) se aplica tanto aos escoamentos tur
bulentos quanto aos laminares. Os termos nela desconhe
cidos sio Nugg e Nu,, os quais podem ser determinados co
mo f9ncoes dos numeros de Reynolds e Prandtl dados res—
pectivamente por

Re = p vDRIu (6)

Pr=q cpik (7)

onde V € a velocidade média do escoamento, p a massa es
pecifica e Y a viscosidade absoluta do fluido.
Para escoamento laminar € possivel escrever-se [6]

— ﬁab X; = ﬁ;; X;
Nu = e s (8)
Xb - X

onde 2

o 1

Nu_ = Nu + (9)

a el e @) e ca(xh™
a a
e
X,
flutonpnine, (10)
DH Re Pr

As expressoes para Nuy e x; sao analogas as equa-
¢oes (9) e (10). Nu, e Nup sdo os numeros de Nusselt me
dicsentre a entrada e as posicoes x, e Xp respectivamen
te. Nug, & o valor do numeroc de Nusselt para escoamento
desenvolvido e seu valor é dado por Shah [3] como Nu_ =
= 1,8, Maiores detalhes sobre a equacao (9) e seus ex-
poentes sao apresentados em [7]. Deve-se ressaltar que
as equagoes (8), (9) e (10) sao validas para ambos os
fluidos. Desta forma, os valores desconhecidos passam a
ser as constantes c,, €; € np da equacao (9).

No caso dos escoamentos serem turbulentos e desen
volvidos, uma expressido ja tradicional para o numero de
Nusselt &

Nu = ¢ Pr" Re" (1

Ao substituir-se a equacao (11) na equagao (5),as
Gnicas incognitas sao as constantes ¢, n e m, a serem de
terminadas experimentalmente.

A determinagdo do fator de atrito foi feita com o
auxilio das distribuicoes de pressao ao longo dos dutos
triangulares para diversos numeros de Reynolds. Como a
pressao era medida em 15 diferentes pontos, podia-se de
terminar facilmente onde o escoamento se encontrava de-
senvolvido hidrodinamicamente. Um ajuste atraves do me
todo dos minimos quadrados de uma funcao linear nestes
pontos fornecia o gradiente axial de pressao dP/dx. Com
este determinava-se o fator de atrito dado por

: A _iggifflgﬂ_ (12)
2PV

RESULTADOS E COMENTARIOS

0s resultados de maior importancia sdo, sem divi-
da,os relativos a troca de calor. O fator de atrito foi
também analisado para os escoamentos turbulentos uma vez
que para escoamentos laminares os mesmos encontram-se dis
poniveis na literatura pesquisada [3]. Inicialmente se-
rao apresentados os resultados relativos ao fator de a-
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trito pois estes serdo utilizados em correlacoes dos coe

ficientes de troca de calor.

Fator de Atrito., A Figura 3 mostra o fator de a-

trito como funcao do numero de Reynolds onde os pontos re

presentam os valores experimentais. A tendéncia decres-
cente deste fator com o aumento do numerc de Reynolds e
tipica em escoamentos em dutos lisos. A correlacao obti
da através do método dos minimos quadrados foi f =1,489 *
* Re'n i Na mesma figura pode ser observada a corre-
lacao de Blasius (f =0,316 * Re” 2% ) onde o nimero de
Reynolds é baseado no dlswetro hidraulico. Esta pratica
€ usual pela falta de correlacoes especificas para dutos
nao circulares. Como pode ser observado, acorrelacao de
Blasius ndo se mostra satisfatéria neste caso. Convém sa
lientar que o desvio do ajuste sobre 18 pontos experimen
tais foi de apenas 1,9%. il

4,04
o 3.8 R\
9 §% \ b{ﬂlnliu!

2.5 & "'H‘
2,0

\mo

o]

5 10 13 20 25 30

Re x 1073
Figura 3. Fator de atrito versus numero de Reynolds

Nimero de Nusselt. Para os escoamentos em regime
laminar, determinou-se o nimero de Nusselt médio desde a
entrada até uma posicao genzrxca como Ja mencionado ante
riormente. Foi utilizado o método dos minimos quadrados
na determinacao das constantes da correlagdo propostapor
Stephan [6]. Foram rea11zadas cinco experiéncias com di
ferentes valores para os numeros de Reymlds dos dois t'1u1
dos e os valores encontrados na minimizacdo foram c; =
= 1,279, c; = 10%3 ¢ n; = 10,00. Deste modo o nimero
de Nusselt médio pode ser escrito como

!
Nu=1,8+ (13)
1,279 P (x*) 2 4 10%32 (x+) 10000

Convém salientar que o desvio meédio entre os valores e os
calculados foi 1,357 o que mostra que esta correlagao se
aplica bem ao problema em estudo.

No regime turbulento como ja mencionado, o compri-
mento de entrada garantia o escoamento desenvolvido. De
modo analogo ao anterior, procurou-se aqui determinar as
constantes c, n e m da equagao (11) de modo aminimizar o
somatorio dos quadrados das diferencas entre os coefici-
entes globais de troca de calor experimental e o calcula
do com a equagao (5).

Foram realizados dezenove corridas com o niumero de
Reynolds variando desde 5000 até 30000 aproximadamente.
A correlacao entao obtido foi

Nu = 0,013 Pr??? ge®®? (14)
0 erro médio entre os coeficientes globais experimentais
e os ajustados foi de 3,41%, mostrando uma boa concotdﬁg
cia entre a funcao ajustada e os pontos experimentais.

Deve-se ressaltar mais uma vez que, devido a 1gual
dade dos dutos por onde escoavam os dois diferentes flui
dos, foi possivel neste trabalho a determinacao da depeﬂ
déncia do nimero de Nusselt em relagao ao numero de
Prandtl, tanto no regime laminar quanto no turbulento.

Fazendo uma comparac¢do com outras correlacgdes con-
sagradas obtidas na literatura, importantes constatacoes

209

sao verificadas. E usual se utilizar a

correlagdo de
Dittus-Boelter

lar assim como € feito com a correlacdo de Blasius para
o fator de atrito. Mais uma vez esta pratica, pela fal
ta de correlacoes adequadas, conduz erros significati-
vos. A Figura 4 mostra além da correlacao aqui apresen
tada duas outras de relevante importancia. Uma delas &
a conhecida equacdo de Dittus-Boelter [8] e aoutra,mais

recente, a correlacdo de Petukhov-Popov [8], que sao a
presentadas abaixo. =
Nu = 0,023 Re®® pr®" (15)

Nu = (£/8)Re Pr/[1,07 +12 7(?1‘ 1)(:!8)1"] (16)

onde f é o fator de atrito. Usualmente se utiliza a cor
relacao de Filonenko [8], para este fator, dada por

f = (1,82 log,,Re - 1,64)7° “117)
80 —
i -“::"
Nu ; ) -
: ==l
P Y o
40 f i
g
]
/
20 H
i
]
’ | m Presente Trabalho
10 .I ~==== Dittus - Boelter -
| memim Petukhov - Popov ( f-Filonenko)
3
5 10 18 20 BN 30

Re x 10-3

Figura 4. Nimero de Nusselt versus mimero de Reynolds e
comparacdo com correlacoes da literatura

Como pode ser verificado na Figura 4, tanto a cor
relacdo de Dittus-Boelter como a de Petukhov-Popov uti-
lizando o fator de atrito dado por Filonenko superesti-
ma o numero de Nusselt do duto em questdo. A explicacdo
aqui também é a mesma apresentada anteriormente para o
fator de atrito. Estas correlagoes foram desenvolvidas
para dutos circulares e sdo utilixadas como aproximacoes
para as outras geometrias.

Visando uma melhor comparagdc, utilizou-se o fa-
tor de atrito encontrado neste trabalho na equagdo de
Petukhov-Popov. O resultado pode ser observana na Figu
ra 5. Pode-se ai verificar uma melhor concordancia en-
tre os resultados obtidos do que os observados na Fig.4.

T
80 E
Nu 1, -
i ] L
40 ;
"J:;"—ﬂﬂf
20 !
I
/ |
’ | s Presente Trabolho
10 i_..._ Petukhov-Popov ( f-Presente ' |
i Tmulhﬂ)
it
1
i ' .
5 10 = go 28 30
Re x 10°3
Figura 5. Comparacao entre os numeros de Nusselt do pre

sente trabalho e o obtido pela expressao de
Petukhov-Popov modificada



CONCLUSAQ

Das experiéncias realizadas pode-se concluir que a
utilizacao de correlacoes consagradas para dutos circulg
res em dutos isosceles com angulo do vertice de 120 po-
de levar a resultados bastante incorretos. No caso do fa
tor de atrito, tal pratica agrava-se com o aumento do nu
mero de Reynolds podendo chegar a 30% de erro aproximada
mente. Para o nimero de Nusselt, as correlacdes tradi-
cionais tambem levam a erros da ordem de 30%Z em relacao
aos valores observados na pratica. Esta diferenca reduz
-se sensivelmente ao se utilizar a correlagao de Petukhov
-Popov porém com o fator de atrito correto para este du-
to. Neste caso o erro fica em torno de +10%.

Finalmente, a metodologia de trocadores de calor de
dutos iguais conduziu a resultados bastante satisfato-
rios nos quais a dependéncia com o nimero de Prandtl é
sem duvida uma boa contribuicao.
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ABSTRACT

Expeniments wene penformed to deteamine  heat
trhans fen coefficients and ﬁ}rwon factors fon fLows in
duets whose cross sections have the shape of an isosceles
triangle with an apex angfe equal fo 120 degrees. The
measurements were made by wtilizing a ufan  duct
heat exchanger. Laminan and turbulent conditions were
considerned. The fluids 4in the heat exchanger were air
and water and the average heat transfer coegficients
were detenmined by measuring the ovenall heat thansfenr
coefficients of Zhe heat exchanger. To attain fully
develfoped conditions, the heat exchanger had a stanting
Length of app&ox&matety 40 hydnaulic diametens. The
thenmal boundary conditions consisted of  uniform
temperatune on the twe equal walls of the duct, the
thind wall being 4insubated. The tralangular ducts of
the heat exchanger consisted of two metallic walls and
a wall of Lesser conducting matenial. The resufts are
presented in dimensionfess form. Nusselft numbers as

junction of the Reynolds and Prandtf numbens and friction
factons as gunction of the Reynofds number
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RESUMO

Este thabatho T o nesultado de uma investigagdo experimental sobre o _desempenho
tenmico de um tubo de calon fechado ("closed thenmosyphon") avaliado atraves dos coe-

ficientes de transmissdo de calon nas zonas quente e fria do tubo e de &
te de condutividade temmica efetiva, 0 dispositive opera com a masda

eu coepdiedien-
ca de Freon

13, em temperaturas proximas a sua femperatura critica. 08 nesulfados podem sexn hazoa
velmente explicados em tenmos dos fenbmenos ocorrentes nas zonas quente e gria e mos-
thanam wna condutividade tenmica efetiva do tubo de oito vezes em refagac a do cobre.

INTRODUGAO

Um tubo de calor fechado & um tubo metalico sela-
do, com uma certa quantidade de fluido de trabalho. Es-
te fluido evapora-se na regiao inferior aquecida ( zona
quente) e condensa-se na regiao superior refrigerada(zo
na fria), retornando pela agao da forga de gravidade
terrestre. Devido a agao desta forga, o dispositivo fun
ciona como um diodo termico, transportando altas quantz
dades de calor em apenas um sentido.

As mais antigas utilizagoes deste dispositivo re-
ferem-se a refrigeracao de aletas de turbinas |1| e a
preservacao da temperatura em solos congelados |2| .Mais
recentemente seu uso foi proposto para refrigeragao de
componentes eletrdnicos |3| e para a recuperagao de ca-
lor |4|. Em 1983, Van Dijk |5| sugeriu um sistema de
parede tipo coletor solar onde o transporte de calor do
meio ambiente ao recinto interno & feito atravées de tu-
bos de calor fechados em forma de "S". Esse trabalho
analisa, principalmente, o problema do armazenamento de
calor na parte interna da parede.

0 presente trabalho faz uma analise do desempenho
termico de tubos de calor fechados retos, com fluido de
trabalho operando a temperaturas proximas A temperatura
critica, com a finalidade de aproveitar as otimas pro-
priedades de transmissao de calor nesta regiao. Esta
analise & feita através dos coeficientes de transmissao
de calor nas zonas quente e fria, que fornecem dados
para a compreensao dos fendmenos que ocorrem nestas
duas regioes, e atraves do coeficiente de condutividade
térmica efetivo, que indica o comportamento térmico glo
bal do tubo. A finalidade de tais tubos & a sua inser—
gao em paredes externas de recintos, tendo em vista a
sua otima condutividade em apenas um so sentido, facili
tando a passagem de calor do meio ambiente ao recinto
ou vice-versa. Adicionalmente o tubo apresenta grande
simplicidade e pode, portanto, ser fabricado facilmen-
te.

PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

Foi construido um trocador de calor composto de
cinco tubos de calor fechados com idénticas caracteris-
ticas (comprimento de 300 mm, comprimento da zona fria
e da zona quente de 36.5 mm, diametro interno de 18 mm,
espessura de parede de 1 mm e massa critica de Freon 13
de 34.99 g), aquecidos e refrigerados com agua,operando
no sistema de correntes opostas. Foi utilizada uma ba-
teria de cinco tubos a fim de aumentar a diferenga de
temperatura entre as entradas e saidas de agua de caéa
circuito, que serja dificilmente medida com a necessa-
ria exatidao, caso fosse usado um Gnico tubo, A opera-
gao do tracader de calor em regime de fluxo contrario
foi escolhida por prover uma diferenga de  temperatura
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relativamente igual entre as zonas quente e fria de ca-
da tubo, Os sistemas de aquecimento e refrigeragao fo-

ram supridos por dois termostatos com estabilidade de
temperatura de 0.01 C,

As temperaturas foram medidas por termopares co-
bre-constantan, calibrados previamente, de 0.3 mm de

diametro. Cada tubo recebeu treés termopares, um na me-
tade da zona quente, outro na metade do tubo e outro na
metade da zona fria. Em cada entrada de agua foi coloca

do um termopar, e entre cada entrada e saida de agua
foi colocada uma cadeia de termopares (cinco termopares
ligados em séerie, para amplificagao do simal produzi -

do). O trocador de calor, fixado em uma caixa e isolado
termicamente, permitia variar o angulo de inclinacao do
coniunto, tomado em relacao a vertical.

Para simular um recinto interno, a tempe:atura da
zona fria foi mantida constante em 18 e 22°C. 0 ambien-
te externo foi simulado através da variagao do fluxo de
calor cedido a zona quente. Com este aumento de tempera

tura na zona quente, a temperatura na metade do tubo
foi variada e medida em intervalos de 1°C.

Cada ponto de medigao consistiu em um valor de
temperatura na metade do tubo, um &ngulo de inclinagao
e um valor de temperatura na zona fria.

0s experimentos foram direcionados de maneira a
obter-se os coeficientes de transmissao de calor nas
zonas quente e fria, dados pelas expressoes:

hzq qu / (Azq aTzq) (1

hzf E sz / (Azf ATzf) (2)

e o coeficiente de condutividade térmica efetiva do tu-
bo, dado pela expressao:

ke = Q. / (ALAT) (3)

onde Q & o fluxo de calor, em Watts, A a area de entre-
ga ou recepgao de calor (A = 2mrL_ ), em metros qua-
drados e AT a diferenga de*%emperatdifa na zona quente
ou fria, em Kelvins, definida como a diferenga de tempe
ratura entre o termopar no centro do tubo (T ) e na zo-
na fria (T _), ou na zona quente (T_) e no  centro do
tubo. Os Ifidices "zq" e "zf" referefi*se as zonas quente
e fria, respectivamente. Q, foi tomado como sendo o flu
xo de calor na zona fria, € a area da secgao trans-
versal do tubo, L_ o compriﬁento entre os locais de en-
trega e retirada ae calor (comprimento do tubo) e AT a
diferenga de temperatura entre esses dois pontos.




APRESENTACAO E DISCUSSAO DOS RESULTADOS

ZONA QUENTE

Influéncia da variacac da temperatura na metade
do tubo sobre hz - Da observagao da figura 1 pode-se ve
rificar o crescimento do coeficiente de transmissdo de
calor com a temperatura na metade do tubo, até um certo
valor de temperatura. Esse tipo de comportamento pode
ser associado a ebulig3o nucleada, onde a formagao con-
tinua de bolhas e o movimento de fluido causado pelo
deslocamento dessas bolhas contribuem para um aumento
da transferéncia de calor associado a um aumento de tem
peratura, 0 crescimento de h com a pressao (ou corres
pondente temperatura de satufdcao) foi também observado
por outros autores fﬁ e ?I, para determinadas faixas de
pressao (e temperatura). A partir de um certo valor de
temperatura, ha uma queda brusca nos valores de h_,que
mantém-se praticamente constante com o aumento da’ tem-
peratura, Esse tipo de comportamento pode ser associado
a instalagao da ebuligao de pelicula ou a existéncia de
condigoes supercriticas na zona quente.

Influéncia do angulo de inclinacao sobre h . A

figura 1 mostra, para a regiao onde predomina a ebuli
¢ao nucleada (regiaoc com valores de h__ crescentes com
a temperatura), uma influencia muito péquena do angulo

de inclinagao. Analogo comportamento tambem foi obser -
vado por |6|, quando o fluxo de calor cedido ao tubo
tinha valor relativamente baixo. Na regiao onde predo -
mina a ebulicao por pelicula (e/ou condigoes supereri-
ticas) pode-se admitir uma influ@ncia nula do angulo de
inclinagao. Pelas condigoes mencionadas no item ante-
rior, @ provavel que nao haja mais liquido na regiao da
zona quente, o que faria com que a variagao do Engglu
de inclinagao do dispositivo nao alterasse as condigoes
de transferencia de calor.

Influéncia da temperatura de operagao da  zona
fria sobre h_ . Na figura 1 observa-se que nao ha prati
camente alte%gqin entre os valores de h__ para as duas
temperaturas existentes na zona fria (lgqe 22°C). De
acordo com a figura 2, verifica-se que, para a tempera-
tura de 18°C foram utilizados os mais altos valores de
fluxos de calor, o que, contudo, nao fez com que as cur
vas tivessem comportamentos muito diferenmciados, A ana-
lise da figura 1 revela ainda que a passagem do regime
de ebuligcao nucleada para o regime de ebuligao de peli-
cula (e predominancia das condigbes supercriticas) ocor
re a menores temperaturasé o quao maior for o fluxo de
calor utilizado (T _ = 18°C). Um maior fluxo de calor
acelera o prncessozge ebulicao, fazendo com que o filme
de vapor seja estabelecido a menores temperaturas.
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FPigura 1. Coeficiente de transmissac de calor versus
temperatura na metade do tubo, para angulos de 40, 60 e
80”7 e temperaturas na zona fria de 18 e 22°C.
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Figura 2, Fluxo de calor cedide ao tubo versus tegperatg
ra na metade do tubo, para augulog de 40, 60 e B0 e tem
peraturas na zona fria de 18 e 22°C.

ZONA FRIA

Influéncia da variacao da temperatura na metade do
tubo sobre h__. Na figura 3 observa-se um decrescimo dos
valores do coeficiente de transmissao de calor com o au-
mento da temperatura na metade do tubo, até um certo va-
lor de temperatura. Isso ocorre para todos os angulos e
para as duas temperaturas de operagao da zona fria. A se
guir, ha um crescimento nos valores de h__ com o aumento
da temperatura. O comportamento dessas clitvas pode ser
explicado atraves da analise do numero de Reynolds. Quan
do o regime de escoamento do condensado e laminar, um
aumento da temperatura na metade do tubo (devido a um au
mento do fluxo de calor cedido ao tubo) faz com que haja
um aumento da espessura do condensado, aumentando a re-
sisténcia a passagem de calor, prejudicando a transferen
cia de calor. Ao ultrapassar uma determinada temperatu-
ra, relacionada a um dado fluxo de calor, o nimero de
Reynolds critico & ultrapassado, e a pelicula de conden-
sado torna-se turbulenta, havendo uma melhora na transfe
réncia de calor. Os valores calculados para o nimero de
Reynolds indicaram um valor critico em torno de 160. De-
vem ser lembradas as fortes investidas do vapor na super
ficie do condensado.

Influéncia do ingplo de inclinagdo sobre hz . Nas
curvas referentes aos mais nltos valores de fluxo de ca-
lor fornecidos (quando T _ = 18°C) a influ@ncia do angu-
lo de inclinagao na zona fria & pequena, tanto na regiao
laminar quanto na turbulenta, Para as curvas com T »
22°% (menores fluxos de calor utilizados) nota-se " que
os valores para o angulo de 80 encontram-se um pouco
abaixo dos valores para 40 e 60 . Analisando os fluxos
de massa de vapor no tubo (h =@ /h, ), verifica-se que
estes, para um dado T , sao bem mdiores para o caso T _=
18°C, que quando T 22°C. Na hipotese de que a  area
de condensagao do fubo seja relativamente pequena para o
fluxo de massa a condensar, ha a possibilidade de que a
maior parte da regiao Eréa esEeja inundada para angulos
proximos da vertical (40°), nao dando margem a diferen-
ciagao entre inﬁulos. Para fluxos de massa de vapor me=

nores (T_, = 22°C), a zona de condensagao chega a inun-
dar-se apenas para angulos mais afastados da vertical,
que & o caso de $ = 80 . Por isso nao_se nota grandes

diferencas entre os_casos 40, 60 e 80% para T__ = 18° ¢
o o zf
e 80" para T . = 22°C.




Influéncia da temperatura de operacao na  zona
fria., Na figura 3, observg—se que as curvas de menores
fluxos de calor (T . = 22°C) possuem um coeficiente de
transmissao de calor maior que as de mais altos fluxe
de calor (Tz = 18°C), com excessao das curvas para 80
onde a diferana entre eles & irrelevante, Para uma es-
pessura de pelicula mais fina na parte superior da se-
gao transversal do tubo, quando os fluxos de massa de
vapor sao menores, a transmissao de calor & mais efeti-

va que atraves de peliculas mais espessas. Além disso
e como ja foi comentado acredita-se que a regiao de
condensagao esteja inundada para os maiores fluxos de
caler, e portanto de massa, utilizados.
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Figura 3. Coeficientes de transmissao de calor na zona
fria versus temperatura na metade do tubo, para angulos

de inclinagao de 40, 60 e 80°, Temperaturas na zona
fria de 18 e 22°C, 0Os simbolos tém o mesmo significado
que nas figuras 1 e 2.
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Figura 4. Coeficiente de condutividade térmica efetiva

versus temperatura na metade do tubo, para Engulog de
40, 60 e BO . Temperaturas na zona fria de 18 e 22°C,

COEFICIENTE DE CONDUTIVIDADE TERMICA EFETIVA

A condutividade térmica efetiva deve ser entendi-
da como a representagao do comportamento termico global
do tubo, obtida pela interagao entre o comportamento
das zonas quente e fria. Nas curvas da figura 4, @ man-
tida a queda na transferencia de calor causada pelo es-
tabelecimento da ebuligao de pelicula na zona quente,
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Anteriormente a esse fananenn.jn_condutixidade situa-se

em média, entre 2400 W/mK, para T __ = 18°C e 2800 W/mK
para T . = 22°C. A influencia di lo de inclinagao
s6 & ndtada para o angulo de 80", quando T _ = 22°%C. A-

pos o surgimento do filme de vapor (ou esﬁbelecimento
das condigoes supercriticas), os valores de condutivi-

dade mantem-se praticamente constantes, em torno de
1000 W/mK,

CONCLUSOES

0 tubc de calor estudado apresenta condutividades
térmicas efetivas de até 2800 W/mK. Portanto, um dispo-
sitivo como o analisado possui uma condutividade térmi-
ca equivalente a oito barras macigas de cobre, das mes
mas dimensoes do tubo de calor. As curvas de condutivi-
dade versus temperatura na metade do tubo apresentam
dois tipos de comportamento bem definidos, oferecendo
condigoes para a delimitacao da faixa de trabalho do
dispositivo.

0Os coeficientes locais de transferencia de calor
permitem uma interpretagao razoavel dos fenomenos fisi-
cos ocorrentes no tubo, em termos de processo de ebuli
gao e condensagao. 0s valores mais altos de h__ apresen
taram-se cerca de 3 vezes menores que os maioﬁgs valo-
res de h_ .

0 Egspositivn estudado apresentou pouca sensibili
dade a variagig do angulo de inclinagao, porém, os @ngu
los de 40 e 60 ofereceram o melhor desempenho, para
temperaturas na zona fria de 22 °C.

A analise dos resultados experimentais sugere que
o aumento da superficie de condensagao podera melhorar
a transferencia de calor nesta regiac e portanto o
desempenho global do tubo.

REFERENCIAS
|1| Schmidt, E., Waermeuebertragung durch naturliche
konvektion in starken Fliehkraftfeldern bei der
Kuelung von Gasturbinen. Abhandlungen der B.W.G.,
1 : 109-115 (1949).

]21 Long, E,L., The long thermopile. Conf.

permafrost, 487-491 (1963).

Int. on

[3l Larkin, B.S5., A computer cooling aplication for
thermosyphons. Engineering Journal, 56 (1) : 30-33

(1973),

[4] Unk, J., Ammoniak - Gravitations Waermerohre zur
Waermerueckgewinnung in Lueftungstechnischen Anlagen

Ki. Klima-Kaelt-Heizung, 4.3 : 304-310 (1979).

|5| Van Dijk, H.,A.L., Van Gallen, E., Hense,J. e Wit ,
M., High Performance passive Solar Heating System
with heat pipe energy transfer and latent heat
storage. Solar enmergy in the European Communi ty
Séries A-4, Reidel Publ. Comp, Dordrecht, 118-130

1983).

fﬁ[ Gross, U. Der Waermeuebergang in einem geschlossen
thermosyphon, der Fluid nahe dem thermodynamisch
kritischen Zustand enthaelt. Dissertagao de douto-

rado, Universidade de Stuttgart - ITW (1983).

[?| Lee, Y. e Mitel,U. A two phase closed thermosyphon

Int.J, Heat and Mass transfer 15: 1695-1707 (1972).

ABSTRACT

The thenmal pexgonmance of a closed thermosyphon
tube, filfed with a critical mass of FREON 13 was
expernimentally determined, The coefficients of heat
thansmission in the hot and cold zones were obtained
togethen with the coefficient of effective theamal
conductivity, The nesults can be neasonably explained
in temms of the phenomena occurring £n the Zo«t and cold
zones, showing an effective themmal conductivity of
eight times the thewmal conductivity of coppen.
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RESUMO

0 presente trabatho apresenta um procedimento de caleulo tenmo-hidraulico para
Thocadones de Calon Casco e Tubo, sem Mudanga de Fase, para a tentativa de otimizagao
da area de thoca de calox, utilizando computadon.

Durante o dimensionamento sdo tomadas varias necomendagoes da TEMA, e o miétode
utilizado_para o caleulo da perda de carga e do coeficiente de pelicula para o  Lado
do casco 2 o de BELL-DELAWARE. Sdo mostrados tambom o roteire de caleubo utilizado no
computador e o4 resulitados de um exemplo de aplicagdo.

INTRODUGAO

Os trocadores de calor casco e tubo se constituem
no tipo mais usado de trocador devido a sua robustez e
grande flexibilidade nas condigoes de _projeto e opera-
gao, tais como: grsnde faixa de pressao de operagao e
de pressao admissivel para cada fluido, variagao das
areas de valores pequenos a bastante elevados(5000m?),
fluidos mantidos separados se necessario,grande varie-
dade de materiais a serem empregados para satisfazer
as demandas, facilidade de remogao dos feixes tubula-
res e outras [1].

0 projeto termo-hidrdulico de um trocador casco e
tubo consiste na determinagao de todas as dimensoes
construtivas essenciais para que ele realize a troca
termica desejada respeitando as limitagoes de perda de
carga, tamanho ou peso, velocxdades de escoamento, vi=
brngoes dos tubos, restrigoes adicionais devido a manu
tencao [2].

Cada situagao de progeto possui um potencial de
soluqoes. algumas das quais apresentam melhor combina-
gao das variaveis envolvidas em termos de desempenho
operacicnal global mais efetivo, e a escolha desses pa
rametros & que consiste em tarefa dificil até hoje.

Na literatura existente sobre o assunto  [3,4,5]
verifica-se que este tipo de prOJetu tem sido pouco
analisado com relagao a apresentacao de prccedxmentns
de calculo que encaminhem o prOJetista desde as especi
ficagOes iniciais do trocador até ao produto final.

Este trabalho apresenta um procedimento de calcu-
lo termo-hidraulico para a tentativa de minimizar a
area de troca de calor para o referido trocador. Sao
mostrados também o roteiro de calculo, a sequéncia uti
lizada no computador bem como os resultados de um exem
plo de aplxca;ao.

PROJETO TERMO-HIDRAULICO DE UM TROCADOR DE CALOR

CASCO E TUBO

Para o projeto de um trocador & necessario que se
estabelegam etapas a serem seguidas para a obtengao do
dimensionamento da area de troca de calor,as quais sao
mostradas a seguir:

. Condigoes de processo;

. Defini¢oes preliminares de projeto;

. Calculo das trocas de calor e das perdas de car

ga; : ¢

. Verificacao e analise dos resultados.

Condigoes de Processo. As condigoes de  processo
referem—se aos fluidos do lado dos tubos e do lado do
casco[3] e consistem em: temperaturas de operaqao. pro
priedades fisicas, perdas de pressao admlssxvels(&P

dP ) e/ou velocidades de circulagao, coeficientes ée
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deposito (rdt, rd ), localizagao dos fluidos no casco

e nos tubos. Estas condigoes devem obedecer a _ certas
limitagoes de acordo com os fluidos utxltzadas 3, 4].

Definigoes Preliminares de Projeto.Na selegaa dos
elementos construtivos do trocador deve-se examinar as
condigOes de processo levando-se em consideragdo o per
fil de temperaturas e as perdas de pressao admissi—
veis., E importante nesta etapa o aproveitamento da
experxencxa anterior, devendo-se procurar o maximo de
xnfotmagao sobre trocadores ja existentes que utilizam
os mesmos fluidos e tenhxm condicOes de processo  tao
proximas quanto possiveis das condiggoes do caso em es
tudo.

Os parametros a serem definidos e
sa0:

determinados

. Txpos de trocadores - 0 manual da TEMA[6] traz
recomenda;oes que regem algumas definicoes do projeto
térmico. De acordo com o manual, o tipo de trocador @
identificado por trés letras que correspondem as par-
tes: cabegote estacionario (A,B,C,N e D), casco (E,F,H,
J,K e X) e cabegote traseiro (L,M,N,P,S,T,U e W), Cada
tipo de trocador apresenta suas limitacoes para o uso,
considerando fatores como: tipo de espelho que ele pos
sui, tipo de feixe de _tubos e de chicanas a ser utili=
zado. faixas de pressao de operagao, processo em ques-—
tao, etc.

. Feixes Tubulares - Podem ser com tubos retos ou
em U [3].

. Material do casco - Os recomendados pela TEMA
sao: ago carbomo, agos de baixa liga e de alta 1liga,
aluminio e ligas de aluminio, cobre e ligas de cobre.
A escolha depende do tipo de processo.

. Bocais e placas de impacto - Deve-se primeiro
verificar os diametros minimos para os bocais do casco
e dos tubos analisando as velocidades maximas.

. Tubos - Os diametros externos dos tubos sao pa-
dronizados e encontram-se tabelados na TEMA juntamente
com suas respectivas espessuras de parede (BWG), diame
tros internos (diJ’ areas superficiais, etc. Para o
comprimento deve-se considerar o desenho da instala-
gao, fatores econdmicos e a padronizngio existente.

. Dlsposlqao dos tubos = A TEMA definiu quatro
tipos de disposigao que sao: arranjos triangular,trian
gular rotacionado, quadrado e guadrado rotacionado. Em
&] encontra-se um quadro com recomendagoes em fungao
de rd, e rd,e do tipo de trocador.

. Passo de tubos(p) - 0 valor minimo recomendado
e 1,25 x d,, onde d2 e o diametro externo dos tubos.

. Nimero de trajetos de tubos(n) - Em geral varia
entre 2 e B, embora se possa utilizar 1 ou mais de 8.



. Numero total de tuhos(NtJ - Determinado pela

area de troca termica estimada inicialmente A, (a par-

tir de Uo). Com ele determina-se o numero de tubos na
fileira central do trocador (ncJ e por conseguinte o
diametro do feixe de tubos (dq).

. Diametro interno do casco (d,) - Conhecendo-se
d3 e o tipo de trocador, tem-se valores aproximados de

d1 em uma tabela [3] cujos valores sao baseados em da-

dos praticos de projetos.
Conhecendo-se os valores de dl,d »p € n, pode-se

o valar de
mais proximo do valor calculado atraves da area de

obter na tabela de contagem de tubos [5]
N,

t
troca termica.

. Espessura dos espelhos de tubos - Toma-se como
espessura minima do espelho a soma do diametro externo
dos tubos com a tolerancia para corrosac mais o enta-
lhe [6].

. Chicanas - Sdo classificadas em transversais e
longitudinais. As transversais podem ser planas (multi-
segmentares, disco-e-anel e de orificio) e em barras.

. Espagamento, corte, diametro e numero de chica-
nas - Para o espagamento (23), o maximo deve ser o dia-

metro interno do casco (d ) e o minimo 1/5 de d; ou 2"

escolhendo-se o maior deles [6]. Os espagamentos extre-
mos podem ser iguais ou nao aos espagamentos internos,
dependendo do tipo construtivo do trocador. 0O corte
das chicanas & o segmento de altura £, dado como por-

centagem do diametro interno do casco (tabela em [9]).
Para o diametro das chicanas (ﬂchi)’ encontram-se em

[6] tabelas com diferengas (d1 = dchi)’ para as clas-

ses padrao de trocadores,

. Folgas tubo-chicana, casco-chicana e feixe de
tubos-casco - As folgas tubo-chicana devem ser(1/36" +
d ) e (1/64" + d ) para o comprimento maximo sem apoio

dos tubos menor (ou igual) e maior do que 36", respecti

vamente. A folga casco-chicana & dada em fungao de d;

e a folga feixe-casco depende do tipo de feixe empre-
gado [5].

. Temperaturas e pressoes de projeto - As tempe-
raturas de projeto podem ser tomadas como sendo 10 oC
acima das temperaturas de operagao e as pressoes de
projeto entre 10 e 207 maiores do que as pressoes de
operagao dos fluidos [4].

. Pressao de projeto para os bocais do casco e dos
tubos - Sao dadas em quatro classes (150, 300 400 e
600) em fungao das temperaturas e das pressoes de proje
to para ambos os escoamentos (grafico em [4])

. Taxa de transferencia de calor real Qr produzida
pelo trocador:

Q, = UA AT w) (1)
onde:
U = coeficiente global de transferéncia de calor
(W/m2 oC);
A = area de troca térmica externa do feixe tubu-
lay (m*=);

AT = diferenga media de temperatura entre os flui-

dos quente e frio (na literatura) (°C).

. Taxa de transferencia de calor Q4 (W) especifi-
cada pelo processo:

= m = 2
Qd mtctﬁTt mcccﬂTc (2)
onde:
@ em = descargas dos fluidos nos tubos e no cas
t —
co (kg/h);
Ct e Cc = calores especificos dos fluidos nos tu-

bos e no casco (Ws/kg 9C);
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ﬁTt e AT = diferengas de temperaturas entre a en-
trada e a salda dos fluidos do casco e
dos tubos (°C).
. Coef1c1ente global de troca de calor U - Para tu
bos nao aletados & dado por:

o % 8 a6 3% 2
- = —= a— *+— —rd_ +1d (Wm°C)
U hd; kat di h, di t c
(3)
onde kpt € a condutividade térmica da parede dos tubos

(H}m OC) e, ht e hc

cula para o lado dos tubos e do casco.

sao os coeficientes de peli-

0 coeficiente global a ser estimado inicialmente
para os calculos do dimensionamento pode ser encontra-
do em [3 numa tabela que fornece valores de U para va
rios tzpas de fluidos em fungao de suas viscosidades.

. Area de troca de calor e dada por:

A= % (@) (4)
UAT
m

Calculo da Troca de Calor e das Perdas de Carga.
Para o lado dos tubos, a a equagao para o calculo do coe-
ficiente de pelicula & dada pela correlagao de SIEDER-
TATE, tendo o fator de COLBURN (J) sido desenvolvido

por PIERCE [7] para tubos lisos e para todas os tipos
de escoamento:
Cp\' 2
h, =Jd—2Lt_ ¢ (@Wm" %) (5)
= Prd 2/3
3

onde py, V, e Prd sao a densidade, a velocidade e o
numero de PRANDTL para o fluido dos tubos. % e o fator

de corregao devido a variagao de viscosidade do fluido.

0 caleulo da perda de pressao para o escoamento
dentro dos tubos inclui as perdas por atrito e as per-
das localxzsdas nos bocais, contragoes e expnnsoes, mu-
dangas de direcao, cujas equagoes podem ser encontradas
na literatura (3, 4,

Para o calculo do coefxcxente de pelicula e da per
da de carga para o escoamento do lado do casco & utili-
zado o método de BELL-DELAWARE [5], tendo sido escolhi-
do apos comparagao [3] com outros métodos  classicos
disponiveis na lxteratura aberta, KERN [8] e TINKER[Q]

As perdas de pressao tanto para os tubos como _para
o casco devem ser inferiores a perda de pressao maxlma
admissivel para cada um, mas devem estar tao proximos
destas quanto possxvel para melhor conversao das perdas
de carga em trocas térmicas.

Roteiro de Calculo. Este roteiro toma como base a
sequéncia de calculos discutida nos itens acima :

a) Definir as condigoes de processo, em seguida,
estabelecer as definigoes preliminares, tomando as se-
guintes consideragoes:

. o numero de trajetos de tubos comega igual a 2,
podendo ser igual a 1 caso o trocador seja do tipo es-
pelho fixo;

. o coeficiente global deve ser estimado inicial-
mente (Uo) como citado, e com ele determinar uma area
inicial de troca termica (Aa} (equagao 4);

. determinar o nimero total de tubos através de

equagao;
il g) Determinar o coeficiente de pelicula para o lado

dos tubos (h.) usando o fator ¢t igual a 1,0, porque
sua determxna;ao depende dc proprio he. -

¢) Com o valor de hy determinar a temperatura da
parede interna dos tubos (Tti) [8]. Com ela, determinar
novo $g.




d)Determinar a perda de carga total nos tubos(AP.)

carga

admissivel nos tubos. Se esta for muito maior do que a

determinada, deve-se aumentar o numerc de passos de tu-
- . 3 .-

bos ou diminuir o diametro dos tubos, ou alternadamen-

te, aumentar o comprimento dos tubos e diminuir o nime-

usando © novo ¢t' entao comparar com a perda de

ro total de tubos. Se a perda de carga calculada supe-
rar a admissivel, tomar medidas contrarias.
. 0 nimero de trajetos de tubos aumenta ou perma-

nece o mesmo, de acordo com a perda de carga nos tubos.
Deve-se adotar o numero total de tubos retirado da tabe
la citada.

e) Determinar novo coeficiente de pelicula do la-
do dos tubos.

f) Determinar o coeficiente de pelicula do lado do
casco (h.) usando o fator de corregao da viscosidade b
igual a 1,0.

g) Com o valor de h_, determinar a temperatura da
parede externa dos tubos (Tte) [8]. Com ela, encontrar
novo ¢c.

h) Determinar a perda de carga total para o lado

do casco (ﬂ?c), usando o novo ¢c.
i) Com os valores de ht e hc calcular U atraves de

(3) e em seguida a area de troca de calor desejada(A)em
(4).

Verificagﬁo. Conhecendo-se os valores de ﬁPc e A:

. comparar &PE com a perda de pressao admissivel

no casco Se ﬂPc for maior do que a admissivel, deve-se

aumentar o corte da chicana, o espagamento entre elas,
a distancia entre os centros de tubos adjacentes(p) ou
colocar chicanas segmentares duplas ou triplas.Caso ﬂPc

seja menor, toma-se medidas contrarias.

. comparar a area calculada com a estimada inicial
mente. Se o valor de uma esta 5-10% da outra entaoc a
area de troca de calor esta dimensionada. Se isto nao
acontecer admitir novo U , repetir os calculos até que
se obtenha uma harmonia entre os resultados da perda de
carga nos tubos e no casco e, proximidade de 107 entre
as areas estimada e calculada.

PROGRAMA PARA O DIMENSIONAMENTO DA AREA DE TROCA DE
CALOR

Foi montado baseando-se no roteiro acima e seu
fluxograma segue mostrado na Figura 1. Para os calculos
foi aplicado um exemplo [ﬁ], cujo processo e o resfria-

mento de um hidrocarboneto tipo gasolina com agua es-
coando nos tubos, com os seguintes dados:

Fluido Hidrocarboneto Agua
descarga(kg/h,1bm/h) 50208/110688 215807/475765
temp. de entrada(°C,
oF) 100/219,2 30/86
temp.de saida(9C,°F) 38/100,4 38/100,4
perda de carga admis
sivel (kgf/cm?, psi) 0,56/7,9 0,68/9,6

ANALISE DOS RESULTADOS

_ A Tabela 1 mostra os resultados do exemplo de apli
cagao [3].
0s valores de Uo, retirados da tabela citada,varia

ram de 80 a 135 BIU/h pé” F. A diferentes valores de U,

podem corresponder o mesmo diametro do casco e a mesma
area de troca, devido a substituigao dos valores do nu-
mero de tubos pelos encontrados na tabela de  contagem

de tubos. Valores menores de £3 levaram a um melhor

aproveitamento da perda de carga disponivel, como  po-
de ser visto para U = 96,5 BTU/h pe< F. O melhor apro-
veitamento da perda de carga no casco nao significou
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Figura 1 - Fluxograma do Programa de Dimensiona
mento

na tabe-

1c
resultado

uma maior concordancia entre as areas (Aca

la). Entao, pode-se observar que, o melhor
corresponde a um trocador com:

diametro interno do casco: 21,0 pol
diametro externo dos tubos: 3/4 pol
espagamento entre chicanas: 5,5 pol

area total de troca de calor: 1320,6 pé
numero total de tubos: 342 tubos

comprimento total dos tubos: 20 pes
numero de trajetos de tubos: 2
pares de tiras selantes 83



Tabela | - Otimizagao da area de troca de calor ABSTRACT

A computen based optimization forn the thewmal-

U 3 12 ip AP A iy hydraulic design method applied to shefl-and-tube heat
o 1 3 t c o cale exchangers 44 presented. The proposed computer progham
BTU i i Lbf Lbf pa? 7 consdidened TEMA necomendation and 44 based on  the
e P 012 poll BELL-DELAWARE procedure forn the shell-side  §ilm
P coefficient and pressurne Loss estimation. An simulated
80,0 25,0 12,5 4,5 1,1  1953,9 0,106 Eﬁﬁeﬁ,{’:‘m‘"’tm for comparison with convencional
85,5 25,0 12,0 4,5 1,2 1953,9 0,106 y
96,5 23,2 12,0 6,2 1,2  1621,8 0,066
96,5 23,2 11,5 6,2 1,3  1621,8 0,053
96,5 23,2 9,5 6,2 2,2 1621,8 0,021
96,5 23,2 7,5 6,2 3,4  1621,8 0,065
96,5 23,2 5,5 6,2 6,0 1621,8 0,092
96,5 23,2 4,6 6,2 6,4  1621,8 0,092
102,0 23,2 5,1 6,2 6,0 1621,8 0,093
107,5 23,2 6,1 6,2 5,0 1621,8 0,087
113,0 23,2 5,6 6,2 5,8 1621,8 0,09
118,5 21,0 10,5 8,9 1,6 1320,6 0,191
118,5 21,0 9,5 8,9 2,1  1320,6 0,171
118,5 21,0 8,5 8,9 2,7  1320,6 0,146
118,5 21,0 7,5 8,9 3,7 1320,6 0,096
118,5 21,0 6,5 8,9 51 1320,6 0,073
118,5 21,0 5,5 8,9 6,8  1320,6 0,052
124,0 21,0 5,5 8,9 6,8  1320,6 0,052
129,5 21,0 5,5 8,9 6,8  1320,6 0,053
135,0 21,0 5,5 8,9 6,8 1320,6 0,053
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RESUMO
E estabelecido um procedimento de profeto de um negenerador de placa plana para
o agente highoscopico que opera num ciclo de condicionamento de ar por nesfriamenteo eva

porativo.

e massa de agua que 0COANEM N0 PROCEAA0 NeGenerative.
uma sofucao analitica do problema, usande a teoria de penetragao.

Em thabathos anteriones foram estudadas as transferéncias de momentum, caloh

No presente trabalho @ obtida
A equacac resultan-

te para o fluxe de massa de agua retirada do desumidificante e suficientemente precisa
pma sen wsada no procedimento de projeto.
o prjeto pode ser executade numa caleuladora eletronica de mao.

INTRODUGAO

A literatura especializada na area de condiciona-
mento de ar revela uma tendéncia atual ao uso de energia
termica, quando livremente disponivel, buscando economi
zar o trabalho dispendido em compressores de grande por
te. Um dos sistemas que opera desta forma € baseado no
ciclo por resfriamento evaporativo. Neste ciclooar at
mosférico e secado por uma solugdo forte da substancia
higroscopica. Entre outros liquidos, o trietileno gli-
col apresenta caracteristicas que justificam o seu uso
como agente higroscopico no processo de secagem do ar.
A solugdo de trietileno glicol que absorveu agua do ar
torna-se uma solucao ftaca, que precisa ser regenerada
E no procesao de regeuerac&cl que se torna necessario o
uso de energia térmica, preferencialmente energia solar
ou calor de rejeito industrial,

Nos Gltimos anos varios pesquisadores associados
a Pontificia Universidade Catdlica do Rio de Janeiro se
dedicaram a analise do ciclo de condicionamento de ar a-
cima mencionado. Em 1980, Pessoa et al.[!]apresentaram

um modelo de simulacao das condicdes de desempenho eope

ragao do circuito de ar. Azevedo et al.[2] estudaram a
desumidificagcao adiabatica do ar num trocador de massa
vertical, Posteriormente foi complementado este estudo
[3], usando agua de resfriamentoc nos tubos do trocador,
num processo de secagem nao adiabatica, que resultamais
eficiente. No referente ao circuito de trietileno gli-
col,
cesso regenerativo do desumidificante num equipamento de
placa plana aquecida. Através de medigoes de vazoes e
temperaturas do ar e da solucao liquida e dos indices de
refracao na fase liquida foram obtidos dados suficien-
tes para elaborar um primeiro modelo de prDJeto do equi
pamento. Neste tipo de regenerador a solugao fraca, ou
degenerada, de trietileno glicol escoa por gravzdade S0
bre uma placa plana inclinada, formando um filme liqui-
do laminar. Simultaneamente uma corrente turbulenta de
ar é forcada em contra-corrente, retirando umidade do 1i
quido. A agua que se separa e vaporiza retira calor da
mistura, surgindo a necessidade do aguecimento indireto
atraves da placa. Os dois escoamentos ficam confinados
num canal bidimensional, formado pela placa aquecida
(mantida isotérmica) e por uma cobertura isolada. A ana
lise teorica do regenerador de placa plana foi efetuada
pelos autores do presente trabalho. Na referéncia [5]
encontra-se o estudo semi-analitico da parte hidrodina-
mica do problema. Os efeitos da turbuléncia da corren-
te de ar foram modelados e analisados num trabalho pos-
terior [6]. Finalmente, as equagoes de conservacao de
energia e de massa de agua foram integradas numericamen
te [7,8], permitindo estabelecer correlacoes paraos coe
ficientes convectivos de transferéncia de calor emassa.

No presente trabalho o mesmo problema do regenera
dor de placa plana é abordado, desta vez sob um enfoque

Zylbersztajn, Orlando e Saboya [4] analisaramopro
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Dada a simplicidade do procedimento propos

totalmente analitico. Devido ao alto valor do numero de
Schmidt da fase 1iquida (Sc =3,2x10"), osperfisde con
centracao de agua, obtidos na referéncia [7], comprovam que
o fenomeno difusivo no filme liquido se restringe as pro
ximidades da interface fluida. Tal evidéncia sugere a
aplicacao das hipoteses inerentes a teoria de penetracao,
viabilizando a integracao analitica da equacao de difu-
sdo. Sao assim obtidas equagdes algebricas de facil ma-
nuseio no procedimento de projeto, que € o objetivo des-
te trabalho.

ALGUNS RESULTADOS DE TRABALHOS ANTERIORES

A figura 1| representa o canal bidimensional do re-
generador. A distancia entre as placas € a, o comprimen
to do canal € L e a largura das placas é L. As placas es
tdo inclinadas de um angulo B com relacdo a vertical. As
equacoes dos perfis de velocidade esbocados na figura 1
estao disponiveis na referéncia [5].

Figura 1. A geometria do camal

0s numeros de Reynolds do ar (fluido 1) e do filme
liquido (fluido 2) sao dados por

Re, = 2m, / (wL) , i=1,2, (1
onde m1 € o fluxo de massa e g é a viscosidade dinamica
de cada uma das misturas. A espessura § do filme liqui-
do e considerada constante e pode ser calculada [7,9] a-
traves de

1
[1,5(u,/0,) Re,/g cos 6] B, @)



onde p, € a massa especifica da mistura liquidae ge a
aceleracio da gravidade.

A velocidade adlmenSIUnal na interface 0= ugg /
[u U, 3 sendo u, = m f(p? §L), pode ser calculaéa atra-
vés da seguinte equacgao, deduzida na referéncia [5]:

6 (2m+1) (IsOM+1) + (s=1)]
(3)

UZG
5(2m+1) (sM+1) + (s=1) (sM+4)

onde I =+1 (sinal negativo para
corrente),

escoamentos em contra

0= ulm/uzm = (p,/p ) (Re /Re M 3 (4)
0,736

M o= u,8/[u,(a-8)] ; = 0,00479 Re, ; (5),(6)

m = 1,40s (inteiro mais proximo) (7)

0s fluidos sao admitidos no canal com temperatu-

ras uniformes T, , e T,, e concentracoes (fracoes massi-
cas) de agua uniformes c;, e ¢,,. A placa inferior do
canal tem temperatura unl%otm& T

Na interface fluida supoe-Se que prevaleca a con-
dicao de equilibrio. Esta condicao, no caso demisturas
muito diluidas, fica bem representada pela_ lei de Raoult
para misturas ideais [7]. Designando por €, a concen-
tracao média de mistura de agua na fase gasosa e por
sz a temperatura de mistura do filme liquido (ambas me
dias entre a entrada e a salda) mostra-se nareferéncia
[?] que a concentracao de agua c?m, que corresponde a
clm e T,y na curva de equilibrio, fica determinada por
melo de

Y o= (0,6612 & 0+ 2,5x107%)0"! - 0,0271 , (8)
onde
0 = exp[11,6703 - 3816,44(T, - 46,13)"1] , T, em K.
(9)
Uma vez que a temperatuta T precisa ser estima
da, para uso na equagao (9), sdo necessar:os balangos de

calor em dois volumes de controle integrais: (i) envol-
vendo todo o canal e (ii) envolvendo apenas o lado doar.
Resultam duas equacoes a duas incognitas (T,, e acorres
pondente T1m para o ar). Apos alguma manlpulacao alge-
brica (veja-se a referencia [7]) obtem-se

= 2
C
1 7P,y

M1+ =
hHl L 2

2my ey (Typ-T

+ 2m, cpz(T?m “Ta) * m, ifg

(10)

Na equacao (10) Cp; (i=1, 2) € o calor especifico a pres
530 constante da mlstura, mw é a massa total de agua
transferida atraves da interface fluida, if é o acres-
cimo de entalpia durante a vaporizagao da agua na inter
face e hH1 e ﬁ sao os coeficientes convectivos médios
de transferenc1a de calor na interface fluida, lado do
ar, e junto a placa lsotermlca, respectlvamente

0 acrescimo de entalpia ifg pode ser avaliado
traves das tabelas de vapor ou, mais simplesmente,
ves da correlacao empirica [7]:

a-
at ra

-2

i =1761,21 11 - 46,13 . (11)
fe T,
onde,para T, em K, obtem-se ig, em J/g comerros inferio

res a 3% na faixa de 300K a 40§K A correlacao (11) €
obtida através de equagao de Clausius-Clapeyron eda cor
relacao de Cox-Antoine para a agua pura. Dada a peque-
na espessura do filme liquido, pode-se, para usoem (11)
tomar T, =T

Ds coe?1c1entes convectivos hHl e h_, bem como ©
coeficiente convectivo de transferencia dg massa th na

b LTy -Typ) = 0.
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interface, lado do ar, foram determinados pelos autores
[7,B] para varios Re, e Re,, integrando numericamente as
equacoes da energia e da dlfusao de massa. Define-se os
numeros de Nusselt th e Nu e o nimero de Sherwood Sh
através de

hfup - Zfzpﬁsz 3 Nuy = 2fig (a-8)/k, ; (12) e (13)
Shy = 2hy, (a-8)/2, (14)
onde ki (i=1,2) € a condutividade térmica da mistura e
A =piD; (i=1,2), sendo D; a difusividade de massa de

agua em cada fase. A caracter1st1ca mais importante dos
resultados das referenclas [7,8] é que Nu1 e Shl pratica
mente 1ndependem do numero de Reynolds da fase liquida,
Re,, e Nu_ é uma funcdo fraca de Re,.

Os humeros de Nusselt e Sherwood medios na interfa
ce, lado do ar, ficam bem correlacionados (erros inferio
res a 2,5%) por meio de -

0,8056
Nu, = 0,0212 Re, z (15)
w 0,533
Sh, = 0,0124 Re " (16)
para ar umido (numero de Prandtl Pr, =0 ,75) na faixa

5x10% sRe, £5x10".

Paia baixos valords dé Re, , as equacoes(15) e (16)

podem ser usadas também quando I =1 (ar escoandc nomes
mo sentido do filme liquido. i
Quanto a Nu_, a equagdo seguinte pode ser usada,
com erros inferiages a 0,57 para 20 <Re, £50:
" 0,1273
Nup = 2,4659 Re, , se Pr, =100 (7
As equacoes até aqui apresentadas sao informacoes

essenciais ao utilizador da tecnica de projeto viateoria
de penetracdo.

ANALISE TEORICA

A determinacdo da distribuicao bidimensional de fra
coes massicas c,(x,y) na fase liquida consiste nasolucao
da equacao da difusao
(18)

pau, 3C,/3x = A, a%e, /oy’

com as condicoes de contorno
dc, /3y (x,6) = 0 (placa inferior impermeavel); (19)

de, /oy (x,0) = Gw(x) 3 (20)

A,

cz(o,y} = C3e " (21)
onde G, (x) é a densidade local do fluxo de massa de agua
que cruza a interface. Uma vez que G (x) esta relaciona
do com o gradlante local de fracao massxca do lado do ar,
o problema acima equacionado so pode ser resolvido Juntg
mente com as equagoes referentes ao dominio da fase gaso
sa. A solucdo completa deste problema é abordada na re-
ferencia [7].

Se, entretanto a difusividade de massa D, de agua
na fase liquida é pequena (isto €, Sc, = U, /A, € muito
alto), entao ha pouca penetracao dc efeito difusivo na
massa liquida. Neste caso, a uma distancia pequenadain
terface a fracdo massica local ja se aproxima do valor
€,e» nao perturbado. Considerando que nesta pequena fai
xa de valores de y a velocidade local u,(y) € ainda mui-
to prox;ma de u,,= u,(0), tudo se passa como se o filme
liquido tivesse espessura infinita e se movesse com velo
cidade uniforme u Estas sao as hipoteses da teoriade
penetracao, splicaveis ao presente problema, onde Sc,; =
3,2 % 10"

0 coeficiente convectivo médio de transferéncia de
massa hp,, considerado constante em todo o canal, rela-
ciona-se com a densidade local do fluxo de massa atraves
de

6, (x) = hp,[e;(x,0) =y ()] . (22)

Entretanto, esta equagao nao pode ser diretamente combi-




nada com a condicao (20), porque ¢, e c, estao em bases
diferentes (c; €& massa de agua por massa total na fase
i). Para cantornat esta dificuldade, substltul—se a di
ferenca ¢, (x,0) 167 (x) por ¢, (x,0) -czm, sendo c de-
finida como na equacao (8). Hé, porém, necessidade de
corrigir esta diferenca de fracoes massicas por um fator
F, para que ela possa ser combinada com o cueflcxente
COHVECthﬂ th, do lado do ar. Na referéncia [7] e mos
trado que o fator de correcio e dado por F = 2,2665 0 ,
com © caleculado pela equacao (9) para T resul:ante de
(10).

A vista das hipoteses da teoria de penetracao e
das consideracées anteriores, a equacdo (18) e as condi
coes de contorno (19) e (20) ficam substituidas por , res
pectivamente,

de,/ax = (D,/uy,) d%c,/8y® i 23
Lim e,(x,y) = ¢ : (24)
yiw. 2 2e-

de, /3y (x,0) = (F hpy/A,)[c,(x,0) - c} (25)

e a condigao (21) permanece inalterada.

A solucao deste problema simplificado pode ser ob
tida através da aplicacao da transformada de Laplace. A
literatura reporta a solugao para conducao de calor tran
siente num solido semi-infinito (veja-se [10]p.ex ),pro
blema analogo ao expresso pelas equagoes acima. Obtem-se:

C(X,Y) = erfc (—I— ) - exp(X+Y) erfc (—Eﬂ +vVX);
2/X 2/X 26)

G (x) (

— ¥ - exp(X) erfe (VX) (27)
F bp, (s = 3n)

F Sh, A |:'nw (x)

= exp(X) erfc(vVX) +2 g-i,

My Re, Uy Lle,q - c3y) (28)
onde = -
(F Sh, M)? x FShy Ay
Ise——n-ou 3 ¥ me———— 3 (29)e(30)
2 6Re, Sc, Uy, 26
C(X,Y) = [c,(x,¥) =c, ]/ (ehy=c,e) (31)
m (x) = Lf Gw(x} dx ; (32)
[e]
A= (\/A,)[6/(a=8)] = M Sc,/Se, (33)

RESULTADOS NUMERICOS

0 fluxo total de massa de dgua transferida para o
ar, m_(x=12), calculado pela equacdo (28), é comparado
com aquele obtido na referéncia [7], atraveés da integra
cdo numérica das equagoes de conservacao. Na tabela 1
esta comparacac é feita para varios valoresde Re, eRe,.

0s dados da tabela 1 sao referentes als=-1, Lfa =35,
Sc, = 0,6, Sc, = 3,2x10", T,, = 300K, T,, = 320K, Tp =
= 350K, c,, = 0,0140, c,, .6 LU, = 3209 kg/m/h, g/

fu, = 1 QX?O' » Pyl0, = 10 e L = 6 4m. Gbserva—se que ,
para todos os casos anslxsados, o desvxa entre a solu-
cao aproxlmada e a solucdo numerica da referéncia [?]fx
cou dentro de * 16% .

Tabela 1. Fluxo total de massa de agua transferida (kg/h)

Re, | Re, |ﬁw,eq(28)|ﬁw.ref[?]|erro (7)
5.000 27 0,358 0,418 -14,2
20.000 20 0,712 0,785 - 9,24
20.000 27 0,729 0,747 - 2,39
20.000 40 0,737 0,678 8.66
20.000 50 0,730 0,632 15,5
30.000 27 0,824 0,834 - 1,20
50.000 27 0,867 0,914 - 5,07
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Alias, os maiores desvios correspondem a Re, muito baixo
ou a Re, muito alto e, em ambos os casos, tém-se baixas
taxas de transferencia, podendo estar assim fora da fai-
xa de interesse do utilizador.

PROJETO DO REGENERADOR

A equagao (28), com x =1, € aequacao basica para o
procedimento de projeto ora proposto. Por projeto, en-
tende-se a determlnacao do comprlmento L da placa, neces
sario a transferéncia mw de agua do trietileno glicol pa
ra o ar. O valor de m,, ¢ facilmente calculado, a partir
da fracao massica de entrada, Cres © do valor dese jado na

saida da fase liquida, Cygs atraves de

.
m
W

=m,(c,e-Cyg) (34)

Observa-se, porém, que a equacdo (28) é transcen-
dente em X e que a temperatura T,p, calculada por (10),
depende do prévio conhecimento do valor de L. Estes fa—
tos dac origem a um procedimento iterativo. Felizmente,
a convergéncia do procedimento é rapida. A seguir sao e-
numeradas as diversas etapas do projeto, acompanhadas de
um exemplo de calculo. Devido 2 simplicidade das equa-
cdes e a rapidez da convergéncia, os calculos abaixo es-
pecificados puderam ser desenvolvidos numa calculadora
programavel HP-15C.

Considere-se que a solucdo degenerada de trietileno
glicol contem 907 em massa do desumidificante (isto é,

€6 = 0,1) e esta a T,, = 320K, Deseja-se regeneraro tri
etileno glicol, de forma a que c,g = 0,09. 0 ar é admiti
do com ¢ ., = 0,0140 e T,. = 300K, escoando em contra-cor-

1e
rente (I = -1). A placa 1nferlur do canal tem L = Im de

largura e € mantida a T 350K. A distancia entre aspla
cas € a = 0,04m. A inc%lnacau do canal é B = 759, As ta
xas de escoamento do ar e do filme liquido sao, respectl
vamente, m, = 913,5 kg/h e m, = 321 kg/h. Dispée-se ain
da das segulntes proprxedades 4y, = 0,0609kg/m/h, u,
= 32,1 kg/m/h, ¢y 1,13 kJ/kg/X , cp, 251 kakng
= 0 0255 me!K k, = 0,223 W/m/K , pl = 1,1 kg/m?,

n2/01 10%, 8c; = 0,6 e B8cy = 3, 2X1U

Para obter o comprimento L do regenerador, deve-se
proceder da forma seguinte.

Detemina—se o0s m]meros
y
Re, = 3% 10

Passo 1.

de Reynolds Re,
e Re, pela equacao (1):

Re, = 20.

Determina-se a espessura ¢ do filme 1i-
Resulta & = 0,919mm.

Passo 2.
quido por (2).

Passo 3. Calcula-se Nﬁl, Sh, e Nuy por (15)a (17)
e os coeficientes de transferencia de calor h, e hy, por
(12) e (13). Acha—se _Nu, = 85,7, sh, = 82,0, Nup.=3 B1';
fi, = 0,438 ki/m’/K e hy, = 0,0278 KW/m? /K.

Passo 4. 0 fluxo de massa de agua transferida é cal
culado por (34), resultando m, = 3,21 kg/h.

Passo 5. A fracao massica media deagua na saidado
ar € c;g = ¢y, + mW /my, = 0,0175 e entdo
e =0,5 (e, +¢,,) = 0,0158.

Passo 6. Calcula-se os parametros adimensionais M

por (5) e (33), respectivamente. Acha-se M=4,46
% m— e A =2,38.

Passo 7. A velocidade adimensional na interface,
U,, , € calculada por (3), com auxilio de (4-7). Assim,
N=66,9, s =9,45, m=13e U, = 1,&?._

Daqui em diante o procedimento de calculo torna-se
iterativo. O0s resultados obtidos em cada iteracao cons-

tam da tabela 2.

Passo 8. Admite-se um valor inicial para o compri
mento L . Seja L = 2m.
Resolve-se a equagao (10) para f?m. Na
336 ,84K.

Passo 9.
primeira iteracao, T,n



Passo 10. Com f?m e c
(9) e (8), respectivamente.

Na primeira iteragao, 0=0,233, c¥_

ym» calcula-se @ e c¥ por
Toma-se ainda F = 2,26650.
=0,00291 e F =0,528.

Passo 11. Substitui-se todos osvalores naequacao
(28) e resolve-se a mesma para X. Recomenda-se usar uma

subrotina para calculo da funcao erro complementar
erfc(/X). Na primeira iteracdo tem-se X = 15,7 .
Passo 12. Resolve-se a equagao (29) com x =%, pa

ra obter o comprimento do canal. Na primeira iteracao re
sulta L = 2,56m.

Passo 13. Volta-se ao passo 8 comovalor de £ re
cem-calculado e reitera-se, ate obter convergencia,

Conforme pode ser observado na tabela 2, a solu-
¢ao do problema aqui exemplificado convergiu apos 5 ite
racoes. Conclui-se que o comprimento necessario ao re-
generador é & = 2,43m. Note-se também que a convergén-
cia se da por valores alternadamente maiores e menores
que a solucdo.

Tabela 2. Resumo do calculo de projeto

rasso|l g | 9 | 10 | 11 | 12
Iteraciyd L@ [T, 2100 F | x | 2@
1 2,00 [336,84] 0,291 (0,528 | 15,7 | 2,56
2 2,56 [338,54] 0,071 0,569 | 17,2 | 2,41
3 2,41 [338,14] 0,122 | 0,559 | 16,8 | 2,44
4 2,44 [338,22] 0,110 0,561 | 16,9 | 2,43
5 2,43 [338,21] 0,112 0,561 | 16,9 | 2,43
CONCLUSOES

Pode-se, a partir da analise desenvolvida no pre-
sente trabalho, concluir que:

1. A teoria de penetragao fornece resultados compativeis
com a solucao numérica, mais rigorosa, desenvolvida
na referencia [7]. A precisao dos resultados € ade-
quada as necessidades usuais do projetista.

0 fator determinante para aplicacao da teoria de pe-
netracao € o alto valor do numero de Schmidt na fase
liquida. Por esta razao o filme liquido, embora se-
ja de pequena espessura, comporta-se perante o fend-
meno difusivo como um corpo semi-infinito.

A tecnica de projeto ora proposta, embora fundamenta
da numa solugao analitica comumente encontrada na 1i
teratura, nao prescinde das correlacoes expressas pe
las equacoes (6) e (15-17). O procedimento iterati-
vo nio apresenta inconvenientes de ordem numérica e
pode ser executado numa simples calculadora portatil.
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ABSTRACT

A design procedunre 44 proposed fon a ffat plate he-
generaton, used for the hygroscopic agent in an evapo-
rative cooling ain-conditioning system. Inprevious wonks
the authons have anafysed the combined momentum, heat and
mass transfen, which occurns <n this regenerative process.
Now an analytic sofution 44 obtained via penetration theony.
The accuracy of the nesuliing equation for the thans-
ferrned mass of waten 45 sufficient fon design purposes.
Owning to the sdimplicity of the design methodofogy, it
can be impfemented inany programmable pocket caleulaton.
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RESUMO

Neste trabalho sac analisados o peso de cada um dos componentes de um coleton
concentradon sofan tipe CPC, {ato foi deito desenvolvendo thés diferentes medelos u-
sando analisis tipo "Lumped" e analisis considerando efeitos de aleta, isto permite
observar a influencia dos parametros oticos e geometricos sobne o calucn e a validez

deste tipo de modefagem.

INTRODUGAO

0 estudo do comportamento transiente de coletores
solares planos ou planos concentradores tipo CPC, tem
sido analisado, |1], |2|, |3|, |4|, considerando anali-
se tipo "lumped", nos quais a placa absorvedora e cober
tura tem temperatura uniforme e analises tipo aleta, u-
sando o conce1to de fator de rendimento de coletores,
F_; a comparagao dos modelos com dados expertmentals
tem sxdu escassa e a validez das suposigoes ac1ma rela-
tadas nao tem sido questionada; neste trabalho sao ana-
lisadas as consideragoes acima mencionadas, sendo ao
mesmo tempo analisado o peso de cada componente no con-
trole do transiente do coletor, para este fim foram de-
senvolvidos tres modelos transientes de coletor solar.

0 primeiro modelo considera, efeitos transientes
no fluido de trabalho, sendo a placa, isolamento e co-
bertura supostos rigidos no tempo, admitindo-se efeitos

de aleta na placa absorvedora; o segundo modelo conside

ra efeitos transientes na placa, isolamento e cobertura
usando analise tipo "lumped", supondo o fluide atuando
de forma rigida; no terceiro modelo, supce-se o tran-
siente controlado pela placa, isolamento e cobertura,
considerando efeitos de aleta na placa absorvedora no
sentido transversal ao fluxo, cobertura e isolamento,
sem gradientes de temperatura e o fluido de trabalho e
considerado rigido no tempo, como no segundo modelo.

MODELO N? 1

Este modelo analisa um coletor CPC, concentragao

4,0, truncado, com absorvedor plano, como mostrado na

figura (1), fazendo as seguintes suposigoes:

a) despreza armazenamento de energia nas superficies
refletoras.

b) nao considera reflexao na cobertura.

c) despreza efeitos refletivos devido a po e sujeira na
cobertura, e armazenamento de energia neste componen
te,

d) As perdas de energia no topo e fundo do coletor sao
referidas a mesma temperatura ambiente.

e) os balangos de energia sao concentrados no absorve-
dor.

f) considera efeitos transientes somente no fluido de
trabalho. B

Devido a que a placa, isolamento e cobertura. Sao
considerados rigidos no tempo, foram permitidos efeitos
de aleta na placa e tubo que conduz o fluido, e a tempe
ratura do isolamento igual a da placa, calculando a tem
peratura da cobertura, para efeito do calculo das per-
das de energia, pela relagao entre resisténcias térmi-
cas entre estes dois componentes, e a temperatura do
fluido de trabalho calculada como sendo a media aritme-
tica entre a temperatura de entrada e saida do coletor.

\ § EoMCENTHADOW |
\"!u—uam wErLgToRs

\

\

;E

GoRgaTIAs DE VMORO
FLACA ARNCAVEDORA
TuRe
BOLAMENTD

Figura 1. Esquema do Coletor CPC analisado

As figuras (2) e (3) mostram o sistema placa-isolamen-
to analisado

S = rodiagdo solor (Wm?)

LS

Tg = temperatura mn
A~ Tpi

l_]af-fb

ik d

S s
: NG
_Isolomento

Figura 2. Metade da placa absorvedora mostrada como
uma aleta

isclamento

Figura 3. Metade do tubo que conduz o fluido mostra-
do como uma aleta
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Fazendo balangos de encrgia em cada um dos elemen
tos do sistema teremos:

Placa e Isolamento,

dzTEi A e~ (1)

dx K&

dT_.
cCcl: x = 0; PL -9
dx
- ¥ -
€C2: x =55 T g =Ty

dze
L m 2 B =0
2 v (2)
dx
de: 6=T -T_ ; = Bei?
onde: ¢ Te 5 my kﬁt
Condigoes de contorno:
df
t
ccl: x= "Pn/2; -
dx

CC2: x= 0; g =8 =T -T

—— + A T. =B (3)

f fi
. "
&(me cpf + Ay W ULM)
onde: af- 3
og Cpf m, by

onde: Bf= CJ Tfe + HJS = UJTa

y Z
CJB 8 mf/pf I Di ﬂy

2
H. = 4W'D {Jf { D.
J J"‘j pf n 1

2
= 1 -— .
Uy= AU (NU -1)/pgCop TID;

Hml// Wml
D,= 1-U.N; W' = WF; F= T il
J L ¥ gh 2 2

M=P /(P + U WF); N= WE/(P + ULWF)

P= (Zm2 K ﬁt) tgh (Hm2 Dm/2)

2 2

m,“= UL/K&; my~= ZhEi/K§

Resolvendo a equagao dlferenclal (1) obtem-se uma
expressao para T .,ea seguir e calculado o calor con-
duzido pela placg para o tubo, pela expressao (4).

q= -2KS j—;]l = 2(WF) [s - U (T, - T&)l ()

o

Este calor & conduzido pelo tubo que troca calor com
omfluldo Resolvendo a equaqao (2) & obtxda outra expres
sao para "q" a qual combinada com a equagao (4) permite

obter Tb'
Ty=MTe + N (S+UT) (5)

Introduzindo a equagﬁo (5) em (4) obteremos uma
expressao "q''a qual & introduzida no balango energético
do fluido ohtendo se a expressao (3), que resolvida for
nece uma fungao para a temperatura media do fluido.

B r Bge

+ [Tfi - —; | EXP (- Ag t) (6)

MODELO NQ 2

Este modelo analisa o mesmo coletor analisado no
modelo n? 1, faz as mesmas suposlgOEs, exceto a suposx-
cao "f'" a qual & substituida pela seguinte suposigao:

f) sao considerados efeitos transientes na placa-isola-
mento e cobertura, sendo o fluido de trabalho supos-
to rigido no tempo.

Fazendo balangos de energia nos diversos elementos
do coletor teremos:

Placa e Isolamento.

;P )| B = s

(mcp)pi dt e .S ™ Ul (Tc Tpi}J hfi
Ag (TPi = Tf) (N
Cobertura:

dT_ : . . < il
{me)C —_— Ac.LU1 (Tpi ~T) i+ Uy (T = Tc)j(ﬂ)

dt
Fluido de Trabalho.

dr, _ _
e Cpf & = hfi P (Tpi - If) (9)

As temperaturas medias da cobertura, T_, e da pla-
ca-isolamento, T_., sao relacionados pela refa;ac entre
suas res1stenc1ag termicas

uchc =T) = U (T, = T,) (10)

L+ pl

Obtendo da equagao (10) uma expressao para T
fungao de T i introduzindo este resultado na equaqao
(8) e combifindo a expressao resultante com a equagao
(7), obteremos a seguinte equagao:

U Toi I " 1
[@ey + N (e ) | = A L5 -y Gy -]
- hgy A (T = Tg) an




Cl: £t =0;T.

pi

Condigao inlicial: = Tpio

A equagao (11) pode ser resolvida independente da
equagao (9) devido a que o fluido nao depende do tempo.

pit} (12)

A equsgau (9) @ resolvida adotando como condigao

/de contorno: y = 0; Tf = Tfe' obtendo a seguinte ex—
pressao:
T‘ -7, ¢|T, -0 EXP (~C,y) (13)
£ pi fe " £ f
T Cf
onde:
" ACUL + hfi A y
(mC ) , + (wC ) UL ¥
ppi p'c U
2
4 g A, (S +UT) +he A T,
(mC ) . + (mC ) -
p'pi pe U,
o« IH R W I - i
o mf pf L Ul + U2 ﬁf Cpf
As = HDiy; A: = RWy
MODELO N9 3

Este modelo adota as mesmas suposigoes do modelo
n? 2, sendo que a diferenga basica, com este modelo &
que considera os efeitos de aleta na placa absorvedora.
A nomenclatura utilizada & a mesma da figura (2).

Placa, isolamento e cobertura:

aZT £ T _.
_E_BT__CF.E:;:A (14)
3 2 pL at
X
onde:
A= —E—-[(U + U )T, + 5]
k3 L b a 1
Be o (U, +1U)
ka3 L b
u,U (mC ),
O, o 1 [ 1L (mc ) + —Pp1
iU +U2§U2 AC

0 balango de energia foi feito utilizando a sime-
tria do problema, ou seja, de acordo com a figura (1),

tomou-se uma placa de largura W/2,
Condigoes de contorno:
CI: t =0; TPi = Tpio= 0< X< W2
Col: X = ¥3‘ E;%i. =0; t>0
cc2: X =0; TPi = Tb
Tgualando o calor que sai da placa por_ condugao

com o calor que o fluido recebe por canvecgao a CC2,
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pode ser expressa de uma forma diferente.

Reghe € (U054
ccz:xuo;Tpi-rfe+mp[ R
fi e ppi
aT . 1
—PL
X | x=0 |

Fluido de Trabalho. Considerando o problema
"lumped” na direcao radial, ou seja, que o fluido admi-
te grsdlentes de temperatura somente na d1regao do esco
amento, & feito um balango energético num elemento de

fluido, obtendo-se:
dT
_dy - an = a'rb (15)
he Dy
Condigao de contorno: y = 0; T = T, sendo a =
fe ﬁf cpf

A solugao da equagao diferencial (14)foi realiza-
da, supondo uma fungao do tipo

T 5

(16)
pi

= ¢ (x,£) + U(x)
Obtendo:

pio

e e e+

J/ﬂ_x
cl +

+ B)~%-t

8_.(x,t) =

pi

2
=Gy

C2 e e

[%1 (k2 B, €OS b X + sen unx)l (17)

onde: 8 _. = ('I‘pi _ Tp' )/ (T g = 1)

pi

ta (18)

() WZ)( m)

m

+

K, K, /B
T ez{n_wz _ Kﬁ(i _
2 Ve w2

h

Cl=

2VF W2

C2=

£i At +(mCP)
pi

hfi Al:(mcp)pl

JerZ
g U (x) U(x)
TR
2
fﬂ u, (x) dx

g sao os coeficientes de Fourier da expansao de
em termos da base U e
U(K} n(x)

n

onde:

=K

2U

cos X+5en X
n Fn i

Un(x)



+C o i

wix) = Cl e 5@ 5 ﬁnUn(x)

PP TR

1

A solugao da equagao (15), por transformadas de
laplace, nos fornece a temperatura do fluido na saida
do coletor em fungao da temperatura da placa e isolamen-
to em x = 0, calculada da equaqﬁo (17)

= = @ o
Te(y)= Tg, + {TPi - ) A =-e ) (19)

x=0 fe

COMPARACAO DOS MODELOS, CONCLUSOES:

As figuras (4) e (5) comparam graficamente os mo-
delos desenvolvidos, podendo ser observade o que se se-
gue:

prf

Mo w woBELG NEI

. MODELG W od

!
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@ wovrio w1

TEMPERATURA SAIDA DO FLwid (n )

A REBULTADON ExPEmEENTAE

Wl 4 ‘ .
o i 440 Swu L1 i no LN -
TEMPD jawgunides ]
Figura 4. Aquecimento, comparagao dos modelos com da
dos experimentais
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Figura 5. Resfriamento, comparagao dos modelos com

dados experimentais

a) 0 modelo n? 1 & um modelo muito rapido, o qual indi-
ca que para este tipo de coletor nao € o mais apro-
priado, sendo que poderia ser utilizado para coleto-
res com capacidade térmica transiente [6] do fluido.
superior a da placa e cobertura.

b) 0 modelo n?® 2 & um modelo simples, com 50% de seus
pontos dentro da faixa dos resultados e permite ob-
ter a constante de tempo do coletor de forma dire-
ta, sendo sua precisao aceitavel.
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mC + mC U
ors o BE vl M

AcuL B hfi As

(segundos)

¢) 0 modelo n? 3 & um modelo, bastante sofisticado,
mais preciso que o modelo n? 2, com mais de 707 de
seus pontos dentro da faixa dos resultados, e pode-
ria servir para fazer analises mais completas da va-
lidez do modelo n? 2; como desvantagem ele nao permi
te o calculo direto e claro da constante de tempo do
coletor

d) Trabalho anteriormente publicado pelos autores [5].
aconselha o uso da capacidade térmica transiente pa-
ra estimar quais componentes do sistema termico ana-
lisade controlam o transiente do sistema; definindo
capacidade térmica transiente como o produto da mas-
sa pelo calor especifico de cada componente do siste
ma vezes o inverso de sua constante de tempo, resul-
tante de considerar cada elemento como responsavel
pelo transiente do sistema e os demais componentes
rigidos no tempo.

e) Foi observado durante o processo de simulagﬁo dos mo
delos apresentados, que o calculo do coeficiente de
perdas U, & um parametro muito importante na modela-
gem transiente de coletores, sendo observado que o
seu valor, nao depende do tempo, nem da temperatura
de operagao do coletor.

f) Outro fator muito importante na modelagem de coleto—
res—concentradores e o calculo do rendimento otico
do coletor, o qual precisa de estudos mais aprofunda
dos para conseguir relagoes que permitam obter a in-
fluéncia da temperatura e tempo na transmitancia, ab
sorptancia e refletancia; pelos resultados obtidos,
pode ser observado nas figuras (4) e (5) que o rendi
mento otico nao & uma constante, podendo ser supe-
rior a medida que aumenta a temperatura do coletor.

g) 0s modelos apresentados podem ser usados para simu-
lar o comportamento transiente de coletores planos,
usando placas como a mostrada na figura (1).
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ABSTRACT

This en presents the mass zﬁec{A of the vi-
nious campoﬁiﬁ& 0f a sokan colector. This was done by
the devolopment of three dynamic models; two of them u-
sing a Lumped type system analysis and the third one u-
sing fin effects. ALL of them are compare 1 with experni-
mental nesults, and makes impontant remarks ou the mo-
dels.
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RESUMO

0 objetive do trabalho & avaliar teoricamente o funcionamento de um sistema produ
tor de gelo enengizado por energia solar. A maquina produtora funciona per absoncao a
gua-amonia. 0s coletones solares sao CPC feves, colocados no interion de uma estufa.
Para a avaliagao teonica, desenvolveu-se um modeto matematico de diferenciads finitos,
cujas equagoes foram resolvidas usando um microcomputadon. 05 nesultados apresentam a

variacao da tem

PUC/RJ

ac Longo do absonvedon, dos divernsas componentes da estuga e

do an interior, e o J':zndémmto do coletor em quaf.qum momento do periodo analisado.

INTRODUGAO

A geragdo de energia térmica em temperaturas inter

medidrias & um dos campos de maior extensdo de aplica-
¢do da energia solar. Para temperaturas na faixa 100-150°C,
torna-se adequado usar coletores concentradores semi-
fixos (CPC),

Para tentar baixar os custos do sistemade coleto-
res CPC da mdquina de gelo do projeto CONSOL [1], optou-
se por construi-los com uma estrutura leve, o suficien-
te apenas para manter o seu préprio peso, e protege-los
da pressdo do vento dentro de uma redoma transparente
(estufa), que deve ser rigida mas barata (figura 1).

tas unidimensional em regime transiente.

Ar do Interior da Estufa. O balango de energia pa
ra o ar do interior da estufa, no tempo AT, equacionado
de forma semdntica através de cada um dos nés que com-
poem o sistema (veja figura 2), fica:

"fluxo de calor entre as superficies internas e o ar" +
"energia solar refletida pela parede sul e piso para o
interior da estufa'" +

"fluxo de calor entre o ar a cobertura do coletor" =
"variagdo da energia interna da massa do ar"

Taer Ty
r

Coletor CPC e estufa do sistema de pro-
dugdo de gelo (Projeto CONSOL)

Figura 1.

MODELO MATEMATICO

Como as trocas térmicas do coletor resumem-se em
trocas por convecgdo com o ar do interior da estufa e
por radiagdo com a cobertura da mesma e massas contidas
em seu interior, é necessdrio conhecer as temperaturas
destes elementos para obter o rendimento docoletor. Uma
vez que a intensidade de radiagdo solar € varidvel ao
longo do dia, as trocas de calor ddo-se em regime ndo-
permanente, Isto implica ter que considerar as variagdes

desta intensidade e da energia interna do sistema no de

correr do dia,
ras.

para obter a distribuigdo de temperatu-

Para tanto foi desenvolvido um modelo matemdtico

com base na aplicagdo de um processo de diferengas fini
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Figura 2. Esquema geral dos nds e resisténcias tér
micas na estufa.

Para expressar o balango térmico de forma simbéli
ca, designa-se o tempo considerado por um superindice
discreto t (indicando o lapso t x AT contado a partir
de zero) e por um subindice (indicando o né), isto &,
por exemplo, TE.

A expressdo do fluxo liquido de calor trocado por
convecgdo, radiagdo e perdas por reflexdes entre a co-
bertura do coletor e o ar do interior da estufa pode ser
explicitada em termos da eficiéncia n do coletor: Defi-
nindo-se o rendimento do coletor em relagdo a radia-
¢do solar total instant@nea no tempo t, (Ha), como

m CgAT
WETE Gt
H A
Q [+

(n

= projegdo da abertura do coletor sobre o pla-
no horizontal na diregdo dada pela projegdo
dos raios solares sobre o plano meridiano (que
depende da posigdo solar, e portanto do tem-
po), calculada no tempo t.

m = fluxo de massa do fluido de trabalho

Cf = calor especifico do fluido de trabalho

L 8
onde, A
c



AT = diferengas de temperatura entre entradae saf
da do fluido de trabalho no coletor

tem-se que da energia H§ AL Tg (onde Tg = transmissivi-
dade da cobertura da estufa) que penetra através da co-
bertura, a fragdo H5 Af n serd captada pelo coletor eHg X
XK “E(TE - 1) serd dissipada no interior da estufa.

Considera-se que a energia solar refletida pelo
piso, HS Aﬁ g0 -ap), (onde 35 = irea de piso ensola-
rada no tempo t e Op = absortividade do piso) por sofrer
miltiplas reflexdes nas superficies refletoras dos co-
letores, contribui de forma integral para o aumento da
temperatura do ar da estufa. Com relagdo a fragdo de e-
nergia refletida pela parede sul, H§ &g 1e(1 - ag), (on-
de ﬁ% = 4rea de parede sul ensolarada no tempo ATeaqg =
absortividade da parede sul) considera-se que metade des-
ta fica no interior da estufa e que o restante sai atra-—
vés da cobertura.

0 dltimo termo do balango pode ser desprezado pois
o calor acumulado no ar do interior daestufa é compara-
tivamente pequeno em fungdo de sua pouca massa. Desse mo
do, a forma algébrica do balango serd:

t 1 t t t . E: e t t
To T Ty T Tp- 13 . ToT T T
Rec Rew Rep Rep Res
t C t t
R VA L L |
SR E 4 La E & H; TEIAt (1 -a)+ A;(i-us)}r
S CL P P
t
. Ho AC (TE n=20 (2)

onde T é temperatura; Rg e R, as resisténcias de convec-
gdo e radiagdo. Os indices N, § e L identificam os ter-
mos relativos as superficies internas das paredes norte,
sul e laterais, C a cobertura da estufa, P o piso e E o
ar contido na mesma.

Paredes, Os balangos de energia nas paredes e co-
bertura da estufa sdo andlogos. Em forma semdntica, pa-
ra a superficie interna de qualquer parede, teremos (no
tempo AT):

"energia solar

"calor trocado

"calor trocado

"calor trocado

de'" +

"variagdo de energia interna damassa associada ao

centro da parede' +

"calor trocado entre parede e cobertura da estu-

fa".

A troca de calor por radiagdo entre o piso e o la
do interno das paredes ou cobertura é desprezivel face
ao pequeno fator de forma (F<0,025) e a pequena diferen
¢a de temperatura entre elas. Também é minimo o fator de
forma entre paredes (ou piso) e cobertura, pela existén
cia dos coletores; logo os termos correspondentes a es-—
tes fluxos de calor podem ser desprezados na equagdo a-
cima. Admite-se, portanto, que a radiagdo oriunda das pa
redes é espalhada por miltiplas reflextes dentro da es-
tufa até sua total absorgdo. Usando-se os indices 1" pa
ra a superficie interna e "2" para o centrodas paredes,
a equagdo algébrica correspondente é&:

absorvida na superficie interna" =
entre piso e parede' +

entre ar e parede' +

entre superficie e centro da pare-

(o hoTe T
(" Te & Al)ﬂT = At + —4 AT +
to & Cl rl
T T
si= Zigr o 0 iy (3)
R 1°°1 1
K
Aqui, At ¢ a projegdo (calculada no tempo t) da
drea ensolarada da parede sobre o plano horizontal, na

diregdo dada pela projegdo dos raios solares sobreo pla
no meridiano; C é a capacidade térmica associada ao néd;
R, a resisté@ncia de condugdo entre os nés da parede e
o a absortincia da parede. As resisténcias RC’ RK e Rr
sdo analisadas na referéncia [2].

0 noé do centro da parede troca calor com os nés
das superficies interna e externa e varia a sua energia
interna.
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De forma simbdlica:

y > T

t
= R

R

T T

\ 4
di= T3

K

L
1 t+] t

At + CZ(TZ - Tz)

At = (4)

onde o subindice "3" indica superficie externa.

0O né da superficie externa absorve energia solar,
troca calor com o do centro da parede e com o do meio
ambiente, e varia sua energia interna.

De forma simbélica:

t t t 3
T T T
2 - t - 3 = "céu
RK At + HBD aq A3 At R 3 At +
o gt pE L
52— chlio oy 13 = M. wve c1E 25 (S
R R 3 ¥ 3
r3 c3
onde, Ht = radiagdo solar total instant@inea no plano
vertical:

Piso. Na superficie deste, o balango energético €&
andlogo ao da superficie interna das paredes; nas mas-
sas associadas ao seu interior € andlogo ao da massa as
sociada ao centro das paredes. Deve-se porém determinar
agora a que profundidade a onda de calor penetra signi-
ficativamente, para determinar-se o nimero de subvolumes
associados ao interior do piso.

Na sua superficie, o piso sofre uma variagdo qua-
se periddica de temperatura, Para uma situagdo deste ti
po, a amplitude da onda de calor diminui como avango da
mesma [3]. Considerando-se um ponto no qual a temperatu
ra varie num perfodo de um dia em 10% da amplitude mi-
xima, a profundidade de penetragdo considerada para as
caracteristicas fisicas do piso em questdo serd de 0,34
metros [2].

Como se determinaram tr&s nés para as paredes (na
superficie interna, externa e centro) e como estas tem
0,15m de espessura a distdncia AX entre nds serdde 0,075
m,

Desta forma, utilizando o mesmo AX para o piso
tem-se agora, de forma a atingir os 0,34 m, n massas as
sociadas ao piso com n variando entre | e 6.

Lembrando que o balango no interior do piso é and
logo ao do centro da parede, e substituindo os subindi-
ces "1", "2" e "3" da eq. (4), respectivamente por "n-1";
"n'" e "n+1" a equagdo para o enésimo subvolume de
massa associado ao interior do piso fica:

r 4 4 L
(Teaoyy =~ TIBT/RE = (T - T(ne1) 0T/ Ry +
+c (! - 1% (6)
n n n

Cobertura. As equagdes que determinaram as tempe-
raturas na cobertura podem ser obtidas da particulari-
zagdo das equagdes da parede genérica (da mesma forma
como foi particularizada para um né do piso). Entretan-
to, pelo fato desta ser muito fina, é desprezivel o ter
mo de massa, anulando o termo temporal, tendo-se uma e-
quagdo em regime estaciondrio. Também se admite que as
temperaturas na superficie interna e externa sdo muito
préximas, podendo-se desconsiderar sua resist@ncia de
condugdo.

Equagbes das Temperaturas Futuras. Para se resol-
ver o sistema de equagdes gerado nos diversos nds que
compdem a estufa explicita-se a temperatura Tt*] em fun
¢do das temperaturas conhecidas no instante t, e dos sub
volumes associados aos nds.

Escrevendo-se as resist&ncias de condugdo (R,) e
a capacidade térmica (C) em termos dos subvolumes asso-
ciados a cada nd, tem-se




= 0X/(kA) (7)
C =pdXAc (8)

onde A = drea perpendicular ao fluxo de calor (fase da
parede)

k = condutividade térmica

p = massa especifica

¢ = calor especifico
Na equagdo (8) AX deve ser substituido por AX/2 se o né
estiver na superficie.

Resolvendo-se, para a temperatura futura T
equagdo genérica (5) para expressar, por exemplo, o ba-
lango na superficie externa da parede norte e identifi-
cando-a com o né em questdo através da nomenclatura usa
da na fig. (2), tem-se:

t+]
M a

t+] t 2k 2h
T e A M(c =5 Y oo 5

7h AT _t 2k ATt 2 At £ 5
* Cpbx Tamb *Toaxe T *Tpax feo N (9)

onde, h é a soma dos coeficientes de troca de calor por
convecgdo e radiagdo.

E, da mesma forma, resolvendo-se aequagdodos nds
internos da massa associada ao piso da estufa, eq. (6),

para a temperatura futura T'*!, tem-se
t+l ot Atk
Tp(n) Tp(n) L zc{)bx’) b
Atk

*a i Totac1) * Totns)? (10)

Critério de Estabilidade para Convergéncia da So-

lugdo Numérica do Sistema de Equagdes. Ndo se po-
de ter coeficientes negativos para as temperaturas 'pre
sentes", TY[4]. Isto &, se AT é muito grande ou AX mui-
to pequeno, os coeficientes de T® nas equagdes (9) e (10),
respectivamente {1-2(Atk/copX?} e {1-AT[(2k/cphAx?) +
+ (2h/cpAX) ]}, podem se tormar negativo, violando o se-
gundo principio da termodinimica. Nas ref. [2] e [3] ve
se, ainda, que os nés de superficie tornam-se os contro
ladores para o valor permissivel méximo para At.

Das propriedades e caracteristicas de funcionamen
to da estufa, se deduz At< 17,6 min., para que estes
coeficientes ndo sejam negativos [2].

Coletor. Os coletores estdo em série totalizando
48 m de comprimento. O absorvedor, para efeito de cdlcu
lo, foi dividido em 40 segdes de 1,2 m de comprimento,
na figura

resultando para cada secgdo os nés mostrados
(3).

Figura 3. Esquema geral dos nés e resisténcias tér
micas para cada seg¢do do absorvedor.
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Equacionando, de forma seméntica, o
energia no fluido de trabalho,
AT, tem-se:

0 nd associado ao fluido de trabalho, no
de cada segdo, tem uma variagdo de energia
gual ao fluxe liquido de calor trocade entre
da superficie externa do absorvedor.

Utilizando a nomenclatura usada na fig. (3) a ex
pressdo para a equagdo anterior fica: -

balango de
no intervalo de tempo

centro
interna 1i-
este e o

(T, = TO)/(Rg + R = m G (Tg, = Tg) (1)
onde a temperatura T_ do fluido em cada segdo serd uma
média entre as de engrada e safda da mesma segdo. A tem
peratura de entrada na segdo seguinte serd a de salda
da anterior.

Da mesma forma podemos escrever o balango de e-
nergia na superficie do tubo absorvedor:

0 calor ganho do sol por um né da superficie ab-
sorvedora é igual a soma dos fluxos de calor deste pa-
ra o n6 do fluido de trabalho e para o nd da cobertura
mais a variagdo da energia interna (a qual é desprezi-
vel em relagdo as outras energias envolvidas).

De forma simbdlica:

e b P AR
e, = +
H T Al ‘Lf (1-L) (ta) Re + Ry =g
¢ t f ci
Ta - Tp
+-———-—R - (12)
ri
onde, P . = refletividade efetiva dos refletores
L = perda 6tica na fresta entre cobertura e re

fletor

(1a) = produto transmiténcia-absorténcia.

Na cobertura tem-se que:

0 fluxo liquido de calor trocado (por radiagido e
convecgdo) entre o absorvedor e a cobertura é igual ao
fluxo liquido de calor trocado (por radiagdo e convec-
gdo) entre a cobertura e o interior da estufa. Isto €,

C+ L C 4 (13)

Na ref. [2) sdo analisadas as trocas de calor por ra-
diagdo da cobertura com os diversos elementos (com tem
peraturas distintas) do interior da estufa.

PROGRAMA

As equagOes dos balangos de enmergia da estufa e
do coletor foram resolvidas através de um programa em
linguagem BASIC rodado em um microcomputador Polimax.

Neste programa todas as equagdes sdo resolvidas
para os dados de radiagdo e temperatura ambiente for-
necidos de 15 em 15 minutos das 6 as 18 horas para o
dia do ano que se quer simular.

0 programa comega determinando a posigdo que o
coletor deve-se encontrar para o dia do ano que se es-
t4 simulando. E, para cada hordrio do dia responde so-
bre a posigdo do sol, dreas de paredes e pino ensola-
radas, 4rea de captagdo do coletor, momento em que a
radiagdo solar entra ou sai do dngulo de aceitagdo des
te, rendimento do sistema coletor-estufa e em que tem-
peratura se encontra o destilador de amdnia da geladei
ra.

SIMULAGAO

Com o objetivo de observar o funcionamentodo sis
tema coletor-estufa-geladeira, na fase de destilagdo da
aménia, para a situagdo do més mais frio (julho), em
Porto Alegre, foi realizada uma simulag@o com dados de




radiagdo solar (direta e total) e temperatura ambiente
para um dia de céu limpo deste més. Os resultados desta
simulagdo sdo mostrados na fig. (4).

el = TENPERATURA DO OLED [z1] =r="]
anl- A SAIDA DO COLETOR
! HENDIMENTO R =
| o sis1EMA N 401 400
COLETOR-ESTUFA TENPERATURA DO OLEO
o NA ENTRADA DO COLETOR
RADIAGAD _-
L 30 300
TOTAL
RADLAGAD
s DIFUSA
U 20-}-200
50t
TEMPERATURA DA ESTUFA
tol- y
100
204
¥ # ¥ g t + +
& (] ] q o 1] 12 1 H 15 16 L1} 1]
HOWA
Figura 4. Simulagdo para um dia tipico de julho.
CONCLUSOES

A forma como se apresenta o método de cdlculo no
modelo permite uma completa flexibilidade de todos pa-
rametros. Isto é, permite simulagBes para diferentes ca
racteristicas fisicas, 6ticas e térmicas na estufa, nos
coletores e no destilador de amdnia. Desta forma, tem-—
se um instrumento de resposta rdpida que pode ser empre
gado no dimensionamento e andlise (inclusive para dife-
rentes condigdes climdticas e geogrdficas) de
deste tipo de sistema.
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ABSTRACT

This paper gives a theonetical evaluation of the be
haviour of a solar energy-ice producton, using water-
amonda abscaption. In onden fo obiain Lower cosi, the
solarn CPC collectors were Located inside a green house.
1t was develloped a finite-diference mathematical mo-

230

del to evaluate the system and the nesulting  equa-
tions were solved 4in a microcomputern. Variations of the
temperatures of the absorver, green-house elements and
ambient, as as the efficiency of the collector a-
re presented.
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RESUMO

Foi nealizado um estudo tedrnico e expernimental das pendas de energia tenmica de
uma cavidade concentradora, do tipo CPC ndo evacuado. 0 absorvedor esta revestido pon

uma superficie seletiva e insenide excentricamente em uma enuoﬁtu&g

ciente de pendas
iguat a 1,01 t/m’*
1,2 W/m?

gEdio, no intervalo de %
Ce oaovafoaeé maximo ¢
C para AT = 150°C.

de vidno. 0 coefdi-
emperaturas AT = 50 a 1500C, resultou o sen
minimo {guais a 0,7 1/m*°C para AT = 30°C e

0s nesultados do modefo teonico proposto reproduzem refa-

tivamente bem o4 valores experimentais das pendas de enengia.

INTRODUGAO

As atividades de pesquisa e desenvolvimento de co-
letores solares, realizadas no Grupo de Pesquisas FAE da
UFPE, tem permitido estabelecer um conjunto de procedi-
mentos de carater metodologico para a obtengao de coleto
res concentradores como produto final da pesquisa. 0s
componentes basicos desse conjunto sao: metodos de simu-
1&;50 numerica, testes de laboratorio, testes de campo e
modelos teoricos.

A determinagao dos parametros caracteristicos do
coletor, eficiéncia otica e coeficiente de perdas térmi-
cas & realizada mediante testes de laboratorio e testes
de campo. Este trabalho refere-se em particular a uma
experiéncia de laboratorio efetuada para determinar o
coeficiente de perdas térmicas em fungao da temperatura,

de uma cavidade concentradora do tipo CPC. Tambem foi
elaborado um modelo teorico para a obtengao do coefici-
ente de perdas cujos resultados sao comparados com os

valores experimentais.

Trabalhos sobre o desempenho térmico de concentra-
dores tipo CPC, com prototipos de laboratorio, foram fei
tos por Rabl |1| e Hsieh |2|. No primeiro caso foram es—
tudadas cavidades nao evacuadas com o absorvedor coberto
por uma superficie seletiva e no segundo, a cavidade oti
ca estava evacuada e o absorvedor, com superficie sele -
tiva, se encontrava inserido numa envoltura de vidro. E
importante frisar que este ultimo concentrador requer,
do ponto de vista construtive, da existencia de uma tec-
nologia de vacuo para grandes volumes, de boa qualidade.

Uma alternativa, relativamente economica, e de bom
desempenho térmico e a configuraqso estudada neste traba
lho onde o absorvedor com superficie seletiva esta inse-
rido numa envoltura de vidro no interior de uma cavidade
nao evacuada. As possibilidades desta ccnfiguraQ;o foram
testadas num trabalho anterior [3|, apresentando valores
do coeficiente de perdas consideravelmente baixos ( em
torno de 1 W/m° C). Este trabalho foi realizade com o
objetivo de verificar os resultados preliminares obtidos
para esta configuragao e elaborar um modelo teorico que
permita sua generalizacao para diversas concentragges e
angulos de aceitagao.

METODOLOGIA EXPERIMENTAL

Descricao do prototipo de laboratorio. A experien-
cia realizada tem como finalidade determinar as perdas
de energia térmica de um concentrador tipo CPC, num pro-
totipo de laboratorio. 0 absorvedor tipo aleta, que cor-
responde a geometria da cavidade, foi substituido por um
absorvedor cilindrico. A tabela 1 mostra os parametros
de projeto adotados na construcao do prototipo |4/,

A cavidade concentradora foi construida com poli-
ester reforgado com fibra de vidro e revestida com super
ficie refletiva de 60 % de refletividade., No interior da

cavidade localiza-se o absorvedor, um tubo de ago inox
de 9 mm de diametro revestido com adesive seletivo de
emissividade 0,1 e envoltura de vidro pirex de 30 mm de
diametro. 0 absorvedor abriga no seu interior uma resis-
tencia elétrica como fonte de calor. O conjunto cavidade
-absorvedor esta inserido numa caixa de aluminio com co-
bertura de vidro comum de 4 mm de espessura. A figura 1
mostra uma vista do prototipo com suas dimensoes,

Tabela l. Parametros de projeto do prototipo de labo-
ratorio.
Parametros CPC ideal CPC MV-2
(aleta) (tubo)
Configuragao
Angulo de aceitagao 5,74 ° 5,?40
Concentragao geométrica 6,00 6,0
Conc. geom. efetiva e 3,53
Altura da aleta 8,33 mm =i
Diametro do tubo ———- 9,0 mm
Abertura 10,0 em 10,0 cm
////c__jﬁi_:7,
/‘—m‘!—?//
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/

1 = Coberi, de Vidro
2~ Envolt. de Vidre
3 - Absorvedor

4 - lsolante

8 = Super?. Reflatora
8 = Cx, am aluminio

Figura 1. Prototipo de laboratorio.

PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

As perdas de energia foram determinadas mediante o
aquecimento elétrico do absorvedor até que as condigoes
de equilibrio térmico fossem atingidas [1|. 0 coefici -
ente de perdas e obtido portanto como:



U= (M

Dois tipos de medidas da potencia foram realiza-
das: uma com a cavidade livre e outra com a cavidade pre
enchida com isolante térmico. No primeiro caso a poten-
cia medida representa a perda térmica total Py ou seja
as perdas pela cavidade mais as perdas inferiores e late
rais do prototipo. 0 segundo tipo de medida, P_., estima
estas ultimas além de uma pequena perda pela cavidade
quando preenchida com isolante (P .). Portanto a perda
téermica pela cavidade pode ser caltulada através de:

P = Pt = P P (02)

Os valores de P . que constituem uma pequena fra;;o de
P foram estimadS5i teoricamente |51

¢ A poténcia dissipada na resisténcia, que permite
varlar a temperatura atingida pelo absorvedor em condi-
gnPS estacionarias, era controlada mediante um autotrans
formador variavel, conforme esquema mostrado na figura 2

7
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2 — REBISTRADOR GRAFICO L ” >
3 — RESISTENCIA |

4 — REGULADOR DE VOLTAGEM
8 — VATIMETRO | L]
6 — TERMOPARES

7 — AMPERIMETRO

8 — VOLTIMETRO

Figura 2. Esquema da bancada experimental

A medigcao das temperaturas foi realizada utilizan-
do-se nove termopares de cobre-constantan. Os pontos de
medida da temperatura foram estabelecidos segundo o es -
quema da figura 3. Tres termopares no absorvedor fixados
por bragadeiras e tres termopares na envoltura de vidro,
colocados na parte superior em contato direto com a mes—
ma. Os tres termopares restantes foram fixados na cober-
tura de vidro com cola plastica e para garantir um me -
lher contate entre o termopar e o vidro utilizou-se pas-
ta termica. A temperatura ambiente foi medida por um ter
mometro de mercurio.

Figura 3. Pontos de medida de temperatura

A tabela 2 apresenta os resultados obtides, onde
cada medida de temperatura representa a media das leitu-
ras nos tres termopares em cada elemento: absorvedor
(AT), enveltura (AT ) e cobertura (hT ), relacionadas em
fungao da diferenca de temperatura Sbsorvedor-ambiente
(AT).
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Tabela 2, Perdas térmicas e temperaturas no protdtipo de

laboratorio*
cavidade livre cavidade isolada
AT P AT AT B AT AT ) P
t e e tx e (o [+ c

30| 9,26 9,6 1,1 | 7,14 12,7 -2,5 /0,51 2,63
50 | 16,27 18,1 4,9 |11,85 25,2 -1,8 |0,94 5,36
70 | 25,58 26,7 8,6 |16,53 37,7 -1,2 |1,40 8,45
90 |31,11 35,2 12,4 |21,21 50,2 -0,5 [1,89 11,79
110 |38,82 43,7 16,1 |25,88 62,8 0,1 [2,42 15,36
130 46,68 52,2 19,8 |30,53 75,3 0,7 2,97 19,12
150 |54,66 60,8 23,6 |35,19 87,8 1,3 |3,56 23,03

%Poténcia em Watt e temperatura em “C.
ANALISE TEORICA

Estudos tecricos foram realizados por Rabl 6] e
Hsieh [2[ para concentradores CPC com conf1gura§ao seme-
lhante a estudada neste trabalho. No problema analisado
por Rabl o absorvedor tem a geometria ideal. No concen-
trador estudado por Hsieh a unica modificagao em relnqau
ao caso ideal & a utilizacao de uma envoltura cilindrica
em_torno de um absorvedor ideal, tambem cilindrico. A re
giao entre ambos cilindros esta evacuada. Como menciona-
do anteriormente o concentrador analisado neste trabalho
esta constituido por um absorvedor cilindrico que difere
da geometrxa ideal, ttpo aleta, e uma envoltura de wvi-
dro, nao evacuada e excéntrica com relggao aoc absorve -
dor. Para a descrigao dos mecanismos de perdas o espago
da cavidade, inserida no meio ambiente, foi dividido em
tres regioes segundo o esquema da figura 4.
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Figura 4, Esquema das regices utilizadas no estudo tedc -
rico.

0 balango de energia entre as regices 1 e 2 e en-

tre as regioes 2 e 3, permite escrever duas equagoes de
equilibrio, onde as temperaturas conhecidas sao a tempe-
ratura do absorvedor, T e a temperatura ambiente, T ,e
as incognitas, as temperaturas da envoltura de vidro,
e da cobertura de vidro, T . Denominando § os termo$
de perdas radiativas e Q “as convectivas e denotando
com um sufixo adicional a~ regiao correspondente,pode-se
escrever:

6 +Q = +Q (03)
Q. QL. e 49 (04)

0 termo Q de troca radiativa entre ambos cilin-
dros e bem conheEﬁdo |7]. Para Q foi utilizada uma ex-—
pressao do numero de Nusselt obtifda _por Meyer ]3| para
cavidades tipo V-trough. As expressoes correspondentes a
Qrse QC, sao também relativamente bem conhecidas |9].




Para a obtengao dos termos Q e Q foi necessa-
rio uma analise espec1f1ca As perdaé conVéctivas entre
c111ndr05 com uma geratriz em contato requerem, quando a
expressao da referencia 9 & utilizada, o conhecimento da
quantidade de calor transferido por condugao entre ambos
corpos. Uma solugao obtida na referéncia 5 foi utilizada
para esse caso particular. Com relaqao ao termo Q de-
pendente dos fatores de intercambio radiativo da T2cavi
dade (exchange factor) |10] foi empregado um prucedlmen

to de interpolagao entre duas situagoes extremas: cavi-
dade com paredes cinzas e com espelhos perfeitos.
As expressoes utilizadas foram as seguintes:
Para a regiao 1
4 - & _ mh
Q, = A, Eopp 0 (T, =T (05)
onde a emissividade efetiva & dada por
1
feff T 1T 1-¢ A we)
o -8
E E A
a e e
. . De
= 2 - - . —
Qc] L (R/(R-1)) eff(Ta Te)’ R Da (07)

onde para K

foram utilizadas as expressoes da referﬁg
cia 9, pag

§48.
Para a regiao 2

(08)

onde a emissividade efetiva, fungao dos fatores de inter

cambio e calculada em |5| resultou nos valores de 0,5 e
0,6 para as emissividades da envoltura e cobertura com—
preendidas entre 0,8 e 0,94 , respectivamente.
. 28 @ -1)Pr B2
Q,, = A, k e1(f - c2)) [T
2 vZ (T +T)
e c
31‘[3‘1 _
x Hc ('re TC) (09)

onde ci, cz, Ny e nz sao valores citados na refereéncia 8§
8 o angulo de inclinagao do prototipo neste caso igual a
zero, ¢ H a altura entre a envoltura e a cobertura vis-
ta na figlira 4.

Para a regiao 3

= A T‘l - W
Qr3 s Gy @ ( & Ts} (10)
onde T_ e a temperatura do céu, dada por |2|
o
= T -
'[‘s T 6°C (11)
2 k 1/3
Q., A T 0,14 (Gr Pr) (Tc Tm) (12)
m
onde L € o comprimento caracteristico dado por |7| e
igual a (L+W)/2, A expressao (12) corresponde a regime

turbulento,
As equagoes (03) e (04) foram calculadas numerlca-

mente mediante um procedimento 1terat1vo para Tm = 26%
e Ta variando no intervalo de 56°C a 186°C. As constan
tes” fisicas dos materiais da cavidade foram as seguin -
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tes:

Ea = 0,1 emissividade do absorvedor

£, © 0,8 - 0,94 emissividade da envoltura

Ec = 0,8 - 0,9 emissividade da cobertura

p =0,6 refletividade das paredes

da cavidade

Os resultados numéricos sao apresentados no proxi-

mo item.

APRESENTACAO E DISCUSSAD DOS RESULTADOS

Os resultados experimentais foram ajustados median
te curvas de regressao. As perdas pela cavidade foram ob
tidas a partir da diferenca entre as curvas de regressao
das perdas totais nas duas condigoes, com e sem isolante
na cavidade, adicionando-se a este resultado as perdas
pela cavidade enquanto isolada (P _.), segundo a equagao
(02). e

0 grafico da figura 5 mostra os resultados experi-
mentais comparados com os resultados tedricos obtidos

para os dois valores de Eoff? 0,5 e 0,6.
t\:’ A
20~
15
10
My, -+ Experimental
5 o————o Tedrico Beff 0.6
e 4 Tedrico Eeft 05
o
0 L =il
30 50 70 90 1o 130 150 at(°C)
Figura 5. Resultados experimentais e tedricos das perdas

de energia térmica.

Utilizando a expressao (01) foi calculado o coefici

ente de perdas versus a diferenga de temperatura AT, o
que pode ser visto na figura 6, 0 valor medio de U Do in
tervalo AT de 30 a ISOOC resulta igual a 1501 W/m? % =
os valores maximo e minimo iguais a 0,7 W/m® C para

AT = 30C e 1,2 Wn?'C para_ AT = 150°C, Verifica-se por-
tanto uma lmportante variagao do coeficiente U no in-
tervalo de temperaturas estudado, comportamento que 51—
fere consideravelmente dos coletores planos.Duas regioes
podem ser identificadas, a de baixas temperaturas, com

um rapido crescimento de U e a regiao entre AT = 70%

a 150 C onde o crescimento e aproxxmadamente linear e re
lativamente lento. Com o mesmo prototipo do laboratorio
e com o absorvedor sem envoltura de vidro foi obtido |3|

_ 20
IUsem envolt 1,6 Wa™c,

para C = 3.5

eff
A diferenga entre ambos pode ser explicada pela presenga
do tubo de vidro que atua como inibidor das perdas con-
vectivas.

Na referencia 1 coletores similares ao do presente
trabalho, com superficie seletiva e sem envoltura de vi-
dro na regiao do absorvedor, apresentaram coeficientes U
iguais a

= o

U=1,73 Ww/n’‘c, e

para C = 6,5X



U = 3,00 Wm %, para C = 3%,
valores que sao consideravelmente superiores aos acima
citados. Hsieh | 2|, em coletores CPC evacuados, observou
um valor médio de 0,48 W/m C, que pode ser considerados
como um limite pratico para este tipo de concentradores.
Finalmente e como pode ser observado na figura 5
os resultados teoricos constituem uma boa representagao
das perdas de energia da cavidade concentradora tanto do
ponto de vista dos valores absolutos como do comportamen
to das perdas de energia em fungao da temperatura.

JAN
°
°
L]
°
100
°

- °

[*]

-]

L]
VE

=

3> °
0,50

1 1 o L 1 L L~
30 50 70 90 10 130 150
AT(°C)
Figura 6. Coeficiente de perdas.

CONCLUSOES

0 método experimental utilizado para medir o coefi
ciente de perdas térmicas de coletores tipo CPC fornece
um meio relativamente simples e rapido para se obter
esse parametro.

0s valores observados apresentam uma consideravel
variagao com a temperatura, a diferenga do que acontece
com os coletores planos.

0 valor medio do coeficiente de perdas foi igual a
1,01 W/m C, valor este consideravelmente menor que o
obaervado por outros autores com equipamentos similares
e nao muito superior ao valor de 0,48 W/m C» observado
por Hsieh em uma cavidade cuja tecnologia de fabricagao
& bem mais complexa e onerosa.

0 modelo teorico desenvolvido constitui uma boa
representagao do fenomeno de perdas de energla da cavi -
dade estudada, fornecendo resultados numéricos que repro
duzem com boa aproximagao os resultados experimentais.
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NOMENCLATURA
C = concentragao geométrica
W = largura da abertura da cavidade
L = comprimento da cavidade
T = temperatura
D = diametro
A = area
AT = Ta - TTn
AT =T -T
e e m
AT. =T ~—-T
c c m
k = condutividade térmica do ar
keff = condutividade termica efetiva do ar
g = aceleragao gravitacional
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Pr = nimero de Prandtl
Gr = nimero de Grashof
0 = constante de Stefan Boltzmann
V = viscosidade cinematica do ar

Indices

= meio ambiente

= absorvedor

= envoltura de vidro

cobertura de vidro

= regiao entre o absorvedor e a envoltura

= regiao entre a envoltura e a cavidade

= regiao entre a cavidade e o meio ambiente

wp=n o P8
il
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ABSTRACT

The thenmal fLosses of a non-evacuated CPC concen-
thaton has been studied theonretical and experimentally.
The absorven ia covened with a sefective surface and
placed inside an excentric glass envelope. The av e
Loss coefficient, in éhe interval of AT = 30 to 150°C,
A equal to 1.01 w/m? the smatlest value equaz
to 0.7 W/m? C when AT= 30°¢C, and the Langest equal 2o
1.2 w/m?°c, when AT = 150°C, The nesults of the
theonetical model proposed reproduce fainly
exvenimental vatues of the thenmal Losses as well as {ts
behaviour as a function of temperatfure.
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ANALISE TEORICO-EXPERIMENTAL DE UM COLETOR SOLAR

PARA AR COM ABSORVEDOR CORRUGADO EM V
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RESUMO
Uma analise tedorico- experimental e ¢ desenvolvida par. o Levantamento das curvas
de eficiencda e comporntamento diarnio de um aquecedor sofar de ar, com placa absorve-
dora corrugada em V, com posicionamento thansversal do cuMugada e fluxo _entre o ab-
sonvedor ¢ a cobertuna. Uma simubacdo desenvolvida com base no batange termico do co

Leton para negime estacionanio, bem como un fevantamento de dados experimentais

de

compontamento dianio do matot,qoo construido. Uma boa concordancia entre os hesufta-

dos teonicos e experimentais ¢ obseavada,

NOMECLATURA

A Area;

a- Altura livre de escoamento;

b Largura do coletor;

Cp Calor especifico do ar;

g espessura média de isolante;

D Diametro equivalente D = Aci/Lei:

F Fator de radiagao (eq. 10);

Fy-o Fator de forma absorvedor - cobertura

G Relagao vazao massica/area total do coletor;

hy, Coef, de transferencia de calor - placa corruga-
da;

he Coef. de transferencia de calor - cobertura;

hr Coef. de transferencia de calor radiativo;

hes Coef. de transferencia de calor - cobertura!ambl
ente;

hp Coef. de transferencia de calor - canal de pla-
cas planas;

Ig Radiagao solar incidente no plano de coletor;

K Condutividade Termica do ar;

Kj Condutividade térmica do isolante;

L Comprimento do coletor;

L.i Comprimento do ciclo corrugado;

ﬁ Vazao massica;

N Numero de modulos corrugados;

Ny Numero nusselt N, = hyD/K;

N,' Numero de nusselt Ny' = hpa™/K;

Py Numero de prandtl;

Re Nimero de reynolds Re = 2 ;

uD

S Radiagao absorvida na placa corrugada § =Ig(a);

T Temperatura;

Ug Coef. global de transf. de calor - cobertura -am
biente;

Up Coef. global de transf. de calor - isolante;

\ Velocidade do vento.

Letras Gregas.

Constante de Stefan - Boltzman;
(eq. 12).

<] Angulo do corrugado;
a Absortividade;

T Transmissividade;

[ Emissividade;

a

n

Eficiencia

Subscritos.

a Relativo ao fluxo de ar;

e Relativo a cobertura;

& Relativo ao cicln corrugado;

i Relativo ao modulo corrugado;
Relativo ao coletor como um todo
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w Relativo a placa absorvedora
Relativo ao ambiente

INTRODUCAO

A utilizagao de energia solar para o aquecimento
de ar vem sendo bastante difundida pr1nc1palmente em
sistemas para conforto ambiental (em regioes mais
frias) e em sistemas de desumificagao de produtos.

A utilizagao de aquecedores solar para  secagem
de produtos agropecuarlos mostra ser uma forma barata
e eficiente de obtensao de energia termica {1}, a qual
proporciona o aquecimento do ar 4 temperaturas ideais
de desumidificagao, na faixa de 40-60°C.

0 desenvolvimento de coletores solar mais efici-
entes para o aquecimento de ar esta ligado principal-
mente a tres linhas de estudo:

a) Desenvolvimento de superficies seletivas,
ja para cobertura, seja para o absorvedor;
Utilizagao de dispositivos tipo colmeia;
Desenvolvimento de novas geometrias de absor-
vedor, a qual aumente a taxa de calor transfe
rido para o fluxo de ar. -

As tecnicas de aumento de eficiencia (a) e (b)
certamente proporcionam resultados bastante satisfato-
rios, porem um significativo acrescimo de custo  ini-
cial dos sistemas sera observado. Portanto, a busca de
solugoes alternativas tipo (c) tem sido bastante utili
zadas {2}, {3}, {4} como forma de propor modelos de co
letores simples, baratos eficiéntes.

Este trabalho pretende avaliar, teorica e experi
mentalmente, o desempenho de um coletor solar com flu-
xo de ar entre a cobertura e
tria do absorvedor corrugada
fluxo, como mostra a fig. 1.

se-

b)
c)

o absorvedor, com geome-
em V transversalmente

ao

\

ar

Fig. 1 - Diagrama esquematico do coletor analisa

devs



utilizagao da geometria corrugada em trocadores
de calor, em geral & uma forma bastante pratica de au-
mentar a area de troca sem que para isso o comprimento
total do trocador seja aumentado, fora isso a variagao
da area da segaoc transversal ao longo do escoamento
devido a geometria corrugada em V, faz com que sur jam
regioes de recirculagao que vem agir como promotoras
de turbulencia, aumentando o coeficiente de transferen
cia de calor entre a superficie absorvedora corrugada
e o ar.

ANALISE TEDRICA

A analise teorica aqui desenvolvida baseia-se
nas equagoes de balango de energia com consideragao de
regime permanente, aplicadas a modulos geometricamente
simétricos como mostra a fig. 2. As temperaturas da co
bertura e do absorvedor sao consideradas constantes em
cada modulo 1i.

—>
Ta(H+1)

Lei

Fig. 2 - Modulo de analise.

Portanto;

Para o absorvedor:

SAc = hy Ay (T (I)-T4(T)) + hpA (T, (1)-T. (1)) +
UpA,, (T (1) -Tw) (1)
Para a cobertura:

Uphy (Ty (1) =Te) = LA, + hely (T (D-T (1)) +

heA (T (D)-T (1)) (2)
Para o ar:
ﬁcp(Ta(1+1) = Ta(1)) = hA (T (I)-T, (1)) -

hede (T4 (1)-T (1)) (3)

Torna-se nescessaria uma avaliagan dos coeficién
tes de transferencia de calor de calor relacionados
nas equagoes de balangos:

(i) Coeficiente de transferéncia de calor convec
tiVD entre o ar e o absorvedor.

Este tipo de escoamento & caracterizado pela va-
riagao da area da secao transversal de tal maneira que
a analise por modulos € a mais conveniente na qual po-
de ser definido um numero de Nusselt médio o qual va-
ria apenas com a poqiqao do modulo ao longe do  escoa
mento, com os parametros geométricos (f e a L) e
com o numero de Reynolds. | S

De acordo com Brasil' ', o numero de Nusselt pa-
ra escoamento ciclicamente desenvolvido & dado por:

N, = uRe-b (4)

Onde as constantes a e b sao dadas para os diver
sos parametros geometricos na fig. 3. Cabe observar
que a equagao (4) & valida na faixa de Reynolds de
1000 a 10.000.
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:] aLchi a b

30° 0,21 4,2 0,81
0,45 3,44 0,31
0,71 2,18 0,30

45° 0,21 27,3 0,26
0,45 2,5 0,14
0,71 0,54 0,07

Fig. 3 - Valores da constante a e b par P, = 0,7

(i1) Coeficiente de transferencia de calor convec
tivo entre o ar e a cobertura.

Para convecq%o forgada em canais de placas parale
las, Pinheiro Netol® propoe, a seguinte expressao pa-
ra o numero de Nusselt:

; hy, a-
= 0,01612 R, 2+%%4 p." )

K

Onde:
n = 0,00871 + 0,1337 log R,

Porém a placa absorvedora corrugada faz com que
um aumento neste coeficiente seja obserY 10. Com base
no trabalho desenvolvido por Lima Filho!7
por a seguinte relagao:

he
__ECRed (6)
hp

As constantes c e d sao obtidas na fig. 4, para
diversos parametros geometricos.

3] a~/Lqj c d
30° 0,21 5,39 0,1769
45° 0,21 4,91 0,1657

Fig. 4 - Valores das constantes c e d para P.=0,7
(iii) Coeficiente global de perdas pela cobertura

Considerando as perdas covectivas e radiativas ,
o coeficiente global de perdas & dado por:

= h, + csc{TC*{I)—Tsﬁy)
€3]

(T (1)=Teo)

A temperatura efetiva de trofa radiativa para o
ambiente, Tsky € dada por Swinback'8 , atraves da rela-
gao:

1,5

= 0,0552 Tw (7a)

Tsky

0 Coeficiente convecEiYo de perdas para o vento e
dado por Duffie e Beckmann como:

heo = 2,8 + 3,0V (8)

s pode-se pro




(iv) Coeficiente global de perdas condutivas pa-
ra o ambiente.

Considera-se que as perdas para o ambiente por

condugao no isolante, podem ser quantificadas com base
na espessura media de isolante, logo:

Up . K (9)
e

(v) Coeficiente radiativo de transferéncia de ca
lor entre o absorvedor e a cobertura.

Pode-se estimar a transferéncia de calor por ra-

diagao entre a cobertura e o absorvedor, de tal forma
que o coeficiente linearizado de radiagao seja dado
por:
by = F(1,2(D) + T2(D) (T, (1)+ Te(1)) (10)
Onde F & dado por:
(1-€c) 1 (1-ey) AC
F = ag/( - —_— ) (11)
€e Fy—c Ew Ay
Com base nas equagoes (1) - (3), complementadas

com a avaliagao dos coeficientes de transferencia de
calor expressos nas equagoes (4) - (11), pode-se obter
para determinadas condigoes de operagoes os valores da
distribuigao de temperatura na cobertura e no absorve-
dor (T, e Ty), bem como o aumento da temperatura do ar
ao longo do coletor. Observa-se que os coeficientes de
hy e Ug , levam uma nao linearidade no s1s:ema de equa
goes (1), portanto, a resulu;ao destas equagoes é fei-
ta de uma forma iterativa_a partir de valores iniciais
estimados para hy = 7 Wn? - K e Ug = hy . Logo de pos
se da temperatura de entrada de ar em cada modulo i,
obtem-se de modo lteratlvo T,(i) pelas equagoes (1) e
(2) obtendo-se dai, através da equagao (3), a tempera-
tura de saida do ar no modulo. Evoluindo em todos 08
modulos do coletor, pode-se obter a temperatura de sal
da do ar, e, portanto a eficiencia térmica do mesmo:

n= G CpTg = 1)) / (Ig Ap) (12)

Foi desenvolvido um simples programa computacio-
nal para a avaliagao do protdotipo construido, baseado
na anﬁlise tedrica desenvolvida, tendo_como entrada os
parametros geometrlcos do cnletor, vazao massica de ar
e condigoes metereologicas e obtendo-se uma simulagao
do comportamento do mesmo.

ANALISE EXPERIMENTAL

Para obtensao das curvas de rendimento para este
tipo de coletor, foi construido um prototipo com carac
teristica gerais listadas na fig. 4. Foram realizados
testes de campo obedecendo 2 norma ASHRAE 93-77.

As medidas de temperatura foram tomadas utilizan
do-se termopares Cromel - Alumel, devidamente calibra-
dos.

A medida de vazao de ar foi feita atraves da que
da de pressao em um bocal calibrado de 75 mm de diame=
tro nominal.

A radiagao solar foi medida em um piranometro

de precissao, marca Kip-Zonen (Hol), posicionado no
mesmo plano do coletor e interligado a um registrador
grafico.

A velocidade do vento foi medida através de um

anemometro de concha com totalizador.
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Ar = 1,09 m2 (Area total)

b =0,7 m (Largura)

L.y =0,104m (Comprimento do ciclo)

8 = 30° (Angulo do corrugado)

as =0,02m (Altura minima de escoamem
to)

N = 15 (Numero de modulos corruga

dos)
Isolante - L@ de vidro com & = 0,115 m

Placa absorvedora - Fibra de vidro enegrecida
tinta preto fosco comercial.

com

Cobertura - Vidro comercial com espessura de 4 mm

Fig. 4 - Caracteristica do prototipo.

RESULTADOS E DISCUSOES

0 protctlpo construido fol testado em quatro dias
claros com 480w/m? de radlaqao media com velocidade do
vento média de 2,4 m/s. Dois niveis de relagao vazao/a-
rea do coletor foram imposta: Uma de 0,035 Kg}’s—m2 e
outra mais alta de 0,09 Kg/s-m2. A fig. 5 mostra as
condigoes metereologxcas de radiagao solar e temperatu-
ra ambiente para um teste tipico. Os resultados teodri-
cos e experimentais para estas condigoes e para a rela-
gao vazao/area de 0,09 Kg/s-m2, podem ser vistos na
fig. 6.

Nas figs. 6 e 7, podem ser vistos resultados ex-
perimentais e teoricos para condigoes metereologicas se
me lhantes e diferentes vazoes. Cabe observar que os re-
sultados apresentados na fig. 7, foram obtidos obtidos
atraves de um aquecimento do ar na entrada do coletor
para efeito da simulagao de condigoes de operagao em
ciclos fechados. Na fig. 8, sao mostrados os valores de

eficiencia tEEmica do coletor, testado para as duas
faixas de vazao caracteristicas.
10 o 32
- .
o~ 1}n( C)
E = -
—
5 08 A 30
b4
S
=]
06 t 28
9 1 13 15 pora
Fig. 5 — Condigoes tipicas de testes
Os reultados gerais otidos mostram que o  proto-
tipo construido e simulado funciona em niveis de efici-

encia variando na faixa de 40 - 70%. Uma boa concordan-
cia entre os resultados obtidos experimentalmente e si-
mulados € observada, porém nota-se que ao inicio da ma-
nha ao final da tarde, estes resultados fogem ligeira—
mente ao resultados simulados, isto se da devido a iner
cia térmica do coletor a qual nao & quantificada no mo-
delo teorico proposto.

A fig. 9, mostra uma comparagEO entre o modelo de
coletor proposto e o coletor convencio?ai com placa ab-
sorvedora plana, simulado por Bhargava 2}, Observa-se
um sensivel acréscimo de eficiéncia térmica na utiliza-
g¢ao da placa absorvedora corrugada devido a um maior
coeficiente de transferencia de calor ar-absorvedor e
também devido a uma menor troca radiativa entre o absor
vedor e a cobertura, proporcionada pelo efeito de cavi-
dade.
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Fig. 6 - Resultados teoricos e
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Fig. 7 - Resultados teoricos e experimentais - a-
quecimento de ar na entrada.
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Fig. 8 — Curvas de eficiencia termica.
CONCLUSOES
Com base na analise desenvolvida pode-se concluir:

a) A utilizacao da geometria corrugada para o ab-
sorvedor nao produz um significativo aumento de custo i-

nicial do coletor e proporciona um acrescimo de eficien-
cia térmica significativo.
b) O modelo tedrico propeosto produz resultados sa-

tisfatorio para futuros estudos de otimizagao e dimensio
namento de outras unidades. -

¢) Dutros estudos podem ser propostos mantendo a
geometria corrugada do absorvedor e analizando variagbes
de geometria do escoamento tais como: Fluxo sob o absor-
vedor, fluxo sob e scbre o absorvedor e escoamento rever
so (ida e volta). B

60 3
1 Corrug.
:-g‘ao ___-T‘-P--
/,-—"" Plano
"
/
20
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G (Kg/s-m2) x 1072

Fig. 9 - Comparagao coletor corrugado - coletor
convencional plano.
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ABSTRACT

It was carried a theorical and experimental ana-
lysis of the performance of an air solar heater with
transversal V corrugated absober plate. The plate was
positionned under the air flow.

A steady state thermal balance simulation of the
heater has shown an excellent agreement with the expe-
rimental test data. i

The proposed geometry results in significat 1in
performance when compared to conventional colectores
with plane absorber plate.
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ABSTRACT
Results ane presented of an experimental and numendical study of a turbulent

free squane fet of air.

The fet was theated as elliptic in the numerical study. The

nesults include the mean streamwise velocity decay on the centenline of the fet, mean
streamwise velocity profiles, spreading rates and static pressure distributions. The
experimental nesults wene obtained with a pitot-static tube in conjunction with a

pressure transducet.

The static pressure nesults heveal strong streamwise gradients

in the near field and in the futly developed region of the fet with gradual recovenry

Lo atmospherie pressure in the garn field.

INTRODUCTION

Turbulent jets issuing from square nozzles are
useful, among other areas, in fluidics and ink-jet
printing. Despite the widespread use of square jets
in industrial applications, only a few studies [1-4]
have examined the behaviour of these jets. It should
be noted that only the study of duPlessis et al. [2]
was entirely devoted to the square jet. In addition
to their fundamental relevance, the results of studies
of square jets are useful to designers.

The decay of the mean streamwise velocity on the
centerline of the jet has been investigated experi-
mentally by Sforza et at. [1] and numerically by
McGuirk & Rodi [3]. Sforza et al. measured the static
pressure within the jet and found it to be atmospheric.
This is at variance with the results of Hussain &
Clark [8] and Miller & Comings [10] who found subat-
mospheric static pressures within a plane jet and
Quinn et al. [11] who also found subatmospheric static
pressures within a rectangular jet., The numerical
procedure employed by McGuirk & Rodi accounted for the
three-dimensionality of the flow, however, the flow
was considered parabolic and, as such, streamwise
static pressure gradients and streamwise diffusion
were neglected. This is convenient in terms of the
computational effort and econmomical in terms of CPU
time and storage but, as will be shown in this. study,
does not do justice to the physics of the flow. More-
over, all subsonic flows are really elliptic, i.e.,
diffusion and pressure transmission occur in all
directions. duPlessis et at. [2] studied the near flow
field of the jet experimentally and numerically and
provided some information on the mean streamwise flow,
spreading rates and turbulent shear stress. However,
the three-dimensionality of the square jet was ignored
and the jet was treated as parabolic in the numerical
study.

The present study extends the available informa-
tion base on square jets by providing experimental
data on the static pressure within the jet. Experi-
mental and numerical results for the mean streamwise
velocity and spreading rates are also presented and
discussed against the background of results obtained
from a round jet in the same flow facility. A three-
dimensional finite difference procedure [5] was used
in the numerical study which treated the flow as
elliptic., The elliptic procedure was adopted due to
its ability to provide a physically more realistic
representation of the flow.
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EXPERIMENTAL DETAILS

The flow facility consisted of a small commer-
cial centrifugal fan, a settling chamber and a three-
dimensional contraction to which the square slot was
attached. The fan drew air from the room in which it
was located and supplied it to the slot via the
settling chamber and the contraction. The settling
chamber was a plywood box of 0.76 x 0.76 m cross—
section and 1.23 m long. The box contained a baffle at
the upstream end, aluminum honeycomb with hexagonal
cells and 5 mesh-wire screens as shown in Fig. 1(a),
The contour of the contraction was based on a third
degree polynominal that had zero first derivatives as
end conditions., Such a contraction has been found
suitable by Hussain & Ramjee [6] for wind tunnels and
jet flow facilities. The contraction ratio (contrac-
tion entrance cross-section to slot exit cross-section)

was 360, The slot was assembled from four mitred
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Fig. 1 Experimental set-up: (a) plan view section

through the settling chamber, contraction and
screen cage, (b) square slot detail.



pieces of aluminum, one of which is shown in Fig. 1(b).
The slot exit plane was flush with a 2.44 x 2.44 m ply-
wood wall which formed one side of a screen cage that
extended 3.66 m downstream fromthe wall. The jet
issued into the screen cage and the damping screens
helped to curtail large scale movements of air into the
jet. The experiments were performed in a 7.70 x 7.01 x
2.87 m room; the fan, which was supported on antivibra-
tion neoprene pads, and the settling chamber were
located in an adjacent room.

A three-dimensional traversing system was employed
for moving the sensor in the flow field. The system
consisted of a rack and pinion for traversing in the
streamwise (X) direction and lead screws for traversing
in the spanwise (Y) and lateral (Z) directions.
Traversing in all three directions was effected by
stepping motors that were controlled by the 6502 micro-
processor of the Commodore SuperPet 9000, Positioning
accuracy of the measurement sensor was 0.3 mm in the
streamwise direction and 0,01 mm in both the spanwise
and lateral directions. The base of the traversing
system was supported on antivibration neoprene pads.

The mean streamwise velocity and static pressure
measurements were made with a 2.3 mm o.d. pitot static
tube in conjunction with a Datametrics pressure trans-
ducer and electronic manometer and a DISA digital
voltmeter with variable integrating times. The pitot
static tube, made of stainless steel, had four static
holes and an ellipsoidal head in accordance with the
requirements of the British standard BS 1042 (1973,
part A). The linear relationship between the total and
static pressure readings of the pressure transducer in
inches of water and the voltage reading on the elec-
tronic manometer was confirmed by calibration.

The mean streamwise velocity at the center of the
slot exit plane was 60 m/s and this resulted in a
Reynolds number of about 184 x 10~ based on the side
dimension of the slot. The flow was thus incompres—
sible and turbulent. The slot exit plane mean stream-—
wise velocity was measured and found to be flat over
almost the entire span, increasing slightly (about 3%
above the centerline value) as the edge of the slot was
approached. The streamwise turbulence intensity was
not measured but this quantity is believed to be much
less than 1% because of the large contraction ratio.

NUMERICAL PROCEDURE

The numerical computations were performed with a
computer code named PHOENICS [5]. It is a general pur-
pose fluid dynamics code that uses either polar or
cartesian coordinates. Finite differences are used to
integrate the continuity, momentum and turbulence
transport equations. The original version of PHOENICS
contains the ummodified k-t turbulence model. However,
it is well known [3,12] that the unmodified k-e turbu-—
lence model overpredicts the spreading rate of a round
jet by about 40%. The origin of the problem is in the
e equation [12,13]. The modification of the k-t
turbulence model suggested by Jia [13] is used in the
present investigation.

The finite difference grid used for the numerical
calculation of the round jet had a non-uniform distri-
bution of 40 x 40 cells, covering an area of
approximately 35 slot diameters in the streamwise
direction and 12 slot diameters in the cross stream
direction. The finite difference grid for the sqaure
jet was also non-uniform and had 20 x 20 x 20 cells that
covered a volume of about 34 slot heights in the stream-
wise direction and 11.5 slot heights in each cross
stream direction.

At the exit plane, the boundary conditions were
uniform velocity of 51 m/s for the round jet and 60 m/s
for the square jet. The kinetic energy of turbulence
and its dissipation rate were assumed to be uniform at
the exit plane and their values were taken from Jia [13].
Along the symmetry planes, the usual symmetry boundary
conditions were imposed. The pressure was assumed to
be atmospheric far from the nozzles in the streamwise
and cross stream directions.

The computations typically required 2 hours CPU
time on a Cyber B25 for 250 iterations in the case of
the square jet calculations.

RESULTS AND DISCUSSION

The experimental and numerical results for the
decay of the mean streamwise velocity on the jet center-
line are shown in Fig. 2 along with the results for a
round jet. The experimental results for the round jet
were obtained in the same flow facility and the round
slot had the same exit area and exit conditions as the
square slot. Ugg and Ug,j, are the values of the mean
streamwise velocity anvwhere on the jet centerline and
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Fig. 2 Centerline mean streamwise velocity decay.

at the center of the slot exit plane respectively., D
is the diameter (equivalent diameter of the square
slot) of the round slot. The Vena Contracta effect
triggered by the sharp-edged exit of the slots is
evident in the initial region of each of the jets.
The behaviour of both jets in the far field is the

e

same. The far field data have been fitted to
Unax §
Tog - Ka (X/De - ) (1)

where Kg is the decay rate of the jet and Cg is the
kinematic virtual origin. For the square jet, Kq =
0.192 and Ck = 0.332 (i.e. downstream of the slot
exit plane) and for the round jet, Kg = 0.192 and Cy =
1.128. For the round jet investigated by Wygnanski &
Fiedler [7], Kg = 0.193 and Ci = 3.0. Any differences
in K4 and Cy are attributable to the initial con-
ditions (exit geometry, turbulence level, exit
boundary layer type) as has been established by
Hussain & Clark [8] and Flora & Goldschmidt [9] among
others. The agreement between the numerical and
experimental results is excellent beyond the initial
region. Although there is lack of agreement in the
initial region, the numerical results also show
evidence of the Vena Contracta effect in this region.
The mean streamwise velocity profiles in the
central X-Y plane are shown in Figs. 3 and 4. The
lines through the data points in Fig. 3 are included
for ease of reading the data. U is the mean stream-
wise velocity anywhere in the jet. Y,,, is the
velocity half-width of the jet in the Y direction.
The constant velocity core of the jet disappears at
about X/De = 2 (see also Fig. 2). The mean stream-
wise velocity profiles are similar beyond X/De = 7
(Fig. 4). The results in the central X-Z plane are not

shown since they are similar to those in the central
X~-Y plane.

The spread of the jet in both central planes of
The results for the
bi/2
is the velocity half width of the jet in the Y- or Z-
The velocity half-widths decrease slightly

symmetry is shown in Fig. 5.
round jet are also included for comparison.

direction,




from their exit plane values but increase linearly
after the initial region. The far field data have
been fitted to

blfsze = Kg(X/De - Cg) (2)

where Ky is the spreading rate and C;, is the geo-
metric virtual origin of the jet. e results are
given in Table 1 below. The spreading rate obtained
from the data of Wygnanski & Fledler [7] is also
included for comparison. Any differences in Kg and Cg
are, as mentioned before, due to differences in the
parameters that define the initial conditions.

TABLE I
Spreading Rates and Geometric Virtual Origins
Spreading Virtual
Jet Type Rate, KE Origin Cg

Square, Y-direction 0,090 -0.980
Square, Z~-direction 0.087 ~1.352
Round, present work 0,087 -0.056
Round, Wygnanski & Fiedler 0.088 b

The overall agreement between the experimental
data and numerical calculations can be evaluated from
Figs. 2, 4 and 5. The predictions for square jet are
good but those for the round jet are better. Since the
numerical scheme was the same for both jets, the better
results obtained for the round jet must be attributed to
the finer grid used in its calculation.
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Fig. 3 Initial region mean streamwise velocity pro-
files in the central X-Y plane.
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Fig. 6 Centerline static pressure distributions.

The static pressure behaviour on the centerline
of the jet is shown in Fig. 6; the results for the
round jet are included for comparison. As it was with
the mean streamwise velocity on the jet centerline
(Fig. 2), there is no difference between the two sets
of data in the far field where gradients in the static
pressure are nonexistent, However, strong gradients
of the static pressure in the initial region and in the
fully-developed region are clearly evident in Fig. 6.
This lends support to the fact that streamwise pressure
gradients are not negligible as usually assumed (see
e.g. McGuirk & Rodi [3]). Static pressure numerical
predictions show the same qualitative trends as the
static pressure measurements, they are about five times
smaller than the experimental data. Several attempts
to correct this discrepancy by changing the inlet and
far field boundary conditions were unseccessful.

The static pressure profiles in the central X-Y
plane are shown in Figs. 7 & 8. Results for the
central X-Z plane are similar, In the initial region,
(Fig. 7) the results are characterized by a combina-
tion of peaks on the jet ceterline and "valleys" as
the static pressure recovers to its atmospheric
value at the edge of the jet. The static pressure
recovers monotonically to atmospheric pressure at the
edge of the jet in the fully developed region of the
jet (Fig. 8). The results of Miller & Comings [10]
for a plane jet show treds that are similar to those
revealed by the present results.

The error in the mean streamwise velocity data
is within +1% except in the neighbourhood of the jet
edges and in the far flow field where, due to the
samller mean streamwise velocity values, the error
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increases to +3%. The error in the static pressure
data is estimated to be within +3% but as is well
known [14], the static pressure data are subject to

the unknown effects of turbulence. However, as has
been shown by Bradshaw & Goodman [15] and Christiansen
& Bradshaw [16] static pressure data acquired with con-
ventional probes are probably close to the actual
static pressure.
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CONCLUSIONS

The main conclusions of this investigation are:

(i) the mean streamwise velocity and static pressure
data in the far field indicate that there is no
difference in behaviour between a square jet and
a round jet in that flow region. This justifies
the adoption of the modification of the k-&
turbulence model used by Jia for a round jet in
the square jet calculations.

(ii) The static pressure results exhibit strong grad-

ients in the initial and fully developed regions.

Streamwise static pressure gradients are, there-
fore, not negligible in free jet flows.

The numerical calculation of the turbulent free
sguare jet using an elliptic scheme provides
adequate mean streamwise velocity predictions.
These predictions could be improved by using a
finer numerical grid since numerical diffusion
will be less as evidenced by the round jet pre-
dictions.

(111)
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RESUMO

0 escoamento de jatos confinados axisaimetricos,
nado teonica e expernimentalmente. Considena-se
Lsoténmico e com jato central mais fento. 0 tha
pressao estatica, e transversafmente medidas de velocidade media e de intensidade

em duto de anrea constante ¢ ¢xami
Zue o escoamento seja {ngnmp&eaafuef ;
atho apresenta distribuigoes axiais de
de

tunbuléncia feitas com anemometro de fic quente. Sofucoes numenicas de difenrengas find

tas obtidas com um modelo algebrico para o coeficiente de viscosidade y,

ajustam-s¢

bem aos penfis expenimentais de velocidade na fase inicial de mistuna, porem de maned

ha aproximada mais a jusante.
INTRODUCAQ

0 estudo do escoamento de jatos confinados pode ser

aplicado em injetores gasosos de fornalhas, camaras de
combustao e dispositives para aumento de empuxo de fo
guetes. A canf1guraqau de 1nteresse aqui & a de jatos

coaxiais turbulentos incompressiveis, isotérmicos, confi
nados em duto de area constante com gradiente de pres
sao, sendo o jato externo o de maior velocidade. Nesse
escoamento distinguemse tres regioes: (Fig. 1).

a) regiao inicial caracterizada pela presenga de
regices potenciais( perfis uniforme de velccida
de ) e escoamento cisalhante no espago entre
os jatos

b) regiao principal, caracterizada pelo encontro da
camada cisalhante com a camada limite e a mis
tura se processa em toda segao tranversal do tu

bo confinante

¢) regiao de escoamento desenvolvido.
Este ti

mente |1] [ZT
e Ricou |4| e Brighton e Razinsky
mento com jato central mais veloz utilizando a hlpu
tese de similaridade Foi mostrado que esta hipotese
50 & aplicavel nas fases iniciais da mistura. Estes pes
quisadores em outros artigos analisaram ainda a presen
ga de rec1tculaqao em jatos confinados. Forstall e
Shapiro |6| mantendo os numeros de Prandtl e Schmidt
constantes e 1gua1 a 0,7, verificaram que a difusao de
massa era mais raglda que a difusao de quantidade de
movimento na regiao de mistura. Ting e Libby |7] propuse

o de escoamento foi examinado experimental
e modelados analiticamente |2| e |3|Curtet
[5| analisaram o escoa

ram uma expressao para o coeficiente de viscosidade tur
bulenta ¢, para escoamentos compressiveis e notaram que
o produto Ev.p varia pouco na diregao transversal Tyler
e Willianson |2| mostraram que a distribuigao axial de
pressao estatica e LnfluenELada pela cnnflguragao 1n1
cial dos jatos. No entanto nao ha muitos trabalhos em
que o jato central seja mazs lento e poucos que anali

sam a distribuicao de pressao neste tipo de escoamento .

A finalidade deste trabalho & investigar o processo
de mistura de dois jatos coaxiais a medida que esta se
processa no tubo de mistura. Para tanto foi construida
uma bancada para ensaiar varias razoes de velocidades i
niciais dos jatos ( Ueri ), obtendo-se perfis transver

sais de velocidades medias, intensidade de turbulénciaa
xial e distribuigao longitudinal de pressao estatica. Es
tes resultados foram entao utilizados para verificar a
validade de um modelo do coeficiente de viscosidade tur
bulenta de Ghia |3| para o caso de jato confinado.
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Figura 1. Configuragao tipica do escoamento

PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

A& figura 2 apresenta um d1agrama da bancada de
ensaios. O arranJc dos tubos coaxiais & semelhante ao
usado nas referencias |1| e |2| e se compoe de um tubo

interno de aluminio com 42 mm de diametro {D Jonde passa
o ]sto central e um tubo externo de acr111co com 103 nm
de diametro (D) como tubo confinante. Antes da segao de
teste os tubos sao suficientementes longos para assegu
rar que o escoamento central e anular fossem desenvolvi
dos. 0 jato interno foi alimentado por uma 1nstalagao de
ar comprimido existente no laboratorio e o ar do jato se
cundario foi produzido pela sucgao da atmosfera por
meio de um ventilador centrifugo colocado a jusante do
tubo de mistura, com este procedimento se evitava o efei
to da temperatura e da nao uniformidade do escoamento do
ventilador. Esta montagem permitia obter na segao de tes

te uma velocidade maxima de 7 m/s no jato central e de
60 m/s no jato secundario.
0 tubo de mistura foi equipado lateralmente com

uma fileira de 14 tomadas de pressao estatica e superior
mente com uma fileira de 11 orificios para permitir a
introdugaoc da sonda anemométrica. Um macanismo foi wusa
do para movimentar radialmente a sonda no interior do
tubo de mistura. Este mecanismo foi montado mum trilho
paralelo e externo ao tubo, permitindo-lhe movimentos
longitudinais.

Para precipitar a transigao rapida para o regime
turbulento dentro do tubo adutor do jato secundario, uti
lizou-se um anel de ferro em torno do tubo central para
deslocar a camada limite sobre este tubo. Alem disso,lan
gou-se mao também de uma lixa grossa colada ac longo de
todo o perimetro interno do tubo adutor para garantir a
antecipagao da transicao da camada adjacente a parede
interna.
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Figura 4 - Resultados do Ensaio 2: Ue/Ui = 4.45

Outra observagao importante € o comportamento da
camada limite na parede do tubo de mistura.Apesar de nao
se ter efetuado medidas especificas de camadas limite ,
os perfis obtidos mostram que os gradientes proximos da
parede vao ficando cada vez menos ingremes a medida que
o perfil se desenvolve.

Distribuicao de Pressao Estatica. Tem-se na Fig. 7
distribuigoes obtidas na bancada de ensaio,cujas razoes
de velocidade foram Ug/Uj = 5.26 e 4.50. Nesta figura
observa-se que os gradientes iniciais sao pequenos e le
vemente negativos. Nota-se tambem alguma dispersao dos
dados de + 0,04 nos valores de Cp que e um valor des

prezivel se comparado com os valores de Tyler |2| , isto

se deve ao fato de que a pressao estatica nao se elevou
como se esperava, reduzindo muito os valores de Cp.

Distribuicao de Intensidade de Turbulencia Axial.
A _presenga da camada limite na segao de saida esta tam
bem evidente no graf;cc de intensidade de turbuléncia ver
sus raio, Fig.8, cujos pontos foram obtidos sxmultaneg
mente com os de velocidade. Observa-se que a intensidade

de turbuléncia ja & consideravel no plano inicial de mis

tura, especialmente nas paredes do tubo ejetor e nas pa
redes do tubo confinante. Acrescenta-se que perfis adi
cionais de intensidade de turbulencia axiais |[11| foram
bastante similares na forma e na magnitude ao da Fig. 8.
Estes perfis também apresentaram as mesmas caracteristi

cas do artigo de Leithem |1| . Observou-se que para qua
se todas as razoes de velocidade a intensidade de turbu
lencia aumenta com x e alcanga um valor maximo entre

x/D= 1.38 e 1.6 aproxlmadamentc. Assim cada perfil se ca
racteriza por um maximo de intensidade de turbuléncia que
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€ maior que o valor na linha de centro e que & fungao da
distancia axial x.

Depois de atingir um valor maximo em r/Rj= 1.0 ,
ocorre uma gradual aproxlmxgao da linha de centro dos va
lores maximos nos perfis seguintes. Apds um maximo na 11
nha de centro o perfil comega a recuar até um valor si
tuado entre o ponto de minimo e o valor da intensidade
na parede. Movendo-se na diregao da corrente externa, as
intensidades atingem um minimo da ordem de 3% a 5% e
aumentando até 10% a 12% proximo a parede.

Discussao. Os dados de velocidade axiais obtidos
na bancada de ensaios foram considerados satisfatorios
nao so por serem similares aqueles obtidos por  Leithem

[1| como também porque apresentaram um erro () com refe
rencia a um fluxo total medio abaixo de 7,87 em cada es
tacao . Além disso nao se observou nos perfls de veloc1
dade experimentais nenhuma 1ndxcaqao de regloes poten
ciais o que era 1mp11c1to no modelo numérico de Ghia |3T
utilizado na comparagao. Essa auséncia de regices poten
ciais foi previsivel pois a utilizagao de um tubo adutor
colocado antes da segao de teste eliminava esta possibi

lidade. O que nao se conseguiu foi a nao uniformidade des

tes perfis nas saidas dos jatos.

Quanto_ a distribuigao de pressao estatica,esta apa
rentemente nao conferia com aquelas da ref. ]2|. As dis
tribuigoes obtidas foram decrescentes desde o inicio e o
que se esperava era o gradiente inicialmente fosse adver
so e favoravel mais a jusante, caracteristico do proces
so de mistura de jatos. Finalmente entendeu-se que este
gradiente negativo era indicio de que o processo de dis
sipacao viscosa superava o de mistura. Uma pesquisa nos
resultados experimentais de Tyler |2Irevelou que um de
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O tubo interno teve sua extremidade livre usinada
na forma de uma tronco de cone (inclinagao aproximada de
17) com uma espessura final de 0,2 mm, com o fim de mini
mizar o efeito pertubador da espessura do tubo no escoa
mento.

Para nao se mascarar o fenomeno de mistura devi
do a uma taxa elevada de dissipagao viscosa nas paredes,
o tubo de mlstura foi usinado internamente para se elimi
nar as variagoes no diametro proveniente da Eabrlqg
;ao Em seguida apllcou—ae um polimento interno para re
cuperar a transparencia perdida durante a usinagem.

A velocidade foi medida por meio de um sistema ane
mométrico DISA 55M e a calibragao era realizada por um
equipamento da Thermo Systems. A leitura de pressau esti
tica ao longo do tubn de mlstura se fez através de um
multimanometro & agua, 11gad0 as 14 tomadas de pressnn
por meio de mangueira de plastico de 2 mm de diametro.

Nas medidas de velocidade foi utilizado o método
de Champagne e Sleicher |101 o qual simplificado para
;E condigoes de um sensor normal ao escoamento (a = 0)

a:
E (a = 0%
0w —=_—L
3 (1)
- -
- L T2(y = 0%
52

Estas equagoes apresentam algumas restrigoes, devi
do ao fato de que alguns termos foram desprezados. Em ge

ral essas equagoes continuam validas enquanto a intensi
dade de turbulencia permanece abaixo de 257.
A intensidade axial de turbulencia e o parametro

mais simples de quantificar a parte flutuante do escoa
mento. Ela pode ser definida como:
Vu?
Ix U < 1007 (2)

onde U & o valor médio puntual.

Procurando evitar problemas relativos a calLbragao
do anemometro, a intensidade de turbuléncia foi entao
calculada pela razao de voltagem RMS do linearizador pe
la voltagem média, medida tambeém no linearizador, expres
sa em percentagem.

(€?) p.
1 =_.__£Lx

1007
T Efin

(3)

Nas medidas de pressao estatica,os resultados se
encontram na forma de coeficiente de pressao.

cp-———L;-;:
ZP

onde pj € a pressao estatica na segao inicial e U & a ve

locidade média do escoamento.

RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Distrihui;ﬁo de Velocidade Axial. As razoes de ve
locidade iniciais dos ensaios foram Ug/Uj= 5.31, 4.45 ,
3.21, e 3.19, medidos em todo o diametro nas estaqaes
x/D = 0.14, 0.42, 1.38, 2.75 e 4.78. Para cada um des
tes ensaios sao mostrados os perfis de velocidade média
longitudinal nas figuras 3, 4, 5 e b. Perfis adicionais
de velocidade encontram-se na ref. |11]

Observa-se nessas figuras que os perfis de veloci
dade na entrada do tubo de mistura (x/D=0.14) ha uma 1i
geira queda para x/D = 0.14 em r/R{ = l,correspondente
a parede do ejetor. Isto & causado pelo encontro das ca

madas limites tanto da parede interna como da  externa
do tubo e;etcr. Nos perfis segutntes os sinais daquela
queda vai desaparecendo, porem simultaneamente nota-se

um decréscimo de velocidade na linha de centro. Logo em
seguida ha um aumento continuo da curva com um minimo
na linha de centro e com um maximo num ponto qualquer
da corrente secundaria.

A distﬁncia axial na qual a velocidade na linha
de centro para de diminuir e retoma o crescimento depen
de, segundo Lelthem |l| , da razao de velocidade, quanto
menor for esta razao mais a jusante ocorre a retomada
de velocidade. Leithem atribui isto ao fato de que quan
to maior a velocidade do jato primario, maior sera sua
quantidade de movimento permitindo que o perfil deste
jato se conserve por um pouco mais de tempo.

Observa-se que justamente a partir da estagao
x/D=1.38, o perfil da corrente secundaria tende a fi
car mais achatado, o que leva a pensar que esta havendo
ali intensa transferencia de quantidade de movimento da
corrente externa para a interna, corroborando com isto
a presenca de altos gradientes entre as duas correntes.
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Figura 8 - Perfis de Intensidade de Turbuléncia

créscimo deste gradiente positivo ocorria quando se d:Lm_l
nuia a razao de diametros do jato para o do tubo de mis
tura (Di/D ). Valores multo pequenos deste gradiente fo
ram encontrados para razoes de diametro igual a 0.7 o
qual era ainda superior aquele utilizado nesta pesquisa
(0.4), o que pode indicar que haja um limite minimo da
razao de diametros do jato para o do tubo de mlstura pa
ra que se tenha um gradiente positivo numa dada razao de
velocidade. Nesta mesma referencia ha configuragoes com
razoes de diametros menores que 0.7 porém com jato cen
tral mais veloz.

Outra observagdo & que a medida que se aumenta a
razao de velocidades da corrente externa para o jato cen
tral, tem-se um gradiente de pressao cada vez mais adver
so e a velocidade na linha de centro diminui,podendo se
anular ou até mesmo tornar-<z negativa originando o feno
meno de recirculagao. Conforme Chia |3| este fenomeno
ocorre quando a capacidade de "entrainment" da corrente
externa mais veloz excede a quantidade de fluido forneci

da pelo jato interno mais lento. A corrente externa en
tao recircula parte de si para suprir este requisito de
"entrainment". Dos graficos de intensidade de  turbulén
cia versus raio observou-se areas de muita flutuagao de

velocidade nas regioes de gradientes de velocidade eleva
dos na fronteira do jato e na camada limite.

CONCLUSOES

As seguintes conclusoes ser obtidas

dos dados apresentados.

1.

podem

0 nucleo central,correspondente ao jato central

desaparece mais cedo naquelas configuragoes de maior ra
zao de velocidades iniciais dos jatos.

2. Os perfis iniciais de velocidade axial nao fo
ram uniformes como esperado.

3. 0 modelo de viscosidade turbulenta de Ghia pre
ve um desenvolvimento mais rapido do escoamento que a

realidade. B '
4. A medida que se aumenta as razoes de velocidade

(U {Uj), maiores sao os valores do coeficiente de pres
sd0 (C ) obtidos.

5 Os gradtentes de pressao estatica foram sempre
negativos para a razao de diametros dos jatos utilizada
Di/D = 0,4, o que contrasta com os gradientes iniciais

Tabela 1. Ensaios Realizados
N ENSATO
PARAMETRO
1 | 2 3 i
|

Ua/Uf 5:31 4,45 3,21 3,19
£ (%) 8,22 7,5 5,86 3,86
Re»10° 3,07 2,39 1,90 1,92
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encontrados por Tyler 12] , o qual utilizou razoes
diametros maiores que 0,7,

6. Observa-se pelos perfis obtidos que o efeito do
confinamento foi reduzido,caracterizando mais a condigao
de jato livre que a de jato confinado.

de
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ABSTRACT

The jet congined axisymmetnic §Low,in cilindrnical
pipes wene investigated theonetical and experimentally.
The incompressible and isothermic flow with a sfower
central fet was considened. This work presents  axial
distributions of static pressure,thansvensal files
of averaged velocities and turbulence intensities.These
measurements wene made by means of hot-wire anemometen.
Numenical solutions of a semi-empinical model fon a
selected eddy viscosity, ey , were presented and good
adfjusfment was obtained at the initial negion of the
flow.
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TIME-DEPENDENT ACOUSTIC PERTURBATION

ON PLANE TURBULENT AIR JET: EFFECTS ON THE MEAN FLOW

N
A3CR "'i
SO ABEns ALEX GUIMARAES AZEVEDO - ITA/SP
CARLOS ALBERTO FIALHO THOMPSON LEITE - IME/RJ PUCTRI
MAURTCIO NOGUEIRA FROTA - PUC/RJ
RESUMO
The effects of acoustical perturbation on turbufent pfane jets have been studied
quantitatively and visually by means of thermoanemometry and smoke-wine Techniques.
Experiments conducted in an open circudt wind tunnel, whene high intensity  time-
dependent velocity perturbations were introduced uniformly and upstream of the
neetangulan nozzle producding the jet, shows strong effects on the mean gLow.Measurements
were performed along the centen-Line and in the shear negion. The paper discusses
nesults fon Strouhal Numben nanging grom 0.15 to 0.60 (Reynolds Number nanging from
6750 to 26800) and acoustical forcing Level varying grom 0.5 to 49.0%.
INTRODUCT ION a turbulent shear flow. Although current ongoing
Th VidlaRETvoR dentdniing heed €58 RECUREEE turbulence research concerns with coherent structure
E. % GRELY g in self-preserving regions of plane jet in a broad

data in turbulent flows to extend the understanding of
the turbulent transport processes.
sophistication in computacional techniques |I|,advances
in predictive methods will, hopefully, be

As a result of

el e flow of a plane turbulent air jet.

an:hmgtefou the ghys;csb Tf ttﬁ{b:lenc;. hez:§?ICt1°:§ controversies concerning the
PESHORS SOF CUMPIOR SHEL e AW 8 y o, controlled acoustic perturbation
experimental results for closure of the governing

The present paper finally intent
effects

Other researchers [3, 4]stated that no

sense, this paper, particularly, deals with the effects
of time-dependent acoustical perturbation

on the mean

to resolve some

of periodic
mean flow .

dramatic change

equations. In spite of their generality, new turbulence : :

methods still contain empirical :onsTaTts which are ;2rEEib:izgnfl?:hs:e?ZriﬁlZz:uieis SESIEREEES (R ST aEs

evaluated by computer optimization |2| using known s !

experimental results for comparisom with predicted . Thfs PAPEE Sho?s’ howev?r’ that the level of the
exit excitation amplitude (u'fg/Ug) plays a very

quantities.

closure assumption.

The is considerable current interest in
this
confined with the behaviour of on organized wave in

shear flow turbulence.

In

Not clearly for how long,
hopefully will provide the

basis

but experiments

important role.
for a P

satisfactor 2 A . .
¥ wire flow visualization

technique,

studing

paper, atention is §ot-.

Using hot-wire measurements, and smoke

also were

detected the influence of acoustic forcing on vortical
flow structures in the near flow region

of the plane
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EXPERIMENTAL APPARATUS

Fig. 1 shows a schematic of the plane air jet
issued from a vertical rectangular slit with a fixed
width H = 0.029m and fixed height, B = 0.385m. Blown
air, at essentially atmospheric pressure, passing
through flow straighteners and screens, is supplied by
a centrifugal fan. The flow field was found to exhibit
vertical uniformity over the entire part of the jet.
The small aspect ratio B/H = 13 was selected in order
to assure high forcing amplitude at the exit nozzle for

the 100 watts amplifier/loudspeaker system used to
force the flow. The approaching flow, before leaving
the nozzle, is forced by a loudspeaker (driven by a

signal generator function) powered by a 100 watts
audio-amplifier. Out of the resonant frequencies of
the cavity, as indicated by a power spectrum analysis,
70 Hz (not arbitrary), was the frequency of the
sinusoidal forcing signal. This choise happen to be the
frequency with produced the highest amplitude of the
u‘fEfUE turbulence signal educed at the nozzle exit.

A hot-wire Linearizer Anemometer System provided
both, the mean flow and the turbulence data (not
discussed in this paper). The intensity of the

acoustic forcing wave was measured by means of a Two-
Phase Vector Lock-in-Amnlifier, to which the function
generator provided the reference sinusoidal signal. Fig.
1 provides the nomenclature needed to understand the
results given below.
THEORET ICAL BACKGROUND

Consider the basic problem concerning the

behavior of an organized wave in a turbulent shear flow.

The time average (g) and the phase average < g > of a
random signal, with a weak organized wave, can be
understood from Fig. 2.
E]
.'\.._ -
S
1

Figure 2., The time and phase averages of a randomsignal

This figure provides the fundaments to
the organized wave motion from a background
finite turbulent fluctuations. In the
perturbing waves one can decompose
quantity g(x, t):

extract
field of
presence of the
the fluctuating

B(x,t) = g(x) + B, (x,t) + g.(x,t)

were g denotes the mean value, the statistical
distribution of the organized wave and g the
turbulence. The time and phase averages are defined by

g

- 1 (T
glx) = lim:I—.J glx,t) dt = G
T-+x
0
N
: R
<g(x)> lim X Z glx,t + n 1)
N+w — pn=0
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where T is the period of the wave,and the phase average
denotes the average, at any point, of the wvalues of g
that are realized at a particular phase ¢ |5|. Based on
these arguments one find the wave component (g¢= <g>-g)
and the rms value of g, g'f. Identifying g with the
velocity field u, one obtains the rms forcing value at
the jet exit u'gg.

ANALYSIS OF THE RESULTS AND CONCLUSIONS

Experiments were conducted on a plane turbulent
air jet covering 0.15 < (Sty = £ H/Uy) < 0,60 (6700 <Ry
< 26800), 0.5 < ufo/Ug <40.0% and 0 < x/H < 10 [6].

Results concerning the center-line. Systematic
and redundant data taken at very low amplitude forcing
wave (0.5% < ufo/U, < 7.2%) show that, regardless the
Strouhal Number (0.15 < Sty < 0.60), the perturbed and
unperturbed flow display about the same mean flow .
Fig. 3 ilustrates the case where the forcing level was
kept at uf./U, = 7.2% and the Strouhal Number varied

from 0.15 to 0.60. As seen, along the center-line at
x/H = 0.5, and Sty = 0.60 (R, = 6750), the effect on
the mean flow resulting from the acoustic interaction,
is on the order of only 3,0%. Is similar analysis is
conducted on Fig. 4, at the same x/H=0.5, Sty = 0.60
(R, = 6750) but at a forcing level of ufe/Ue = 40.02 ,
the same effect on the mean flow exceeds 25.0%.
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Results concerning the shear layer. Fig. 5
ilustrates the distribution of the normalized mean flow
U/Us, for both the perturbed and the unperturbed flows,

concerning the shear region at the y location where
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Figure 5. Measurements of
region (at U/U,

o, unforced; A, = 7.2%)

UfUr_. = 0.5. 1In Fig. 1 this location is denoted y

The forcing level is kept constant (7.2%) and” "the
Strouhal Number varied from 0.15 to 0.60. Generally
speaking, one may conclude from these results, that the
effects of the forcing wave on measurements of the mean
flows are more pronounced in the shear layer region .
These effects seems to dominate in the near region
x/H < 0.5. TFor the small forcing level of 7.2%,
Sty = 0.60 (R, = 6750) and x/H = 0.4, the  perturbed
mean flow was found to be more than 30.0Z larger than
the corresponding unperturbed flow. If this forcing
level is raised to 40.0%, as seen in Fig.6 for the
case Sty = 0.60 (Rg = 6750) at x/H = 0.40, this effect
is very dramatic exceeding 100%Z. This figure shows
also distributions for other combinations of Sty and
different forcing levels.

Smoke-wire flow visualization. This technique is
in ref. [7|. By means of a 0.126mm diameter monel wire,
coated with oil, which is pulse heated eletrically to
create a thin sheet of smoke, the complex shear flow
resulting from a sudden change in boundary conditions
can be made visible. Flow visualization provides power—
ful information concerning the overall flow structure .
From the flow visualization results one can wvisualize

the different structures associated with the region
where the initial shear layer is instable and rolls up
into discrete vortices. Also clear is the well defined

coalescence region where vortices interact and exchange
momentum and characteristics of the breakdown rtegion ,
far beyond the jet exit.

It is interesting noting the dramatic
the coherent flow structure resulting from the effects
of forcing the air jet. Fig. 7(a) and (b), 1ilustrate
the flow-visualization results for Sty = 0.60 (Rg =

change in

= 6§750). While Fig.7(a) corresponds to an unforced
jet, Fig. 7(b) shows a jet forced at uéefue = 40.0% .
Appreciation of these forced and unforced figures

evidentiate the strong effects, resulting from the
acoustical interaction with turbulent plane air jets.
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Figure 7(a,b). Smoke-wire flow visualization
(a) unforced jet flow;
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ABSTRACT

A plrne turbulent ain fet has been experimentally studied unden the effects
time-dependent acoustic perturbations. Measurements of the fundamental component u’
the overa’t turbulent signal have been conducted for Strnouhal Number Sty ranging

06

o

0.15 to 0.60. Fon these values of Sty, the Reynolds Ry Number varnied from 2‘?800 toéTSG
The amplitude u ﬁ@f‘Ue o4 the forcing varied grom 0.5% fo 49.0%. Based upon measured

data, the Linean jet -.tab.d.czz theony was used to extract the normalized i /H
e shear Layer. 1t was found that the shear

x,f' wave fength distribution in

va
{ayen

acts as non-dispersive wave guide at Low Sty and for a Low u'go/U, forcing Level.

INTRODUCTION AND FUNDAMENTAL CONCEPTS

The present work concerns to the investigation of
the effect of the time-dependent acoustic perturbation
on the fundamental component u'f of a turbulent plane
air jet. The work was motivated by current turbulence
research, which has become intimately involved with the

behavior of the large-scale coherent structures which

are thought to dominate many turbulent flows.
Measurements of u'c have been conducted in the

shear layer region fat tﬁe location U/U. = 0.5) for

different distances away from the nozzle exit and up to
x/H<2.0 (see Fig.l). While U denotes the non-disturbed
mean flow, U, indicates the non-disturbed mean velocity
measured along the longitudinal x-axis. Fig. 1 shor's
the complete data acquisition system and also provides
the required nomenclature to understand this paper. u'g

is a measure of the acoustic forcing and is obtained
by taken the rms of the Lock-in Analyzer (LIA) overall
turbulence signal, filtered at 70 Hz. This filtering
frequency was chosen based upon a spectrum analysis

which indicated that 70 Hz was the dominat resonant
frequency present in the jet cavity.

The flow was acoustically perturbed upstream of
the nozzle by means of a loudspeaker/amplifier system
(limited to 100 watts) receiving a sinusoidal signal
from a signal generator. This sinusoidal signal
also fed into the LIA as a reference signal.

In the context of the present paper, the
level is measured by the ratio u'ge/Ue; i.e., u'ge
the rms of the LIA measured at the jet exit and U,
measure of the mean flow, also at the jet exit. The
Strouhal Number is a parameter defined by fH/Up, where
f is the frequency of excitation (70 Hz, in this work),
H is the width of the plane jet.

was
forcing
is
is a

Description of a Turbulence Signal. The velocity

perturbation, or forcing, as it will be refered from
herein, arises from two sources. The first one is the
intendent perturbation in the velocity. The second is
the unintended perturbation. The actual forcing is
always the sum of both components. In the context of
the present work, "forcing" will denote the intended

part. Assuming the unintended perturbation to be random
in nature, it follows that the intended and unintended
are uncorrelated, as suggested in [1] , the overall
field is described by the triple decomposition

g(F,t) = g(r) + B(r,t) + g'(x,t)

i.e., the overall turbulence can be modelled ag the sum
of three quantities: (i) the mean component g(r), (ii)
the periodic organized component g(r t) which has a
period equal to 1 and (iii) the random compoment

g'(r,t).

Time and phase average techniques are helpful in
obtaining the u'f value and are defined below:

— N 1 T
g(r) = lim - g(r,t)
T o
1
<g(t)> = 1lim = . Z glt+it)
Npoo i=1

_ Since g'(t) is assumed to be random, both <g'(t)>
and g'(r) identically vanish.
From a known distribution of u'f (measured in the
present work) and using the convencional Linear Theory
[1], it can be shown that

(89}

u'e (x,y,t) = “‘fr(Y)eiu (x—x)=c(t-ty)

In this equation u'g, (y) denotes a reference
measurement of the fundamental component at x = %, and
t = ty.alop+iag) denotes the complex wavenumber given
by the sum of two components: the longitudinal
wavenumber o, and the growing factor aj. Similarly the
complex wave velocity can be writtenm as C = Cp+iCj. The
frequency of the disturbance, however is constrained to
be a real number. Considering that the real circular
frequency oscilation is given by w=ac=2nf and that the
wave phase velocity V. is defined by V. = w/ay, one may
obtain the real and imaginary components of the complex
wavenumber. Applying equation (1) at two different
stations x; and x;, along the center line, one obtains:

aj = in|(u'g/u'en) | /(x1-x2) (2)

Since the periodic perturbation is sinusoidal the
ratio between the RMS of u'_. Appreciating equation (2)
one concludes that a negative value of aj corresponds
to an increase of the fundamental component with the
longitudinal coordinate x.

The wavenumber o, is alsc an important parameter

that may be extracted from the available u'g
distribution. Knowledge of this parameter, yields the
wave length and wave velocity V.. Again, from the
Linear Theory [1]

ap = (|é1=92]) /(x1=x2) (3)

The normalized wave length X% /H is obtained from
AH = 27/Ha, where Hu, is the normalized wave number.
The non dimensional wave velocity V /U, written as a

function of }/H ans Sty is given by VCer = Sty /H.

Description of the Experimental Investigation. An
experimental studv was performed to obtain the response
of the near field of a turbulent plane air jet at
various Strouhal Numbers (0.15<Sty=fH/U,<0.60) for




A0
| awruFien

] i

U/Ug» 0,5

Figure 1.

various levels of acoustic perturbations (0.5Z< u'g,/Ug<
< 497).

The Reynolds Number Ry = U,H/v, is based on
nozzle width and v is the air kinematic viscosity
measured at atmospheric conditions.

The investigation was conducted in an open circuit
air wind tunnel, which 2-D nozzle exit having an aspect

the

ratio B/H = 13 (B = 0.385m, H = 0.029m) is seen in the
schematic Fig.l. As shown in this figure, upstream of
the flow nozzle exit,the flow was articially excited by

means of the audio amplifier loudspeaker system.

Turbulence structure measurements were obtained by
means of a single channel horizontal 4um hot-wire
Linearized Constant Temperature anemometer system,
manufactured by DISA Eletronics. Information concerning
the organized component of the overall turbulence signal
(u'¢g) was finally obtained by means of filtering
techniques performed by a Two Phase Vector Lock-in
Analyser system (Princeton Applied Research Model 5204).
Details of the overall system and the turbulence
technique used are available elsewhere [E,Iﬂ 5

Present Data. Analysis and Conclusions. The nomen
clature for understanding all figures in this work is
provided in table 1.

Fig.2 (a and b), plotted in a semi-log scale, shows
the distribution of the fundamental component u'g vs the
normalized distance away from the nozzle exit in the
region limited by x/H<2.0. Data were obtained for a fixed

Strouhal Number Sty = 0.18 (Ry = 22400) and frr
different forcing levels.
Table 1. Symbol Nomenclature
SYMBOL |u'ge/Ug| SYMBOL | u'fe/Ug || SYMBOL |u'¢o/Ue
(%) (7) (%)
o 0.5 = 4.0 o 20.0
m] 1.0 e 5.0 - 26.0
v 1.5 ¢ 6.0 a 30.0
A 2.0 v 7.2 4 36.0
0 2.5 a 10.0 D 40.0
L] 3.0 - 15.0 » 44.0
@ 49.0
While Fig.2a shows results corresponding to  the
"low" forcing levels u'g./U, (0.5; 1.0; 1.5; 2.0 and

2.5%), Fig.2b refers to "moderate" levels of the forcing
(3.0; 4.0; 5.0 and 7.2%).

Except for the "tail" of these plots (x/H>1.0)
both figures display about the same trend. Notice  that
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Experimental apparatus and data acquisition system.

all data present the same slope up to about x/H<0.3,
which may suggest that the forcing mechanism is able
to organize the coherent structures at the excitation
frequency (70 Hz).

Accordingly to equation (2), constant slopes in
this curves mean constant values of the wave growing
factor u;, i.e., regardless of the perturbation level,
all u'y distributions have about the same aj values. As

clearly shown, moderate values of the forcing level
seems to effect the u'g distribution. Up to about
u‘fe!UE = 2.5% the measured u'y distributions increase
with the forcing level. However, for moderate forcing
and for x/H>I.7 the level of the forcing seems not to

effect the u'y value. As this point, it is important to
realize that equation (2) was invoked from the linear
stability theory which should only hold for a weak level
of the perturbation.

Fig.3 (a and b) shows similar u'g distributions
for much higher Strouhal Number (Sty = 0.60) and higher
forcing levels. Fig.3a resumes the data concerning
forcing levels ranging from 0.5% to 15Z and Fig.3b

presents similar data forcing levels varying from  20Z
to 49%. For the maximum power delivered to the
loudspeaker (100 watts), 7.2%7 was the maximum forcing
level obtained for Sty = 0.18 while 497 corresponds to
the maximum forcing reached for Sty = 0.60.

Comparison of Figs.2a and 3a is instructive to

evidentiate the dramatic effect of the Strouhal Number.
For instance, observe the remarkable difference in
behavior between the u'y distributions corresponding
the 0.5% forcing level. Also impressive is the reverse
trend existing between data taken for the same Strouhal
Number (Sty = 0.60) and corresponding to forcing levels
set at 0.5%7 and 497%. Notice the slope of the u'g
distributions in the region x/H<0.3
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Figure 2. u'g vs x/H measured at the
shear layer region
(U/Ug = 0.5)
(a) 0.5% < u'fefu, < 2.5%
(b) 3.0%7 < u'ge/Ug < 7.2%

Fig.4 is an useful envelope-type plot. There are
two Strouhal Numbers involved in this graphic: 0.15 (Ry=
= 29800) and 0.60 (Ry = 6750). The normalized
coordinate x/H ranges from zero to two. This figure is
very useful as it gives, at once, a macroscopic view of
all available data clearly defining the operable domain
and allowing the development of a compact analysis.

Fig.5 presents the behavior of the normalized wave
length A/H vs u'g,/Ug, the amplitude of the forcing, in
the region of the shear layer 1.0<x/H<2.0, obtained
from the phase angle ¢ vs x/H. This angle which is the
phase existing between the references sinusoidal signal
fed into the LIA (from the signal generator) and the
actual signal educed from the filtered instantaneous
turbulence signal, is also provided by the LIA output.
A large amount of data_ concerning the phase angle is
available elsewhere Ed. In Fig.5, the constant value of
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Figure 3. u'f vs x/H measured at the

shear layer region
(U/ug = 0.5)
(a) 0.5% < u'ge/U, < 157

(b) 207 < u'ge/Ug < 49%

the normalized wave length suggests that, in this region

(1.0<x/H<2.0), the flow is being organized by the
acoustic perturbation field that is the coherent
structures at the forcing frequency are dominating the

turbulent flow. Inspection of these results leads to the
value A/H ~ 5.0 for Sty = 0.18, regardless of the value
u'fe/Ue (limited to the maximum level investigated 7.2%).

In the present work the excitation frequency was
held constant at 70 Hz which means that if the wave
length A remains constant the wave velocity V. also
remains constant (Ve = 3f), and this is what one have

found for Sty = 0.15 and 0.18. Once again, this indicates

that the coherent structures at 70 Hz are dominant and
there is no tendency of harmonic or subharmonic
generation.

Fig.6 ilustrates similar results as those shown

in Fig.5 for much higher Strouhal Numbers (Sty = 0.50



o,

| 05% <« & < 72% .St =060 |
U 8
250 : 4
o,
1 057 ¢ B g72% . 51,08
U Y

PEEL
H ¢

Figure 4. u‘f operable Domain in the shear
layer region (UJ’Uc = 0.5)

S0Or535o5086 & &
AT
H n oo &
0o o o @] B B
30 o
I StH.-..18 : :
StH-. 5 |
10 i L | 1 ] i 1
| 0 T0
o 10 30 50 Yie (o0
UQ
Figure 5. Distribution of A/H vs u'g./U, in the shear

layer region (U/Us = 0.5) and 1.0<x/H<2.0.

and Sty = 0.60) and much higher forcing levels. The
flat behavior is very similar except for the absolute
value of A/H. Is has experimentally been found that

A/H ~ 1.0, for both Strouhal Numbers investigated. It
might be interesting noticing that for this "high"
level of the Strouhal Number A/H does not depend

strongly on Sty. While the A/H value decreased from 5.0
to 3.0 for a small change in Sty (0.15 to 0.18), the
distribution of %/H vs u'fe/U, remained almost
unchanged (A/H -~ 1.0) when the Strouhal Number varied
from 0.50 to 0.60.

Two important points regarding these data
emphasized: 1) there are large

should

be uncertainties

associated with the technique used to estimate the )
data, which are obtained from the spatial derivative
of phase angle data. Not accounting for the low
uncertainties associated with measurements of the
turbulence components by means of hot-wire

thermoanemometry, and eventual departure from

isothermal conditions, as report in 5]. the uncertain
ty interval associated with the phase angle technique
is estimated to be on the order of 30%; ii) it should
be kept in mind that the calculated values of the wave
length ) was obtained from an approximated linearized
spatial jet stability theory. Surprisingly, the
obtained results for A do not seem to depend upon
the level of the forcing (see Figs. 5 and 6). This data

concerning high forcing levels might be of great
importance in the developing stage of more general
theories, and actually this is one of the major
objectives of the present work, i.e., to provide
fundamental information for new advances in this
advances in this complex field of study.
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H . ¥
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Figure 6. Distribution of A/H vs u'fe/Ue in the shear
layer region (U/U; = 0.5) and 1.0<x/H<2.0.
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RESUMO

Faz-se um estudo comparative da substituigao do ofec combustivel na geragao

de

vapohr por cavacos de madeira e bagage de cana. O use do bagage de cana ou de cavaco de
madeina & vantajesc em negioes onde estes energeticos existem em _grandes quantidades

Caleula-se o prego da tonefada de vapon gerado pon estes combustiveds e discute-se, em
nelcgao ao 0feo combustivel, qual das opgies ¢ a mais vantajosa. Apresenta-ie um exem-
plo para a situagao deac&&ta anternionmente.

INTRODUGAO

Atualmente o aproveitamento de residuos xndustrx—
ais como combustiveis, apresenta-se como uma opgac sa-
tisfatoria na substituigao parcial ou total de derivados
de petralea Esta alternativa pode dar bons resultados.
uma vez que determinadas regioes podem suprir suas pro-
prias necessidades, bem como desenvolver uma tecnologia
propria para o aproveitamento do energético.

Neste trabalho considera-se uma analise economica
e um estudo comparativo de substituigao de combustiveis
na geragao de vapor. Compara-se a combustao do bagago de
cana (como residuo industrial - alternativa regional) ,
de cavacos de madeira (alternativa regional) e do oleo
combustivel.

0 cavaco de madeira pode ser conmsiderado como uma
opgao regional de uso energético, e apresenta um custo
operacional na produgao de vapor mgnorqueC)docleo com=

bustivel [1], além de apresentar em sua queima, carac-
teristicas menos poluentes que o oleo combustivel. Na
combustao do 6leo combustivel tem-se o problema de li-

beragao de SO, nas fumagas, o que nao ocorre na queima da
madeira [2] e do bagago de cana.

0 bagago de cana, existente em grande quantidade,
era usado em usinas como sub-produto, senduque1mado sem
preocupagao com a eficiencia de combustao e com o apro-
veitamento do calor contido no vapor de processo [3]
Atualmente, tem valor reconhecido como energetlcc;epar-
te e consumido nas proprlas usinas de alcool e acgucar
para gerar energia elétrica, energia mecanica e vapor de
processo em sistemas de co-geragao [3], e o excedente e
comercializado com outras empresas. O potencial energe—
tico do bagago de cana que & desperdigado em todo o Pais
pode, se aproveitado, contribuir na redugao de consumo
do dleo combustivel [3].

Na subst1tu1qao de um combustivel deve-se, consi-
derar a eficiéncia do combustzvel na cumhustau, o prego
da kcal Gtil e a geragao de gases de combustao. Do ponta
de vista economico deve-se alem de sua eficiencia termi-
ca, levar em conta o prego, a disponibilidade, a dete-
ricragga, as reservas, o transporte, o custo de armaze-
nagem, a oferta e procura do combustivel [11

Neste trabalho mostra-se que e vantajoso o uso do
bagago como alternativa energetlca para a geragaodeva—
por.

SISTEMA DE QUEIMA

As caracteristicas de cada um dos trés combusti-
veis utilizados (6leo combustivel [1], cavacos de madei-
ra [1], e bagaco de cana) encontra-se natabelal, [3,4],
abaixo.
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Tabela 1. Caracteristicas dos Combustiveis
TENperatura:an Umi | Constituintes
Chama dad
Combustivel |PCI | ade
kcaLExcessuTEmpe @
€ o ]de ar |ratura C H| O |N|S
El @ | o
Oleo
Combustivel| 9800 18-22 1850 - [B5,5[/1,d - |-|40
Cavacos de
Madeira 4800| 20 1625 5 |s6,0] 7,0037,9-] -
Bagacgo de
Cana 4000] 20 1560 5 |47,5| 6,546,0-]| -

A queima do 6leo combustivel & feitada forma con—
vencional com nebulizagao a ar comprimido.

A combustao dos cavacos de madeira & feita
grelha plana resfriada. Os cavacos sao introduzidos na
fornalha por meio de um espargidor pneumatico. E impor-
tante que se tenha uma distribuicao uniforme do combus-
tivel sobre a superficie da grelha [5]. A alimentagso
dos espargidores & feita a partir de um secador, por
meio de um sistema de extragao de roscas.

A alimentagao e o sistema de queima para o bagago
da cana picado & o mesmo utilizado para os cavacos de
madeira.

0 espargidor permite que a queima do combustivel
(cavacos de madeira ou bagago de cana picado) tenha ini-
cio antes que o mesmo atinja a grelha, proporcionanda
uma melhor eficiencia da queima e menor actmulo de ma-
terial sobre a grelha.

sobre

GERADOR DE VAPOR (CALDEIRA)

0 estudo & feito considerando-se caldeiras flamo-
tubulares, onde o fluxo de gas & interno aos tubos. APesar
da limitagao de sua capacxdade de produgac (ate 20.000
kg!h), este tipo de caldeira é usado em indistria, por
varios motivos [6 T] facilidade de transporte e ins -
talagdo; totalmente montada na fabrica;facil manutengao;
facilidade de operacac e alto rendimento.

Para o estudo comparativo das tres opgoes, neces-
sita-se conhecer o consumo de combustivel paracada cal-
deira, levando-se em conta sua eficiéncia térmica.

A eficiencia térmica, n, & a relagaoexistente en-
tre a quantidade de calor absorvida na geragao devapor
Q , € a quantidade de calor liberada na queima do com -

bustlvel Qt' [?]:



Q

u
neg (1)

£
e éu = ﬁufhu “hyl (2)
e Q, = m,(pcD), (3
onde m, & a massa de vapor gerado, (kg/h); h €a ental-

pia do vapor, (kecal/kg); h, @ a entalpia da agua liqui-
da , (kcal/kg); m_ & a massa de combustivel consumida ,
(kg/h) e PCI & poder calorifico inferior do combustivel
(keal/kg).

Das eqs. (1), (2) e (3) obtem-se finalmente a ex-
pressao para o consumo de combustivel em funqao da efi-
ciencia da caldeira:

m, (h, = hy)
e v My T N 4)
n (PCI)
PRE-AQUECIMENTO DO AR E SECAGEM DOS CAVACOS
Na caldeira a oleo modificada para queimar cava-

cos, os gases de combustao tem uma temperatura de saida
em torno de 2509C. Isto significa que eles tem uma ener-
gia disponivel de 620 kcal/kg, que pode ser utilizada pa-
ra o pre-aquecimento do ar de combustao e para a secagem
dos cavacos de madeira 1]

0 pré-aquecedor de ar & do tipo recuperativo, on-
de os pases circulam no interior dos tubos, em contra
corrente, com o ar aquecido. Com isto permite-se uma
eleva;ao de temperatura de até 609C para o ardecamhus—
tao, enquanto que as fumagas saem aproximadamente a
1709c [1].

No secador os cavacos sao transportados sobre uma
correia de malha. As fumagas atravessam as correias per-
pendicularmente de baixo para cima. Desta forma, os ca-
vacos atigem uma temperatura maxima de 909C e uma umida-
de de 5%.

A utilizacao do pré-aquecedor de ar ao invés da
secagem direta dos cavacos se deve ao fato de que a 2009C,
tem-se o inicio da pirdlise da madeira, e em consequen-—
cia a diminuicao do seu poder calorifico. Tal diminui -
gao se verifica devido ao despreendimento de volateis da
madeira [8].

0 resfrlamentu dos gases de combustao se deve, em
sua maior _parte, a vapor1zagau da agua da umidade e
parte da agua de constltulgac da madeira.

Os valores citados acima, para o ar e os cavacos,
sao alcangados para um rendimento de 507 em cada equi -
pamento.

SECAGEM DO BAGACO DE CANA

0s gases de combustao do bagago apresentam uma
temperatura de saida em torno de 2509C [9] e uma ener -
gia disponivel de 485,0 kcal/kg.

0 sistema de pré-aquecimento do ar nac pode  ser
utilizado, uma vez que para um aumento de temperatura de
609C, as fumagas ao deixarem o pre-aquecedor nao teriam
energia suficiente para produzir no secador, bagago com
5% de umidade.

Para evitar o problema da alta temperatura dos
gases de combustao no secador, a solugao encontrada foi
a de injetar ar atmosferico, juntamente com as fumagas
na entrada do secador. 0 volume de ar adicionado deve
ser suficiente para que se tenha bagago com 5% de umi -
dade na saida do secador e que a temperatura das fuma-
gas nao sega inferior a 609C para evitar a condensagao
do vapor d'agua. A pressao do ar atmosférico injetado
deve ser a mesma das fumagas.

INVESTIMENTOS

0 estudo & feito para regiaes onde a madeira e o
bagago se encontram mais proximos do local de_uso, em
relagao ao oleo combustivel. Tais regioes estao de 100
a 200 km de distancia afastadas das refinarias ou depo-
sitos de Gleo combustivel.
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Considera-se uma caldeira flomotubular com uma ca-
pacidade de produqag de 15000 kg/h a uma pressao de tra-
balho de 12,0kgf/cm . A agua de alimentagao esta a tem-
peratura de 259C [1].

A quantidade de calor necessaria para produzir
15000 kg/h de vapor, a partir da qge1ma de combustivel,
conforme Eq (2), e: Q= 9,6 x 10" kcal/h e 0o consumo

de combustxvel para cada tipo de caldeira a partir da

Eq. (4) &:

= 1159,28 kg/h,
= 2547,77 kg/h,
= 3380,28 kg/h,

5

m-
oleo

m
cavaco

mbagago

_0s cilsulos acima foram obtidos para caldeiras com
eficiencia térmica de 84,5% (6leo combustivel), 78,5 %
(cavacos de madeira) e 71,0% (bagago de cana), [3, 10].

Nos investimentos considera-se o preco de cada ge-
rador de vapor, juntamente com os equipamentos auxilia-
Tres.

Na caldeira a oleo, sao considerados: o sistema de
aqueclmento, tanque principal, bombas, tubulagoes, a
isolagao térmica, etc.

Na caldeira a cavacos de madeira leva-se em conta
o recuperador, secador, transportador de cavacos eo ali-
mentador do transportador, e um pequeno 3alpao.

Para a caldeira a bagago de cana considera-se
ventilador, uma enfardadeira, e uma empilhadeira
dos equipamentos da caldeira e cavacos de madeira.

Para a amortizacao leva-se em consideragao um pe-

um
alem

riodo de dez anos. Calcula-se o custo de capital por
tonelada de vapor:
custo de capital = YAPOL amortizado/ano ” (5)

vapor gerado/ano

admitindo-se que o regime de trabalho & de 340 dias por
ano (8160 horas), correspondendo a produgao 122400 to-
neladas de vapor/ano, tabela 2.

Tabela 2. Custo de Capital por Tonelada de Vapor

Amortizagao Custo de
Caldeira Investimento (Investimento) Capital
Ccz$ 10 anos (Cz$/ton
cz$ de vapor)
Oleo
Combustivel [3.750.000,00 | 375.000,00 3,06
Cavacos de
Madeira 4.450.000,00 445.000,00 3,64
Bagago de
Cana 4.900.000,00 490.000,00 8,00

0 custo operacional & determinado por horade tra-
balho para cada tipo de combustivel, da seguinte forma:

Custo Operacional por _ Custo Operacional (Cz$/h)
Tonelada de Vapor

(6)

Geragao Horaria de Vapor
(Ton/h)

Nas tabelas 3 e 4, mostra-se o custo operacional

para distancias de 100 e 200km, respectivamente.




Tabela 3. Custo Operacional (Transporte a 100km)
Custo (Cz$/hora)
Caldeira Oleo Cavacos | Bagago
Lespesas

Preco do Combustivel[11]]1.866,00 (1.037,00 | 128,45

Transporte do Combustivel
[12]| 129,34| 315,70 | 271,35

Manuseio do Oleo Combus-
tivel| 149,28 ---— e

Cavacagao e Manuseio dos
Cavacos para Secagem —— 728 | ===

Manuseio para Enfardamen-

to, Picagem, Secagem o
Empilhamento do Bagago | ======| ==-=-- 19,91
Energia Elétrica [11] 2,80| 18,90 | 97,9
Operagao da Caldeira 10,85 10,85 10,85
Eventuais (10%) 215,83 | 140,00 52,85
Total 2.374,10|1.520,00 581,37

Para obtengao dos dados do custo operacional ad-
mite-se que:

- no prego da lenha ja esta incluido o custo de capi -
tal da melantagao do reflorestamento;

o custo do operario para o trabalho do manuseio dos
cavacos (4 operarios)e do bagago (7 operarios), re-
fere-se a um salario minimo com encargos sociais pa-
ra um regime de trabalho de 8 horas/dia;

para a operagao da caldeira considera-se um emprega-
do com regime de trabalho de 8 horas/dia, com um sa-
lario equivalente a dois salarios minimos mais encar-
gos sociais;

Tabela 4. Custo Operacional (Transporte a 200 km)
Custo (Cz$/hora)
Caldeira
Despesas Oleo Cavacos Bagago
Prego do Combustivel [11]]1.866,00(1.037,00 [ 128,45
Transporte do Combustivel
[12]| 237,25 625,00 | 542,70
Manuseio do Oleo Combus-—
tivel 149,28| ==—====| —=—===
Cavacagao e Manuseio dos|
Cavacos para Secagem | ===——= 7528 | ===
Manuseio para Enfardamen-
to, Picagem, Secagem @&
Empilhamento do Bagago | ———=—- s 19,91
Energia Elétrica Ul] 2,80 18,90 | 97,96
Operagao da Caldeira 10,85 10,85| 10,85
Eventuais (10%) 226,62 170,00 80,00
Total 2.492,80|1.869,03| 879,87

257

O custo total da tonelada de vapor e, entao o custo

de capital acrescido do custo operacional. Na tabela 5
apresenta se o0 custo total para uma 51tua§ao em que o
oleo combustivel & transportado de uma distancia de

200 km, a madeira e o bagago de cana de umadistancia de
100 km.

Tabela 5. Custo Operacional e Total

da Tonelada de Vapor

Custos
Caldeira ; .
Operacional |Capital | Total
(Cz$/ton ) |(Cz$/ton)| (Cz$/ton)
a dleo combustivel 166,18 3,06 169,24
cavacos de madeira 101,98 3,64 105,62
bagago de cana 38,76 8,00 46,76

Calcula-se o periodo de pagamento, pela seguinte
expressao, [1]):

custo dainstalagao

Periodo de Pagamento,Pb = :
economla mensal

,» (6}

onde a economia mensal & a diferenga entre os custos men—

sais de oleo combustivel, e dos demais combustiveis.

0 custo mensal (prego + transporte) do combus -
- -
tivel x 720 horas , para cada combustivel, conforme ta-

belas 3 e 4 é:

Custo mensal - = Cz$ 1.514.340,00
oleo

Custo mensal

= Cz$ 973.944,00

cavacos

Custo normal = Cz$ 287.856,00

bagacgo
Desse modo, o periodo de pagamento, conforme Eq.
(6) e os dados acima e da tabela 2, para os cavacos de
madeira e de 8,23 meses e para o bagago de cana de 4,0

meses.

OBSERVACOES FINAIS

0 estudo ccmparatlvo das tres alternativas de com-
bu5t1ve1s na ge:agau de vapor mostra que o bagago de ca-
na é a melhor opgao, para regioes onde esse energéetico
existe em grande quantidade.

Para evitar gastos adicionais de estocagem, a uti-
lizagao de bagago sera somente durante o perlodo de sa-
fra (6 meses aproximadamente) e fora deste periodo ira
consumir cavacos de madeira. Esta opgao evidencia o uso
do bagago de cana como um energético capaz de substitui
a oleo combustivel.

A economia sera ainda maior se o bagago puder ser
utilizado o ano inteiro, mesmo que se tenha que reser -
var grandes dreas para o Seu armazenamento.
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ABSTRACT

In this anticle, a comparative study {s carnied

out on the substituton of fuel oil in the generation
o4 steam for wooden chips and sugar cane bagasse.Theirn
use presents advantages {n negions where these sowrces
0f powen exist in Lange quantities. The price of the
tonnage ¢4 genenated steam {4 caleulated andwe discuss
which o4 the ptions is the most advantageous in
compardison with fued oif. We present an exemple to
iLlustrate the question presented above,
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RESUMO

Partindo de comcdmwu s6bre as canacteristicas fisdco-quimicas do etanol e
de outros combustiveis procunam-se as Linhas para a definigac de seu condicionamento
como substitutos, parcial ou totafmente, do 0feo Diesel em motores de ignigdo por com

pressdo.

INTRODUGAO
Considerando um mesmo motor Diesel dois  combus
tiveis diferentes apresentam comportamentos  dependen

tes das temperaturas alcangadas na efetxvagao do ciclo
— particularmente durante a fase de combustao — de mar
cada influéncia no atraso da inflamagao; as proprias
paredes metalicas que envolvem o fluido atuam como con
dicionantes de maior ou menor velocidade de cumprlmen
to deste importante intervalo de tempo.preparatorxo pa
ra a definitiva liberagao de energia termica, ja que
sobre elas incide o jato de combustivel.

E neste perxodo de atraso que se define o compor
tamento déste, pois a sua evaporagao e mistura com o
ar a montante, compatibilizando o te com as suas
prOprledades fisicas — para a consecugao de mxstura ga
s0sa — e qulmzcas — responsaveis pela geraqao dos rad1
cais responsaveis pelo desenvolvimento da queima, uma
vez ultrapassado o atraso de inflamagao. Uma boa pulve

rizagao, logicamente, favorece a fragmentagao, fac111
tando o encontro com o ar.
A elevagao da pressao, acima da de compressao,

corresponde ao aparecimento da chama na mistura e a ra
pidez com que aumenta depende da quantidade de comhus
tivel que evapora e se mescla com o ar durante o estg
gio de atraso. £ sabido que ha relacionamento entre
quantidade queimada e velocidade de aumento da pressao
com a extensao desse periodo. Para determinado volume
1n1etado como o atraso depende das propriedades do com
bustivel, pode ocorrer que apenas pequena fragao dele
se;a langada na camara dursnte o tempo correspondente
a queima das primeiras porgoes de mistura a se queimar
e, entao, sao pequenas a quantidade de energl.a libera
da e o aumento da pressao decorrente; ao contrario,sen
do maior esse periodo tanto mais combustivel & 1n]etg
do, evaporado e misturado ao ar, queimando em maior
quantidade que no caso precedente e, assim, provocando
o aparecxmento de grande gradiente de pressao, tornan
do a combustao anormal. Claro que a proporcxonalldade

entre o aumento do atraso e o da liberagao de energia
e do desenvolvimento da pressao deve acontecer desde
que o angulo de anE§aO, em cada caso, seja regulado
de forma que sempre o tempo de queima efetiva, apds o

periodo de atraso, corresponda ao mesmo angulo da mani
vela garantlndo entao, reagao de combustao com alta
eficiencia em todos os regimes do motor; a ajustagem
constante da injegao implicaria na queda do rendimento
térmico pois com atrasos ampliados verificar-se-ia a
cumplementagﬁo da inflama;ﬁo apenas ao longo do curso
de expansao. Este poderia, tambem, ser o caso das ulti
mas porgoes de mistura a queimar —cujo combustivel pos
sua atraso acentuado — terminando, tambem, a reagao du
rante a descida do Embolo e, por isto mesmo dificultan
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do a concretizggﬁo do evento pela influéncia do abaixa
mento da pressao na manutengao de velocidade de queima
rapida.

Quanto ao ajuste da injegao, ha para cada regime
um angulo de avango otimo vinculado ao instante da in

]egao e relativo ao ponto morto superlor, corresponden
do a melhor BfLCLEnClB da inflamagao, vista pelo valor

maior da prassao media. Avango pequeno 1mpllca em pe
riodo de atraso aumentado e, peles consxderagoes ante
rLores, levando a excessiva razao de eleva;ao da pres

sao, mesmo que isto ocorra ja na fase de expansao'avau

¢o acentuado tambem provoca o aparecimento de grande
atraso de combustao por influEncia do posicionamento
do emholo, ainda em ascensao, sobre o erguimento da

pressao, induzindo a efetivacao de grandes gradientes.

_ Dessa forma, os motores com regulagem fixa de in
jegao deverao te—la com avango tal que a fase de que1
ma rapida, em seguida ao cumprimento do perlodo de
atraso, se ver1f1que durante a descida do pistao em pou
cos graus da arvore e com taxa controlada de aumento
da pressao, garantindo queima normal e de melhor rendi
mento.

Com relacao ao efeito da velocidade de motor na
combustao, ha certa divergencia no comportamento doDie
sel frente ao Otto, na primeira fase da reagao: meste
ultimo, a velocidade de queima cresce com o aumento da
rotagao, enquanto no outro o nimero de graus de giro
da manivela cresce, condicionando assim maior demora
da inflamagao; nas duas etapas seguintes a evolugao se

desenvolve semelhantemente, aumentando a taxa de quei
ma com a velocidade.
Neste ponto deve ser notado que a qualidade de

ignicao do combustivel e de importancia fundamental na
definigao das veloc1dades limites do motor, o que sig
nifica a exigencia de atraso de queima taoc pequeno
quanto possivel, caracteristica vinculada a estrutura
quimica de suas moléculas |1, |2].

COMBUSTIVEIS ALTERNATIVOS PARA MOTORES DIESEL

0 Brasil possui um excelente combustivel alterna
tivo para o Diesel, os oleos vegetais, nas formas '"in
natura" e transesterificados — e, possivelmente,na ver
sao de hidrocarbonetos craqueados a partir dele |5].

0 etanol nao possui qualldade de Lgnxgao compat1
vel com o desenvolvimento de queima caracteristico do
motor Diesel, quer pelo aspecto da temperatura maior
de autn—lnflama;ao, quer pelo longo periodo de retar
de; @stes fatores induzem o aparecimento da detonagao.
Contudo, a elevagao da temperatura do ar comprimido e
do seu turbilhonamento, conseguidos atraves do aumento



da razao de compressao, poderiam atenuar o efeito da

queles fatores, a custa, evidentemente, de maiores es
forgos em toda a estrutura do motor e de um sério pro
blema quanto ao diminuto espago a ser ocupado por um

numero superior de moléculas do combustivel substituto,
cujo calor de combustao e da ordem de 27,2 x 103 kJ/kg,
sendo de 43,9 kJ/kg o do oleo Diesel;

ademais, a ausen
cia de viscosidade exigiria aditivos que possibilitas

sem o seu escoamento pelos elementos do sistema de iE
jegao, evitando-lhe danos irreparaveis.
A comutagao parcial, sob a forma de emulsdes po

de constituir-se em possibilidade do aproveitamento do
etanol no ciclo Diesel. Neste caso, o combustivel com
plementar deve apresentar todas as boas propriedades
para a combustdo: indice de cetano, viscosidade e po
der calorifico; o que & conseguido com os oleos vege
tais alem, & claro, do proprio oleo Diesel.

Experimentagoes conduzidas no sentido da substi
tuigao de oleo Diesel |3| mostram que até o teor de 5%
€ absolutamente viavel, podendo também ser utilizado
em teores pouco superiores a esse. Contudo, outros pes
quisadores |4| desaconselham a substituigao integral
por oleo vegetal face 3 intensa formacao de depdsitos.

Baixa volatilidade & excessiva viscosidade difi
cultam o aproveitamento dos oleos vegetais "in natura™
somando-se ao imprescindivel, pré-aquecimento, a oxida
gao por queima incompleta e outro fator negativo, pois
facilita a formagao de depdsitos e lacas, complicando
o débito de oleo injetado e promovendo a queda das pro
priedades do lubrificante.

A utilizagao de Oleos vegetais transesterifica
dos € justificavel, gracas as caracteristicas que pos
sui, podendo ser empregado so, ou em misturas com o
oleo Diesel; de uma forma geral tais ésteres assemelham
—-se a este, como pode ser visto pelos valores mostra
dos na Tabela 1, TS|.

Tabela 1 - Propriedades de Gleos combustiveis

ESTER DE SOJA | OLEO DIESEL
VISCOSIDADE 3,3 - 4,7 16 < 60
(cSt)
o
DENS IDADE (25 ¢) 0,877 0,827
(g/cm™)
FORTO T€ FULGOR 180 - 200 60
(o
PODER CALORIFICO
INFERIOR 37380 42800
(kJ/kg)
INDICE DE CETANO 46,7 45

A reagdo de transesterificagao torna a molécula
do oleo vegetal muito semelhante a do Gleo Diesel, em
bora contendo oxigénio. Quanto a compatibilidade com
materiais plasticos e metalicos e com borrachas a atua
gao do ester & comparavel a do 6leo Diesel |5].

Estudos desenvolvidos objetivando a determinagﬁo
da razao de liberagao de calor na camara de combustao,
a partir de modélo termodinamico, destacam conclusoes
importantes para o esclarecimento acerca da inflamagao
de combustiveis alternativos para motores Diesel, caso
especifico dos Oleos de soja e de babagu, transesteri
ficados lﬁl. Demonstrou-se que o ester etilico de oleo
de babagu e superior quanto & eficiéncia de queima, co
mo se infere do menor tempo para a sua efetivagao, sem
terem sido, maiores as taxas de elevagao de pressao du
rante as experimentagoes; mesmo levando-se em conta a
diferenga entre os calores de combustao e a nao cor.
regao dos debitos da bomba injetora ao se efetuar a co
mutagao dos combustiveis. O atraso de ignigao do éster
de soja & menor que o do o0leo Diesel apresentando, con
tudo, menor razao de liberagao de calor e de elevagao
de pressao (combustao menos aspera), o que implica em
tempo maior para a conclusao da queima, principalmente
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em cargas baixas.

No atinente a efeitos secunddrios os ésteres de
oleos vegetais provocam acentuada formagao de  depdsi
tos nos bicos injetores e nas canaletas dos anéis,e la
cas nos embolos, promovendo alguma degradagao do oleo
lubrificante !?}. 0 problema reside na diluigao gra
dual do lubrificante pelas fragoes nao queimadas do
combustivel e no aumento continuo de insoliveis. origi
nados de residuos pastosos, em ambos os casos ocorren
do alteragao na qualidade do lubrificante, como a de
dispersancia,

_A miscibilidade em etanol, anidro ou hidratado,
e em oleo Diesel & total, segundo um dos fabricantes
nacionais; outro produtor, contudo, informar se ela da
ordem de 50XZ. O &ster que estd sendo empregado nos en
saios da EESC apresenta diluigdo plena. B

EXPERIMENTAGOES NA EESC-USP

Além dos desenvolvimentos relacionados com asubs
:ituiiao de gasolina por etanol, o Laboratdrio de Ter
modinamica vem trabalhando no sentido da comutagao de
combustiveis nao convencionais de motores de ciclo Die
sel, com referéncia especial ao de pré-camara Kombi-
Diesel (Passat-Diesel) ]8].

Num desses trabalhos foram utilizados dois des
tes motores, e inumeros ensaios completados, apos a in
sergao do sistema de inflamagao elétrica, objetivando
a definigao oGtima de posicionamento das velas, abertu
ra dos eletrodos, pressao de injegao, dosagem de com
bustivel e localizagao da centelha no ciclo. Tais modi
ficagoes foram precedidas de amplo estudo tedrico so
bre a formagao e queima das misturas, tendo como meta
a adequagao melhor possivel do combustivel injetado —

etanol — em ciclo Diesel, e deflagragao de queima por
centelha.

. Dos resultados obtidos conclui-se que o sistema
eletrico ideal deveria propiciar o salto de mais que
uma centelha para superar a qualidade da mistura nao

homogénea neste tipo de ciclo motor; dessa forma, os
estreitos limites para o centelhamento seriamampliados
favorecendo, certamente, o desempenho.

OBSERVACOES FINAIS

A abordagem de desenvolvimento, concernentes 3
linha de combustiveis alternativos continua, na EESC-
-USP, atraves de conversoes de motores do ciclo Diesel
para o Otto, visando o uso do etanol e do biogas; no

1evantamgnto do desempenho de motores de ignigao por
compressao_utilizando etanol com aditivo defragrador
de combustao; presentemente, com o inicio de ensaios

em motor de antecamara de combustao, Passat-Diesel,uti
lizando etanol e esteres de oleos vegetais em misturas
com o oleo Diesel, inclusive com a variante de indugao
do combustivel alternativo na linha de alta pressao da
bomba injetora.

A Figura 1, mostra as curvas obtidas emplena car
ga com oleo Diesel e ds~soja transesterificado,f tendo
0 mesmo avango de injegao e os demais caracteristicas
técnicas do motor original. Por isto, e devido as dife
rentes densidades, verifica-se aumento no consumo com
ester.

Estes e outros resultados em obtengao nos experi
mentos processados na EESC-USP nao apenas confirmam a
viabilidade de substituigao do 0leo Diesel por ésteres
de vegetais; como também a da comutagao por _emulsoes
entre eles e com o Alcool etilico. As discrepancias no
confronto com o dleo Diesel tendem a diminuir com os
aiustes de débito, taxa de compressao e avango da inje
gao.
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ABSTRACT

Stanting with the physical and chemical data grom
ethyl aleohol and other fuels, we search directions to
substitute, total por parntially, the Diesef fuef .in com
pression Agnition engines.
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RESUMO

Parna avalian o efeito da temperatura ma producao e no tempo de netengao do gas

de

fermentacao de esterco bovino fonam instalados digestornes a batefada, com volu

me util de 500 mE. 0 experimento foi conduzido mancendo o5 neatones em temperaturas

constantes de 379C (mesogilica) e 559C [temnaﬁd;u:al e a un dos grupos de

digestones

ndo se forneceu calon externo, ficando sujeito as variagoes da temperatura ambiente.
As medidas de produgao de gas foram feitas diariamente.

INTRODUGAO

A importancia da digestao anaercbica dos residuos
organicos, tanto urbanos como rurais, reside no fato
de ser relacionada a uma fonte de energia alternativa,
renovavel, em processo redutor de poluentes,sendo a ma
teria organica degradada, a energia do substrato recu
perada sob a forma de gas metano e o materLaI fermen
tado podendo ser aprove1tado como adubo organico, isen
to de bactérias patogénicas, ou como elemento para nu
trigao animal, SASSON |1].

Pela maior quantldade e pelos prablemas de polui
gao ambiental, a dlgestau anaerabxca dos residuos urba
nos tem recebido maior atengao por parte dos pesquxgg
dores em paises com tecnologia mais desenvolvida.BOYLE
|2], calculou, em 1.980, que a _energia contida nestes
materlals, baseado numa produgao per capita de 4,33 1b/
/dia, nas areas de maior densidade demograflca dos Es
tados Unidos — estimada em 152 milhoes de pessoas —
equivaleria a 1% de toda a consumida nesse ano.

Para que essa recuperagao, se torne economicamen
te competitiva com outras formas de energia, e verifi
cando—se em maior escala, ha nece951dade da determina
gao de parametros que ainda nao estao muito esclareci

do, OSTROVSKI |3[ permitindo a exploragaoc comercial
por meio de empresas privadas, comercialmente, BOYLE
|2]|, DANESE |4

Dentre os fatores que podem tornmar ©  processo

mais eficiente, a temperatura tem uma 1mportanc1a bas
tante acentuada, em funqao da sua influéncia na ve10c1
dade das reagoes bluqulmxcas. A temperatura de opera
gao dos biodigestores e uma diretriz usada pelos bacte
riulogis:as para classificar os digestores como sendo
mesofilicos ou termofllxcos. 0 limite exato entre as
faixas dos dois tipos & polemico. HILL e SCROEFER |5|,
em laboratorio, analisaram a praduqao de gas, inician
do o processo em 359C e aumentando gradativamente a
temperatura, em incrementos diarios, ate 559C canc1u1n
do que o limite superior da faixa mesofllzca e 429C
quando o desenvolvimento das bactérias e 1n1h1dn, ocor
rendo uma descontinuidade na produgao de gas.

HIRATA |6|, cita a faixa mesofilica entre 25 e
409C, com um valor otimo em torno de 359C e a faixa
termofilica entre 55 e 659C, com um valor otimo entre
55 e 609C.

A producao de metano a partir do esterco bovino,
ou outros residuos animais, em geral & efetuada,na fai
xa mesofilica. Pouco trabalhos existem para determinar
a temperatura termofilica Gtima citada por VAREL |7]
Em alguns digestores, condigoes termofilicas _podem
existir por um periodo de tempo pequeno, em regioes on
de a temperatura ambiente e elevada, HILl.&SCROEDER|6T
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Neste contexto a energia consumida para manter os rea
tores em temperaturas constantes dentro da faixa termo

filica € menor e, entao, deve-se analisar este porme
nor quando na Lnstalagao de unidades de produgao de
biogas.

VAREL |7], obteve, em laboratorio, uma produgao

de 4,5 litros de gas por dia, por litro de reator, a

partir de esterco bovino, em 3 dias de retencao e con
centragao de solidos volateis de 87 e temperatura de
609C. Esta produgao nunca tinha sido observada até en

tao. HASHIMOTO |5|, mais tarde obteve uma produthLda
de maior de 6,11 metros cubicos de gas por metro cubi
co de d1gestor por dia em 4 dias de retencao a 559C.Em
Israel, o Kibbutz Industries Association (KIA),interes
sou-se pela produgao de biogas e desenvolveu 1DVEStLgB
qoes fundamentais sobre o processo, optando por operar
na temperatura de 559C, onde a producao oscilava entre

4 e 6,5 metros cubicos de gas por metro ctbico de di
gestor por dia, SASSON [1|
Pretende-se, com este trabalho,obter Lnfnrmagaes

sobre o efeito da temperatura na produgao do biogds e

no tempo de retengao, visando fornecer subsidios a es
tudos posteriores, para que os novos biodigestores te
nham incorporado em seus sintemas unidades de fornecT

mento de calor externo, mantendo a temperatura do subs
trato constante, ponto tErmelllCO otimo de tal forma
que a maior produgac de gas compense a energia gasta
no aquecimento.

MATERIAL E METODO

0 experimento, visando avaliar o efeito das teg
peraturas mesofilica e termofilica na produgao de gas,
foi conﬂuzldn em digestores de vidro de 750 mf de volu
me, a batelada, em condigoes anaercbicas, onde a per
feita vedagao foi obtida usando rolhas de borracha e a
conexao com o0 gascmetro. tambem de vidro, com tubos fle
xiveis, medindo-se o gas diariamente atraves do deslc
camento de coluna de agua, mantida a uma pressao maxl
ma de 15 centimetros, na montagem especialmente prepa
rada para 0s experxmzntos. Quando a pressao atingia va

lores proximos a este maximo, colocava - se novamente
agua no elemento regulador de pressao.

Uma amostra do material utilizado foi analisada
no Laboratorio de Quimica da IFQSC - USP, determinando

-se a umidade, solidos totais e solidos volateis nos
seguintes porcentuais: 85,4, 14,6 e 13,4 respectivamen
te.

Para a manutencao dos reatores em 379C e 559C,
eles foram imersos em banho de agua, controlados para
essas temperaturas através de variadores de resisten
cia elétrica. Por precaugao, foram instalados termome



tros em cada banho e didriamente monitorados para de
tectar eventuais problemas.
Optou-se pela_ diluigao de 1:1 pois segundo PRA

KASAN et allii [8| € a que apresenta melhor eficiéncia
de produgao de gas. A mistura foi feita com a diluigao
de 250 gramas de esterco em 250 mf de agua. Isto cor
rigiu a concentragao de solidos para 7,2% e, de acordo

com MEYNEL, citado por PRAKASAN et allii [8], ficando
entre 7 a 87 de solidos volateis, condigao ideal para
fermentagao. Esta foi a mistura usada em todos os rea
tores, aos quais juntaram-se 100 mf de inoculo.
Amostras semanais de pas foram analisadas no
IFQSC-USP.
RESULTADO E DISCUSSAQ
Nos reatores mantidos em 559C, observou-se uma

produgao intensa de bolhas que arrastavam para a super
ficie partlculas golidas, ficando o substrato dividido
em duas fases bem distintas: apenas liquido na parte
inferior e salidosna superior, ocupando totalmente o
volume da camara de fermentaqao. Isto provocou entugi
mento no tubo de saida de gas e, por vezes, a pressao
interna aumentava suficientemente para fazer saltar a
rolha de vedagac. Uma solugao viavel para evitar este
inconveniente & inserir nos biodigestores, quando ope
rados na faixa termofilica, um sistema de agitacao in
terna, LU]& conf1buragac geometrica, metodo de 8glta
gao e numero de vezes que deve operar sao parametros
a serem dpf1n1dos pela experxmentaqao No presente es
tudo, apos a furma;ao das fases, a mistura era novamen
te dllulda agitando- se manualmente o digestor, proces
s0 ndo conveniente ja que a mistura nao se homogeneiza
va.

A Figura 1 mostra a produgao acumulada em 30 dias
de retencao, com valores de 8.305 m, para 379C, 7.815
m{ para 559C e 3.300 mf para os digestores mantidos na
temperatura ambiente. Nota-se a menor produgao total
de gas em 550C Isto se deve ao fato _que o periodo de
tempo economico, onde a produgao & maxima,acontece nos
15 prlmelros dias, tornandOvse. a partir deste ponto,
antieconomica a manutencao do substrato em fermentagao
nesta temperatura, como pode ser observado na Figura

Houve problema de aclimatacao das bactérias quan
do partindo de inoculo a 299C. Enquanto a produ;au foi
crescente em 379C e na temperatura ambiente, a 559C a
producao foi decrescente chegando a zero no sétimo dia,
indicando paralizacao no desenvolvimento das bactérias.
A partir desta data a produgao voltou a crescer lenta
mente, chegando a um valor otimo apos oito dias do pon
to inicial. Isto mostra que as bactérias, mesmo sofren
do um choque térmico, teém capac;dade de se aclimatar
as novas condicoes e, a seguir, desenvolverem-se geran

do uma cultura em Londigaes otimas de proceder a fer
mentagao.
0s valores colocados nas Figuras 1 e 2, do  gas

produzido em 559C, foram obtidos repetindo o experimen
to e utilizando como Lnﬂculo material ja fermentado
nesta temperatura; o esterco fresco, depois de diluido,
sofreu aquecimento até atingir 559C, quando se adicio
nou inoculo. A Figura 2 mostra a produqao diaria dos
tres tratamentos, onde podem ser avaliados os tempos
de retencao economicamente viaveis para a fermentagao.

A qualidade do gas, pelo resultado das analises,
nao foi afetada pela temperatura, oscilando em torno
de 547 de metano. Nos primeiros dias, a qualidade do
pas era pobre, fase considerada de maturagao.

A temperatura ambiente, com leituras as 7,00 ho
ras e as 14,00 horas, apresentou um maximo de 259C e
um minimo de 149C no periodo dos ensaios. Essa diferen
¢a maxima de 119C e a ndo constancia da temperatura po
de ter sido causa da baixa produgic de gas, o que mos
tra a sensibilidade das bacterias as varlagoes de teE
peratura e a consequente redugao na produgao de gas.

Com o aumento da temperatura houve uma maior pro
dugao de gas. Poreém, o manejo operacional nos reatores
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a 559C apresentou um grau de dificuldade maior, o que
sugere nova geometria nos digestores e/ou incorporacao
de sistema de agitagao da mistura.
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CONCLUSOES

Anal1sandu os resultados obtidos na digestao ana
erobica do esterco bovino, os autores destacam as se
guintes conclusoces: .

Entre os parametros que influenciam a fermenta
gao a temperatura oferece condagoes potenciais
para acelerar o processo de conversao anaerobi
ca da matéria organica;

mesmo operando os blodxgestores na faixa meso
filica e recomendavel que haja fornecimento de
calor externo para manter constante a tempera
tura do substrato, criando um ambiente mais fa
voravel ao desenvolvimento das bactérias;

houve maior dificuldade operacional em 559C,de
vido ao arrasto de material solido pelas hu
lhas e consequente formaqao de fases;nesta tem
peratura & imprescindivel o uso de agitadores;

o periodo de retengao otimo, a 559C, & de 15
dxas. a partir desta temperatura torna-se anti
econdomica a fermentagao pois a produgao cai a
centuadamente ;

nao foi observada influéncia da temperatura na
qualidade do gas;

as bacterias fermentadoras do estérco bovino
tem capacidade de se aclimatar, sem maiores di




- ficuldades, as dlferentes temperaturas do subs
trato; as variagoes de temperatura nao devem
ser, porem. bruscas, devendo-se mante-la cons
tante durante um certo tempo, apos cada incre
mento.
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ABSTRACT

To evaluate the temperaturne effect in the produc
tion and in the retention time o4 the fermentation gas
for dung of cattle, were instaled several digestons
with a working volume of 500 mE. The research was car
nded gut keeping the neactoy at a comstant temperatune
0f 37°C (mesophildic) and 55°C (thewmophikic) and  fon
one of the digestons no external heat was provide
being only A:ﬁjeczed to the temperatune vandations of
the envinoment. The gas production measurements were

made dayly.
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RESUMO
0 presente thabalho trata da analise e detenminacao experimental dos parametros
de wnm compresson hotative de deslocamento positivo, parte de wn moton de nefrigeragdo

em desenvoludmento que opera segundo o ciclo Brayton invertido.
tros tais como poténcias de eixo, teorica e neak, e&uenm mecanica,
volumetrica, para diferentes condicoes de mmcao e operacae do comphesson.

Foram medides parame-
&aen&op&ca e
Uma anaLL

se da 2¢ Lec da_tewmodinamica mosthou que a maion parte do cafon gerado por atrito ¢

trans ferido ao oleo de fubrificacdo e ao meic ambiente.

Finalmente ¢ feita uma anali-

se enitica do desempenhe do compresson e analisadas as diretrizes para a otimizagdao do

projeto.
INTRODUGAO

Maquinas de refrigeragdo que operam com o ar como
fluido de trabalho tem a vantagem de apresentarem uma e
ficiéncia mais elevada, em baixas temperaturas, do que
as convencionais de compressdo de vapor, pois eliminam
um estagio de transferéncia de calor no evaporador. Es
te normalmente conduz a formacao de gelo, o que provoca
um aumento da resisténcia térmica no evaporador. Assim,
para uma mesma temperatura a ser mantida na camara fri-
gorifica, e para uma mesma transferéncia de calor, atem
peratura do fluido de trabalho no evaporador deve ser
mais baixa, resultando num menor coeficiente de desempe
nho do sistema. B

Maquinas que operam segundo o ciclo Brayton inver
tido sao potencialmente interessantes pelos elevados coe
ficientes de desempenho que teoricamente podem ser obﬁi
dos. Sao entretanto muito semsiveis as ineficiéncias

dos componentes, resultando numa eficiéncia real um pou

co baixa. Estudos preliminares de simulacao indicamque

valores de eficiéncias do compressor e do expansor de pe

lo menos 857 sao necessarios para que se consiga uma e-

ficiencia compativel com os valores normalmente apresen
Estes valores po

tados por outras maquinas comerciais.
dem ser conseguidos mais facilmente com compressores e
expansores de deslocamento positivo. Estes estao sendo
desenvolvidos neste projeto, que objetiva aavaliacao de
desempenho, juntamente com a otimizagado dos mesmos para
operacao acoplada no sistema de refrigeracao.

A Figura 1 apresenta num diagrama T-s(temperatura
entropia) a evolucao do ciclo Brayton invertido. 0 ar
€ admitido a maquina no estado | e comprimido até o es-
tado 2. Sofre entao um
madamente a _temperatura ambiente, 3.
dido pela maquina ate o estado 4, de entrada no ambien-
te refrigerado. Pode-se observar que para maior coefi-
ciente de desempenho do sistema, os estados 2' e 4' de-
vem estar o mais proximo possivel de 2 e 4 respectiva-
mente, o que caracterizaria processos isentropicos.

Uma maquina foi construida e avaliada conduzindo
a algumas conclusoes:

— A pressio alcancada pelo
construido aumenta com a rotacao
taxa elevada acima de 1800 rpm e

— Uma variacao negativa de entropia entre a saida
e a entrada do compressor mostra que duas podem ser as
causas desta aparente incongruéncia (segundo a 22 lei
da termodinamica): transferencia de calor entre o com-
pressor e o expansor, e vazamento de ar do compressor.

— Medidas de vazamento de ar do compressor, obti-
das pela diferenca entre a vazaop entre a saida e a en-
trada do mesmo, mostram que em rotacoes emtorno de 2000
rpm, valores muito pequenos podem ser encontrados, pro-
vando que a transferéncia de calor entre os dois compo-
nentes € um importante fator.

compressor projetado e
do mesmo, atingindo uma
um maximo de 1,6 bar.

resfriamento externo até aproxi
0 ar € entao expan
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— Medidas da eficiéncia volumétrica do compressor
indicam um maximo valor de cerca de 797 para uma rotacao
de 1500 rpm, ponto otimo de operacao para este compres-
sor projetado.

— Medidas de desempenho realizadas mostram que o
expansor comeca a operar num nivel de pressao acima de
2 bar. Isto indica que os projetos nao sao adequados e
que o sistema como um todo ndo funcionara realmente quan

do compressor e expansor estiverem acoplados. Isto foi
verificado experimentalmente.
TA
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Figura 1. Diagrama T-s do ciclo

Tendo em vista um projeto otime do sistema de re-
frigeracao foi decidido investigar com detalhes o fun-
cionamento do compressor. A Figura 2 apresenta um dia-
grama de secao transversal do compressor. Este é cons-
tituido de um cilindro central fixo, onde se situaa val
vula de escapamento, e por duas partes moveis que comple
tam o sistema de compressao. Envolvendo estes componen
tes pode-se observar a carcaca, onde se situa a valvula
de admissdo. A cada rotacao o sistema executa duas com
pressoes, onde o volume inicial Vg, CGrrespcnde a V'+V'"=
= 327cm? e o volume final a Vg = 108cm , obtido pelodes
lizamento das mesmas partes. A admissao do ar & feita
por (A) e o escapamento por (B).

0 objetivo do presente projeto € determinar as ca
racteristicas de desempenho do compressor e utiliza-las
no projeto de um sistema otimizado de refrigeracao ope-
rando segundo o ciclo Brayton invertido.



Figura 2. Desenho esquematico da secao transversal do
compressor
ANALISE TEGRICA DO SISTEMA
A Figura 3 descreve o volume de controle em torno

do compressor, utilizado para deducao das
sua avaliacao.

formulas para
A convencao utilizada segue (1).

Figura 3. Definicao do volume de controle para o
COmpressor
Considerando um regime '"quase permanente', adiaba-

tico e desprezando as variacoes de energia cinética e po

tencial, pode-se escrever para a potencia do
W ).
ve

compressor

W
vc

=m (hc-hs) (1)

Considerando o ar como um gas perfeito, pode-se es
crever a potencial real (w ) fornecida ao sistema

W mc
r

(T-T,) 2

A poténcia tedrica (W,) pode ser calculada conside

rando o processo adiabatico  reversivel, ou seja isen-
tropico. Nestas condicoes a temperatura de saida do com-
pressor é denotada por TST'
te

(3)
(4)

A poteéncia de eixo (W.), pode ser escrita como fun

cao do torque (TOR) e da rotacao (RPM), utilizando-se a
convencao da 12 lei da termodinamica
l.lrE = - TOR.RPM (5)

A eficiéncia isentrdpica do sistema (WT) pode ser

podendo-se escrever o seguin
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escrita como

T]T = NT!HI (6)
A eficiencia mecanica (ﬂM) pode ser escrita como
nH = er”E 0
A eficiencia global (nc) pode ser expressa por

Mg = NpeTy = Wp/Wy 8

Houve necessidade de se usar a 22 lei de termodxna
mica para se analisar o processo de compressor.

Definindo-se a erever51hllxdade (1) como a dife-
renga entre a potencia reversivel, Hrev e a potencia
real ch (1), supondo-se um regime permanente e adiabati

co.
Le=mt (so-s) (9)
onde T, é a temperatura ambiente, absoluta,
A diferenca de entropia pode ser expressa como
Te Ps
By =y cp.in ) - R in T (10)
e e

onde R € a constante do gas.
Com estas expressoes, o processo de compressao foi
analisado.

PROCEDIMENTOS EXPERIMENTAIS

Todas as incertezas referem-se ao nivel de confia-
bilidade de 95,47, ou seja, 2 vezes o desvio padrio, cal
culados pela metodologia de Kline & Mcklintoch [2].

Medida de temperatura. Foram utilizados termopa -
res do tipo T, cobre-constantan, aferidos contra um ter-
mometro de platina padrao, com uma incerteza de *0,1 C.

Quatro termopares foram utilizados: dois para a
temperatura do ar nos despositivos de medida de vazao,um
para a entrada e outro para a saida do compressor. Consi
derou-se que devido a mistura do ar nos pontos de medi-
da, os valores obtidos referiam-se com boa aproximacao
as temperaturas de mistura. Mais ainda, como o sistema o
pera com cerca de 500 a 1000 compressoes por minuto, a
tubulacao de saida do compressor continha ar na tempera-
tura de final do ciclo de compressao. Os pontos mortos
de ciclo, pertanto, pouco influenciam na medida da tempe

ratura de saida, devido a inércia térmica do gds e do
termopar. Considerou-se a incerteza global de medida de
temperatura em *0,2°C.
Medida de vazao. Foram utilizados dois medidores
B T e e
de vazao do tipo bocal, construidos segundo as normas

ASME, e projetados para uma faixa de 50 a 500 litros por
minuto. Eles foram utilizados para a medida de vazao de
entrada e de saida do compressor e portanto para medir
o vazamento. A incerteza da medida foi estimada em *27.

Medida de pressac. Foram medidas as pressoes na
entrada e na saida do compressor por intermédio de dois
medidores diferenciais: uma coluna de mercirio até um di
ferencial de 0,1 kgf/em* (0,1 bar) e um medidor tipo
Bourdon acima destes valores. Este foi aferido contra um
padrao, com uma incerteza de *0,05 kgf/em? (0,5 bar).

Durante o processo de medida observou-se uma flu-
tuacao de +0,05 kgf/cm? (0,05 bar) devido as condigoes
do regime nao permanente vigentes. Foram feitas quatro
medidas para cada ponto experimental, como o intuito de
se reduzir a incerteza da medida. Levando-se em conside-
racdo a incerteza da afericao, considerou-se a incerte




za de medida de pressao em +0,07 kgf/cm? (0,07 bar).
Medida de rotacao. Foi utilizada uma lampada es-
troboscopica, previamente aferida contra duas maquinas
sincronas de rotacao constante, com a frequéncia da rede
controlada. A incerteza foi estimada +20 rpm.

Medida de torque. Foi feita através da leitura da
corrente de cada fase do motor elétrico acionador do com
pressor. O torque foi medido, durante a afericao por in-

termédio de um freio Prony,cu;a forga de equilibrio  foi
medida com uma balanca com resolucao de 0,01 kg. A cor-
rente elétrica representativa foi calculada pela media

aritmética dos valores de cada fase, resultando numa in-
certeza combinada de +0,2 A, Estima-se a incerteza de me

dida do torque em *0,7 N.m para as rotacdes de 500, 600,

700 e 800 rpm com uma curva de calibracao que
de da rotacao.

indepen-

Medida de vazamento. A incerteza foi estimada em

+6,5%.

Medida de poténcia real. A incerteza foi estimada

em *0,014 kw.

Medida da poténcia de eixo. A incerteza foi esti-

mada em +0,073 kw.

Medida de eficiencia volumétrica. A incerteza foi
estimada em *4,5 pontos percentuais, cujos valores de e-
ficiencia volumétrica sao expressos numa escala de 0 a
100%.

Medida da eficiéncia isentrdpica. A incerteza foi
estimada em #8,7 pontos percentuais, como acima.

Medida da eficiéncia mecanica.
timada em *4,1% pontos percentuals, como acima.

Medida da eficiéncia global. A incerteza foi esti
mada em *t4,0 pontos percentuals, como acima.

Medida da irreversibilidade.
mada em *8,0 W.

A incerteza foi esti

RESULTADOS EXPERIMENTAIS

A seguir sao apresentados os resultados gerais ob-
tidos.

Pressao. Com a pressao de entrada do  compressor
proxima da atmosfera, pode-se observar que o aumento de
rotacac do compressor provoca um aumento da pressao de
saida. A relacao entre as pressoes de entrada e saida va
riou de 1 a 2.Valores diferentes de pressao e vazao fo-
ram obtidos estrangulando-se uma valvula na saidado com
pressor.

Temperatura. Durante a tomada de medidas houve uma
certa dificuldade na estabilizacao das condicoes de ope-
ragao do equipamento, devido a geracao de calor provoca-
da pelo grande atrito entre as partes da maquina. Para
minimizacao dos efeitos de inércia térmica decidiu-se to
mar as medidas quando a taxa de variacao fosse pequena .
0 critério foi validado pela baixa incerteza de medida
conseguida para os parametros principais. Para temperatu
ras de entrada na faixa de 26 a 35 , foram obtidos va-
lores de saida na faixa de 34 a 114 C.

Vazao. Valores maximos de vazao 0,0055 kg/s foram
conseguidos.

Notou-se desde o inicio da constrigao do compres -
sor, que valores diferentes de vazao de entrada e saida
indicavam vazamentos que variavam com pressdo e rotacao.
Em alguns casos de baixas relacoes de pressao foi obser-
vado um fenomeno inverso, isto é, aumento de vazao.

Considerou-se que, para efeito de calculo, para u-
ma vazao de entrada menor que a saida, o ar entrava no
volume de controle nas mesmas cundicaes ambientes de pres
sdo e temperatura. Quando a vazdo de saida era menor,con
siderou-se para os mesmos fins que o ar deixava o volume

A incerteza foi es
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de controle nas condicoes de saida do compressor pois
concluiu-se que o vazamento se verificava apés a valvu-
la de escapamento do compressor.

Assim, considerou-se que a vazao de ar que atra-
vessa a maqulna € sempre a maior das duas medidas. O va

zamento € portanto definido como a diferenca entre as
mesmas vazoes.
A figura 4 apresenta a variacao do vazamento com

rotacio-e relacao de pressoes. Quando estes (ltimos va-
lores sao baixos, observa-se que o vazamento é negatxvu,
1sto € o ar en:ra na miquina. Quando a valvula de saida
€ totalmente estrangulada e a relacio de pressoes € ma-
xima, o vazamento também é maximo (100Z).
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Figura 4. Variacao do vazamento com a relacao de
pressoes a rotacao constante
Poténcia. Foram medidas a poténcia de eixo e a

poténd?gﬁgﬁi?sgue ao ar, denominada de poténcia real.Es
ta dltima é definida como a poténcia entregue ao ar.

Observa-se que devido ao atrito, a potencia de ei
x0 € bem maior do que a poténcia entregue ao ar. Na rea
lidade pode-se demonstrar experimentalmente que um au-
mento da fnlga entre os componentes resulta em menor po
téncia de eixo necessdria. Entretanto, a relacao maxima
de pressoes também € reduzida, exigindo elevadas rota-
¢coes para se alcancar um dado valor. A escolha do ponto
otimo de operacdo € o problema critico de projeto econd
mico.

Eficiencia volumétrica. Foram obtidos valores da
eficiéncia volumeétrica como fungao da relacao de pres-
soes variando de cerca de 647 a 307. Pode-se notar que
a rotacao praticamente nao influi nesta relacaoc e que
maiores valores de eficiéncia volumétrica sdo consegui
dos para menores relacoes de pressao. Compressores co-
merciais apresentam valores de eficiéncia na faixa de
75 a 857, comparados com o valor maximo de 647 encontra
do.

Eficiencias isentropica, mecanica e global. Den-
tro das incertezas experimentais nao fol possivel dife-
renciar curvas para diferentes rotacoes. Valores maio-
res de relacao de pressoes resultam em maiores valores
de eficiéncia isentrépica (827 maximo) compativeis com
os encontrados para compressores comerciais.

Deve-se entretanto dizer que a definicac de efici
encia isentropica admite que a transferencia de calor
seja desprezivel. Assim, esta analise compara resulta -

dos reais obtidos com os termos calculados a partir de
hipoteses de isentropicidade, sendo dificil avaliar o
calor transferido neste processo real. ngorcsamente,por

tanto, os valores apresentados de eficiencia isentropi-
ca correspondem a valores aparentes deste parametro. Es
te trabalho demonstra adiante, que a transferencia de
calor do compressor € realmente desprezivel.

A figura 5 apresenta valores medidos de
cia isentropica e de eficiéncia mecanica. Pode-se

eficien-
tam-



bém observar que a rotacao nao influi nestes parametros.

A eficiencia mecanica passa por um valor maximo pa
ra uma relacado de pressoes em torno de 1,4 - 1,5, corres
pondente a uma eficiencia isentropica de cerca de 707 e
eficiéncia volumétrica em torno de 40%. Isto mostra que
0 compressor apresenta um atrito grande entre as partes,
0 que resulta em baixas eficiéncia mecanicas.
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Figura 5. Curvas de variacao de eficiéneia isentropica

e eficiéncia mecanica com relacao de pressoes

0 ponto otimo de operacao ¢ mostrado na figura 6 a
través de valores da eficiéencia global, cujo valor maxi-
mo obtido se situa em torno de 25%, bem abaixo do valor
de 85% necessario para viabilizacao economica da maquina
num motor de refrigeracao que utiliza o ciclo Bayton in-
vertido,
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Figura 6. Eficiéncia global do compressor
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Uma andlise da 22 lei termodinamica conduziu a con
clusoes importantes sobre a natureza dos processos termi
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cos do compressor. Como o atrito € grande (indicado pe-
la baixa eficiencia mecanica) e a temperatura da carca-
ca do compressor € elevada, supos-se a principio que o ca
lor fosse transferido da mesma parao ar em seu interior.

Considerando-se o processo de compressao adiabati
co, caleulou-se sua irreversibilidade a medida que o ar
passa pelo compressor,

Observou-se que para uma relacao de pressao cor-
respondente ao valor maximo da eficiencia global, a ir-
reversibilidade € apenas 14,57 do calor dissipado por a

trito, calculado como a diferenca entre a poténcia de
eixo e a potencia real.
Chega-se portanto a conclusao que a maior parte

do calor dissipado por atrito é transferido para o d6leo
e para a carcaca do motor,

CONCLUSOES

Neste trabalho foram apresentados os resultadosde
testes para avaliacao de um compressor rotativo do tipo
deslocamento positivo,

E conhecido o fato que para aumentar a pressao ma
xima alcancada, um ajuste maior entre as partes pode ser
feito, resultando entretanto num maior atrito e numa
maior potéencia de eixo. Por outro lado para se alcancar
valores aceitaveis de eficiencia, e ao mesmo tempo valo
res mais elevados de pressac, rotagoes mais elevadas de
vem ser especificadas. -

A geometria do sistema influencia o desempenho do
compressor, estando relacionada a um valor maximo de
eficiéncia global a uma determinada relacao de pressoes.
Assim, um esforgo de otimizagao deve levar em considera
¢do estes aspectos.

Finalmente uma andlise de irreversibilidade mos-
trou que grande parte do calor gerado por atritoé trans
ferido ao 6leo lubrificante e ao meio ambiente. Isto
também é mostrado pelo fato de que a eficiéncia isentrd
pica tem valores elevados, compativeis com os dos com-
pressores convencionais.
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ABSTRACT

In this investigation a positive displacement
type notary compresson was analyzed and {3 perfomance
measuned forn different operating conditions and speeds.
1t was shown that most of the heat generated by friction
was thansfened to the Lubnicating oif and ambient. The
data wene used to crnitically determine the dinetions to
follow in the compressor development.
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ABSTRACT

The present paper heviews hecent progress <n the area of prime-movers for heat

pumps .

-fined and Stinling engines.

Electnic motons are compared to several alternatives, including the Diesel, gas
: : Expenimental nesults ane presented fon a Diesel engine
driven heat pump, with exhaust and cooling waten heat necoveny.

Energy convers Lon

ratios (total heat output divided by the fuef energy value supplfied to the engine)

exceeding 2.5 were encountered.

INTRODUCTION

Heat pumps are devices capable of delivering more
energy as heat than they in fact consume as input work.
This results in a system that is more thermodinamically
attractive than any other conventional heating system.
One common characteristic to almost all recently
developed heat pumps is that they are of the vapour
compression type. Basic components of this cycle consist
of two heat exchangers (condenser and evaporator), a
flow metering device (expansion valve) and the compressor,
driven by a prime-mover. By far, the electric motor has
been the most popular prime-mover, eventhough heat
engines, like the internal combustion engines, have
attracted considerable attention, due to the possibility
of local recovery of the waste heat. The present paper
reviews recent progress in the area of prime-movers for
heat pumps. Electric motors are compared to several
alternatives, including the Diesel, gas-fired and
Stirling engines. Less conventional systems are also
discussed.

Experimental results are presented for a Diesel
engine driven heat pump, with exhaust and cooling water
heat recovery. Energy conversion ratios (total heat
output divided by the fuel energy value supplied to the
engine) exceeding 2.5 were encountered.

PRIME-MOVERS

Electric Motors. The widespread use of electric
motors in heat pumps, if for no other reason, is due to
a natural legacy from refrigeration machines. In their
favour it could be mentioned that they are reliable,
have a low capital cost, are relatively quiet, require
minimal maintenance and, during operation, are easy to
start and stop [1]. However, several negative points
arise from their use as heat pump drives. They are
essentially fixed-speed machines. Variables speed is
expensive and can only be achieved with the detriment of
efficiency and load factor. If electricity is generated
by fossil fuel or nuclear power stations, with an
approximate thermal efficiency of 30%, electric heat
pumps become inneficient from the primary energy point
of view. This situation changes, of course, should
electricity be generated by hydroelectric power stationms.
McMullan and Morgan [2] discuss the main characteristics
of electric motors for heat pumps.

Internal Combustion Engines. They have been
considered the closest alternative to electric motors as
heat pump drives. Typical fuels have been natural gas
and diesel oil. Their principal advantage is that com-
pressor speed can be varied. Recent papers [3] have shown
that compressor speed modulation is one of the most effec
tive ways of making the heat pumpmatching the heat load.

2n

1f employed as a compressor drive only IC engines
show little improvement over electric motors, as far as
primary energy conservation is concerned. As Reay and
MacMichael [1] point out, the thermal efficiency of
internal combustion engines are, at present, close to
30%. This means that only 30Z of the primary fuel
consumed is actually used to drive the compressor. This
is approximately the same efficiency found inelectricity
generating thermal power stations. Considering the high
efficiency of electric motors, both types of drives
present, at the end, similar primary energyefficiencies.
The major difference is that, for IC engines, the
remaining 707 of energy is rejected on location, which
makes it quite suitable for recovery. With recovery
heat can be produced at a rate even greater than that
of the primary energy consumed as fuel.

In areas where natural gas is available at
reasonable prices, the use of gas-fired engines for heat
pump drives may be a good alternative. Gas ergines are
now commercially available by several major engine
manufacturers such as Ford Europe [4] and Jeubacher
Werke [5], Austria. There has been no specific project
of gas fired engines yet. Usually they are derived
from petrol [4] or diesel [5] engine blocks.

Concerning the advantages of gas engine drives,
Sollner [5] points out that they present no increased
smoke emissions, when compared to Diesel engines, yet
noise levels are lower. Running close to the Otto
cycle, they present a higher exhaust temperature which,
together with a lower exhaust sulphur content, makes
them suitable for an efficient exhaust heat recovery.

One of the first reported applications of gas
engine driven heat pumps comes from U.K., back in 1954,
with the development of an experimental 3 MW plant [6].
No major problem on the gas-fired engines or their heat
recovery ancillaries was reported. However, an over-
prediction of the total heat load meant that the plant
was largely oversized for the duty, leading to the
discontinuation of the project.

Nowadays the gas engine driven heat pump is
finding increasing acceptance in industry, as mentioned
by North [7] and Reay and Eustace [8]. In particular,
large energy savings resulting from their use in the
malting industry [9,10] have been reported.

Experimental tests with an air-to-air gas driven
heat pump for space heating have been performed by
Critoph [11]. Variable compressor speed produced a
fairly constant heat output temperature throughout the
outside ambient temperature range. The engine was kept
operating at full throttle tomaximize its efficiency.

Patani and Bonne [12], from a computer simulated
analysis on a 3 ton gas engine driven heat pump, have
drawn the following conclusions:

i) overall efficiency is not improved by '"close sizing"
of the engine - on the contrary, this compromises the



system performance under heavy unexpected loads,

ii) parasitic electric power consumption is 5 to 10
times greater than conventional gas boiler heating
systems thus affecting primary energy efficiency,

iii) compressor speed modulation maximizes efficiency,

iv) engine cooling and exhaust heat recovery make a

significant contribution to the overall capacity.

The Diesel engine, despite being noisier and more
polluting, and having a lower exhaust temperature, is
sometimes preferred to the gas-fired engine. The choice
can be made simply on the grounds of local fuel
availability, or because the vast number of Diesel
engines available for similar duties. FIAT [13], for
instance, offers a heat-pump plant, driven by a four-
-cylinder Diesel engine, which can be applied for
generating heat as well as being used for refrigeration.

Bauer [14] reports on the design of small Diesel
engine heat pumps, for single and two-family houses in
West Germany. High service life, safe operation and low
running costs were claimed to be obtained. Savings of
about 50% in energy consumption, when compared to
traditional gas boiler systems, were fdund.

A few experimental Diesel engine driven heat pumps
are reported in the literature, by Maxwell and Didion
[15] and Rummel [16]. The latter experimented with a
dual prime-mover heat pump. A Diesel engine and an
electric motor were coupled together to drive a water-
-to-water heat pump, for residential use. Later in this
paper results are shown for an experimental Diesel
engine driven water-to-water heat pump.

Stirling Engines. Other types of compressor
drives have also been tested. One prime-mover that is

becoming increasingly popular is the Stirling engine.
Cartwright and Fleming [17], for instance, performed a
computer simulated analysis of a total energy domestic
heat pump, driven by a Stirling engine. The system was
sized for a typical ambient temperature., For extreme
conditions compressor speed modulation was employed, to
match the heat load. Figure 1 shows the systemschematic
diagram. The Stirling engine (SE) drives the compressor
(CP) and both cold (CAF) and warm (WAF) air fans. The
circulation air stream is warmed successively by the
condenser (CD), the cooling water (CWX) and flue gas
(FGX) heat exchangers. The Stirling engine system also
comprised the hot water tank (HWT) and the furnace (FR).
Cold air acted as the heat source for the evaporator(EV).
Computed results showed that, at outside temperatures
near 0°C, the heat recovered from the cooling water and
flue gas accounted for nearly half of the total heat
output requirement.
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Figure 1. Diagram ot a >Stirling engine driven
heat pump [17]
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The development of a prototype gas-fired
Stirling engine heat pump was reported by Dutram and
Sarkes [18]. From initial results, a performance
superior to other heating systems was expected. And
this included the economical aspects of the project.
Maxwell and Didion [15] compared the Stirling engine to
a Diesel engine as a heat pump drive and concluded that
the Stirling system was characterized by greater thermal
performance, in both heat recovery and primary energy
conservation standpoints.

A number of other experiments with Stirling engine
driven heat pumps are found in the literature, by
Richards and Auxer [19], Hermans and Asselman [20] and
Ishizaki et al [21].

Non-Conventional Prime-Movers. Experiments with
heat pumps driven by non-conventional prime-movers are
also reported. They include steam turbines [22], solar
powered engines [23], geothermal powered cycles [24],
power cycles with organic fluids [25] and power cycles
sharing the same heat pump refrigerant [26,27].

EXPERIMENTAL ANALYSIS OF A DIESEL ENGINE DRIVEN HEAT PUMP

An experimental Diesel engine driven water-to-
-water heat pump was constructed to assess the two main
advantages of internal combustion engines over electric
motors as compressor drives. They are: i) variable
speed is possible and, 1ii) waste heat can be recovered.

Experimental Apparatus. The plant was erected
using commercially available equipment with, wherever
possible, a minimum of modifications. Instrumentation
was positioned in significant points of the system so
as to give maximum information about the functioning of
the various components.

Heat was extracted from water (heat source) at
ambient temperature by the evaporator and delivered to
water at the condenser. Heat from the engine exhaust
and cooling systems was recovered, at a power less than
that of the condenser, but at greater temperature.
Therefore three distincts streams of heated water were
available. The system was of medium size with a total
output ranging from 7.5 to 13.5 kW.

Results., Plant and component performance was
determined over a range of cnmgressor speeds (400 to
600 rpm), evaporating (0 to 15°C) and condensing (20 to
50°C) temperatures, totalling a number of 26 runs.

The heating coefficient of performance ranged
between 2.7 and 7.3, while the ratio of the total heat
output to the heating value of fuel supplied to the
engine was found to be between 1.3 and 2.6.

Probably the most important aspect of the "engine/
/heat pump" combination as a total energy system is the
energy conversion ratio, ECR, defined as the total heat
output divided by the higher heating value of the fuel.
Figure 2 illustrates the variation of ECR with the
evaporating and condensing temperatures which, are,
after all, the temperature levels at which heat is
extracted and rejected. In the present analysis the
energy conversion ratio varied from 1.3 to 2.6, showing
that primary energy was consumed in a efficient way to
produce low grade heat. Results demonstrate that Diesel
engine driven heat pumps perform far better, in terms of
ECR, than electrically driven heat pumps. Particularly
if one considers the efficiencies involved in producing
electricity from thermal power stations.

A typical flow diagram is shown in Figure 3, the
case representing the lowest energy conversion ratio
obtained for the system.

In the present series of experiments heat was
produced "in parallel”, i.e., three different streams
of hot water were available from the condenser, exaust
and cooling systems. In a more common arrangement heat
is recovered "in series". 1In this arrangement hot
water, leaving the condenser, recovers heat from the
engine cooling water, by means of a heat exchanger, and
then, at an elevated temperature, passes trough a flue
gas recuperator. Probably the most important aspect to
be considered is that the "series arangement" enables

e



heat to be recovered from the engine cooling and flue
gas exchangers at lower temperature differences. This
is certainly a great advantage over the parallel system,
from the energy availability point of view.

30
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Figure 2. Variation of the energy conversion ratio
of an engine driven heat pump
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Figure 3. Energy flow diagram

CONCLUDING REMARKS

The question of which drive is more appropriate
for a heat pump is still open. Advanced experimental
heat engines apart, the choice lies between the electric
motor and I.C. engines (gas or Diesel). A definite
answer will largely depend on the application of each
case and the forms of energy that are locally available.
In Europe, for example, gas or Diesel engine heat pumps
have been largely accepted. In countries like Brazil,
with a large hydropower potential, there is still an
immense scope for development of electric heat pumps.
However, with increasing natural gas reserves, gas
fired heat pumps may find specific applications, mainly
in industry, where they might prove fairly attractive.
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e RESUMO .
Uma necente estrufura axiomatica pertencente as chamadas "Teonias Racionais"
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da

Te)tmod,mam(.ca fo4 desenvolvida por Serrin admitindo-se como grandezas primitivas somen

te aquelas consideradas dinetamente mensuraveis. Nesta teonia destaca-se o conceito de
funcac de acumufacao, que sena discutido no presente trabatho com o Empmbto de e es
tabelecen uma nova maneira de se determinan a eficiencia de cicfos teamicos. Como exem

plo sac abordados o8 ciclos de Carnot e Rankine, utilizande-se como §luido

de trabatho

wn gas ideaf,o qual posswi a propriedade de convexidade de sew espaco de' estados.

CONCEITOS TEORICOS BASICOS

A estrutura primitiva da teoria termodinamica de-
senvolvida por Serrin postula a existencia de um univer-
so termodinamico U/, cujos elementos sao sistemas fisi-
cos 4. Um sistema pertencente a este universo possui um
conjunto de processos termodinamicos P (4) que podem al
terar seu estado inicial. Um subconjunto de P(4) de par-
ticular interesse nesta teoria € constituido pelos pro-
cessos ciclicos P _(48), os quais ndo se pode distinguir
os estados final e inicial do sistema.

0 conceito de temperatura empirica, a qual no pre-
sente contexto é uma grandeza primitiva, € introduzido
supondo a existéncia de uma linha topologica orientaday
denominada variedade de niveis térmicos. Sendo Nj e Nz
niveis térmicos pertencentes a v, se Nz > Ny, diz-se que
N2 é mais "quente" que Ny, ou N; € mais "frio" que N;.U-
ma escala empirica de temperatura T € um mapeamento inje
tivo de v nos reais, ou seja:

: v — R
N — 1(N)

T

QD]

Podetse também definir o trabalho W(P) e o calor
Q(P) trocados por um sistema fisico 4 durante um proces
so P, ou seja:

W: P(s) — R
P —  + W(P) (@
Q : P (é) — R (3)

P——>Q(P)

Entretanto com os conceitos apresentados acima fal
ta uma informacao qualitativa da troca de calor realieﬁ
da pelo sistema durante o processo ou seja, em que ni-
veis térmicos tal troca foi efetuada. A funcao de acumu
lacao Q(P,N) da precisamente esta informacao. Q(P,N) me
de o calor trocado por niveis térmicos inferiores ou i-
guais a N por um sistema fisico 4 durante um processo P.

Q(.s.) ¢t P(8) x v——R (%)
(P,N) —— Q(P,N)
Sendo N. e N_ respectivamente os niveis térmicos

inferior e superiof tais que abaixo de Nj e acima de Ng

nao ha troca de calor, tem-se que:

Q(P,N) = 0 , para N < Nj (5)

N (6)

, para N 2 o

Q(p,N) = Q(P)
0 espaco de estados I do sistema fisico é defini-
do como um conjunto cujos elementos sao estados do sis-
tema. Neste trabalho I sera um aberto simplesmente cone
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%o do R". Um estado termodinamico X , X € I, aqui sera
descrito por um numero finito de varxaveLS'

X = (X3, Xpy vony X)) (7)

Um processo termodinamico P, P ¢ P(4), sempre admi
te representatividade em I. Entretanto e meortance salx
entar que para processos nao homogéneos, I nao tera di-
mensao finita.
LEIS DA TERMODINAMICA

Enunciamos agora por intermédio com conceitos  ja

apresentados as leis da Termodinamica.

Nesta estrutura, ao contrario da Termodinamica clas
sica, nao se assume a priori a interconvertibilidade de
calor em trabalho, Entretanto pode-se mostrar que para
a classe do fluidos simples, a ser abordada unicamente
neste trabalho, a 12 lei se comporta tal como na teoria
classica (ver [1], [3]). Portanto enunciamos a seguir a
forma forte da 12 lei.
(forma forte).

18 Lei. Seja P & PC(6)ent§o:

W(P) = Q(P) (8)

A 2% lei sem restricao é agora enunciada.

28 Lei. Seja P £ P (6)

Se W(P) = 0, entao existe
L BV tal que:

N

o’ A

Q(P,N)) <0 (9)

Em [2] Serrin mostra que esta forma da 22 lei con-
tém os principios cldssicos de Kelvin-Planck e Clausius,
uma vez que em (9) nao € feita nenhuma hipotese especial
sobre o processo em questao. Em particular o processo PO
de envolver geragao viscosa irreversivel de calor, varna
coes espaciais de temperatura, concentracao de tensoes
ete.

CICLOS TERMICOS

Neste trabalho temos um particular intereresse em
estudar os ciclos térmicos com os conceitos introduzidos
anteriormente. Nos restringiremos a dois ciclos aborda-
dos com frequéncia pela Termodinamica Classica: 0 ciclo
de Carnot e o ciclo de Rankine.

Ciclo de Carnot. Definimos um ciclo de Carnot po-
sitivo P em L come sendo o ciclo no qual

P e B.(8) (10)

(i

T=71T%"em I*



T =1 em I™

(12)

+ = - = .
aonde: 1" e 1 sao respectivamente os intervalos de tem

po associados a absorcao e rejeicao de calor, T+ e = va

lores de temperatura empirica constantes sendo que
SHEC (13)
Ciclo de Rankine. Definimos um ciclo de Rankine
positivo P em I como sendo o ciclo no qual
PeP_ (3) (14)
P = p+ em I+ (15)
pi= p em I (16)
ogdu p+ e p sao respectivamente os valores das pres-
soes constantes sendo que:
p+ >p (17)

FLUIDOS DE TRABALHO

A classe de sistemas a ser utilizada como fluido
de trabalho dos ciclos térmicos citados e a de fluidos
simples, em particular um gas ideal.

Fluido Simples. Um fluido simples & qualquer sis-
tema macroscopicamente homogéneo e isotrépico, cujaspro
priedades termodinamicas nao sao praticamente afetadas
por efeitos de tensao superficial, forga de campo (elé-
trica, magnética e gravitacional), cisalhamento, e seu
estado termodinamico e descrito por duas variaveis. Nas
aplicacoes este sera enquadrado na categoria de sistemas
ideais satisfazendo as seguintes propriedades:

i) Espaco de estados € um aberto simplesmente conexo
do plano:
%cRr? (18)

ii) Processo P pode ser representado pelo mapeamento:

(t,v) I — L (19)

t —=(1(t), v(t)) '
onde 1 € um intervalo de tempo e v o volume especifico
do sistema.

iii) Sendo I' um caminho parametrizado por t no espagode
estados L e I'y o subconjunto de [' que contem ni-
veis térmicos N' tal que N' £ N, valem as relacoes

we) = [ w (20)

ae) =  q 21
!

Q(P,N) (22)

-f

onde w e q sao respectivamente as l1-formas diferenciais
de trabalho e calor dadas por

w =p (T,v) dv (23)
q = Cv(i.v) dt + v(t,v) dv (24)
Sendo C, o calor especifico a volume constante o V o ca-

lor latente.
Por intermeédio de um teorema que relaciona os coe-
ficientes das 1-formas diferenciais de calor e trabalho,

podemos obter as 5egu1ntes relacoes para um fluido sim-
ples. (Ver [3]).
. Bp

v =T ==& (25)
T

276

HCV
v - 0 (26)
Gas Ideal. Um gas ideal é um fluido simples que
satisfaz a equacao de estado.
RT
p (T,v) =— (27)

Sendo que podemos mostrar que existe T chamada de escala
de temperatura absoluta (Ver [1]), [3]).

§
t v— R
N — T(N)

3 (28)

e R € uma constante positiva.
Para um gas ideal valem as condicoes. (ver [3]).

l)WlR—T dv (29)
ii) cv('r.v) - cv('r} (30)
1ii) Co(T) = € (1) + R (31)

Cp ¢ chamado de calor especifico a pressao constante
iv) q = Cv(T) dT + Ez dv (32)
v) Espaco de Estados dado por:
EET>0 , w>0 (33)
T -
Figura 1. Espaco de estados de um gas ideal
vi) Equacdo da adiabatica passando por (T , v )da
da por: o o
y plC, (T")
v =v, exp ’EI e dt’ (34)
CI
e para CV(T) = CV = constante.
R R
Cy Cy
Tv = To ¥ (35)
APLICACOES

0 ciclo de Carnot para um Gas Ideal. Para um gas
ideal temos o seguinte esboco do ciclo de Carnot em I.

1 (A) (B)
_____ : :

L \(D) ()

to .

: y i !

: | : i

i : 1 1 -

Va Vp Ve Ve V
Figura 2. Ciclo de Carnot no espaco de estados de um gas

ideal




onde:

- as curvas que ligam A-B e C-D sao isotérmicos
- as curvas que ligam B-C e A-D sao adiabaticas

De (32) temos que as 1-formas diferenciais de ca-
lor absorvido e rejeitado q* e q~ sao dadas por:

+
dv , parao caminho A-B associado aI+(36)

q = 5%— dv , parao caminho C-D associado al (37)

Sendo as funcoes de acumulacao de calor absorvido
e rejeitado Q*(P,T) e Q~(P,T) dadas por:

e, = [ o (38)
r

Q (p,T) = _fr q (39)

E a funcao de acumulacao Q(P,T) dada por

Q(e,T) = Q"(,T) - Q" (,T) (40)

Entao de (36),(37),(38),(39) e (40) e sabendo que:

i}

v
;é = (41)
p Yc
Obtemos que:
[0 , para T < 3
q*(e,1) = - (42)
RT* 1n (ﬂE) para T2 T
v
- A
0 , para T<T
Q (p,T) = (43)
- vc [ -
RT 1n (——) , para Tz T
v,
L D
0 , para T < T
N %¢ - +
Q(pP,T) = | =RT 1n -] » para TS TET (44)
D
v,
LR(T*— T7) In (—3’-) ,paraT 2T"
YA

+
Q+(P) LNy

o
o

T

-

4 I———

T

Figura 3. Comportamento da funcao de acumulagao decalor
absorvido no ciclo de Carnot para um gas ideal

39
=
1
|

Q7

Q (P)

-
-

T

Figura 4. Comportamento da funcao de acumulacaode calor
rejeitado no ciclode Carnot para um gas ideal
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Y

Figura 5. Comportamento da funcao de acumulagao no ciclo
de Carnot para um gas ideal

Sendo
Q'(® =qee,m para T = T' (45)
Q(P) =0q(P,T) , paraT = T" (46)
Portanto
£, = VB
Q(P) = R(T-T ) 1In (w~) “47)
v
A
+ + vB
Q (P) = RT - (48)
v
A
Aplicando a 19 lei na forma forte vem que:
+ - vB
W(P) = R(T'=T") 1n (——) (49)
Va

A eficiéncia de um ciclo termodinamico com W(P) >0
é definida por

W(P)

E fc(P) =
Q'@

(50)

Logo de (48), (49) e (50), concordando com o resul
tado classico, obtemos que:

E fc(P) = (51)

0 ciclo de Rankine para um Gas Ideal. Para um gas
ideal temos o seguinte esboco do ciclo de Rankine em L.

T

(B)

Figura 6. Ciclo de Rankine no espaco de estadosde um gas
ideal

onde:

- as curvas que ligam A-B e C-D sdo isobaricas
- as curvas que ligam B-C e A-D sao adiabaticas

_Diferenciando (27), sabendo que p= p+ em 1I' e
p=p em I, e aplicando (31) e (32), temos dque as
I-formas diferenciais de calor absorvido e rejeitado sao
dadas por:



qt= CP(T)dT , para o caminho A-B associadoa I'(52)

q = C,(T)dT , para o caminho C-D associado & I (53)
P

Portanto vem que

0 , para T < '[‘A
T
C (T)dT , para T, ST < T (54)
Qf(p,T) = J; e A 3
A
TE
'£ LP[1)dl , para T 2 TB
L A
0 , para T < TD
T
-j; Cp(1)dT , para T, < T < T,
D
(p,T) = )
Q T TC (55)
J e ar - f© e mar , para
T, T T, © .
A D TC 2 T % TB
TB TC
I CP(F)d’I - f LP(T)dT , para Tz I
TA Tp

Observando que
monotonas crescentes
Q*(P,T) e Q(P,T) tem

as integrais anteriores sao funcoes
de T, logo as fungoes de acumulacao
0 seguinte comportamento:

Q*(P,T)
QU P) - ==
.
Ta Tg T
Figura 7. Comportamento da funcao de acumulacao de calor

absorvido no ciclo de Rankine para um gds ideal

alpP)

Figura 8. Comportamento da funcao de acumulagao no ciclo
de Rankine para um gas ideal
Portanto
+ TB
Q (P} =J. C,(T) dT (56)
7 E
A
TB TC
W)= Q)= [ 7 e (ndr - [° c (1)ar (57)
P . P
TA 1D

[2]
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TC
[€ cp(mar (58)
T

D
T

B A
.‘; Cp(T)dT
A

E fe(P)= 1 -

Para o caso

= contante ob
teriamos:

particular de CP(T) = CP
g 5 T < TD

—CP(T—TD) » para TS T < T&
Q(P,T)= _CP(TA“TD) ,para TA; T < TC

para
(59)
CP(T-TA-(TC—TD}} s para Tci T<T

CP(LB—TR-(TC—TDB} , para T 2 Ty

B

a(p) |-

o
]

Figura 9. Comportamento da funcio de acumulacio no ciclo
de Rankine para um gas ideal com Cp constante

Neste caso a efici@ncia seria dada por

E fe(P)= 1~

(60)
L/
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ABSTRATIC

A necent axdomatic structure belonging to the
called "Rational Theonies" of Thermodynamics was
developed by Senrin admiting as primitive concepts only
those consddened mensurable directily. In this theony
on emphasize the concept of accumulation function that
will be discussed {n the present wonk, in orden to thy
to establish a new way to deteamine the efficiency of
the thermodynamics cycles.As examples the Carnot's and
Rankine's cycles will be studied using as working §euid
an (deal gas, which is charactenized by the convexity
of 4t's state space.
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