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FOREWORD 

The two volumes of these Proceedings contain the scientific presentations at the ?'h Brazilian 
Congress of Engineering and Thermal Sciences, ENCIT98. The event has the support of ABCM 
(Brazilian Society of Mechanical Sciences) and PUC~Rio (Pontifícia Universidade Católica do 
Rio de Janeiro). 

This series of conferences began in Rio de Janeiro, in 1986, and have been held every two 
years since then. The goals of the ?'h Brazilian Congress of Engineering and Thermal Sciences 
remain the sarne as for the previous conferences: to present research and design results in 
engineering and thermal sciences, to promete valuable discussion and opportunity for exchange 
of knowledge among the thermal sciences community and to educate engineers and 
engineering students starting in the field. 

Ali papers were submitted for formal review. A total of 519 abstracts have been submitted, 
resulting in 290 submitted manuscripts. The result of this effort is represented by 260 papers in 
their final version, out of 272 that have been accepted (as submitted or with modifications). We 
take the opportunity, on behalf of ABCM, to encourage authors to submit their papers to the 
Journal of the Brazilian Society of Mechanical Sciences. More details on the format of 
manuscripts for submission could be obtained at abcm@fem.unicamp.br. 

The organizing committee wholeheartedly thank the sponsors for their timely support to the 
event. Also, the organizers are indebted to the numerous authors who have responded to the 
Call for Papers, bringing excellent contributions to the conference, the reviewers for their effort 
in ensuring the high quality of the papers, and ali persons who have taken part in this exchange 
of knowledge, which is so essential for any technology in progress. Finally, we would like to 
thank Eliane Ferreira Albernaz, conference secretary, and ali members of the staff from the 
Technogical lnstitute (ITUC) and from the Department of Mechanical Engineering , both from 
PU C-Rio, for their valuable assistance. 

We hope that these Proceedings will be well received within the community and that they will be 
an enduring representation of the state of knowledge in the engineering and thermal sciences 
area, as have their predecessors. We also extend a warm welcome to ali participants of the 
conference and we hope your stay at Rio de Janeiro is a pleasant one. 

:~~ ~ 
.~ ,- .... -~~ , __ ,. __ _ 
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RESUMO 
Este trabalho faz um estudo da técnica de malhas de blocos múltiplos do tipo ''Chimera ", aplicada a 

resolução das equações de Euler bidimensionais para um problema onde um cilindro é introduzido dentro de 
um bocal transónico convergente-divergente. Este problema é resolvido em um sistema de coordenadas 
curvilíneos gerais, segundo o contexto de diferenças finitas. O esquema de discretização espacial 
implementado é o algoritmo centrado de Beam e Waming com um termo de dissipação artificial de diferença 
quarta e 2u ordem de precisão. A marcha no tempo é realizada segundo o método explicito de Euler. Os 
resultados obtidos em todos os casos testados foram muito bons e demostraram a potencialidade da técnica. 

INTRODUCÃO 

Na área aeroespacial , é crescente o interesse em simulações 
numéricas de escoamentos compressíveis sobre configurações 
complexas. Neste contexto, técnicas de Dinâmica dos Fluidos 
Computacional (CFD, do inglês: "Computational Fluid 
Dynamics ") constituem ferramentas eficientes e robustas para 
obter os resultados numéricos necessários. 

Sob o ponto de vista de malhas estruturadas, muitas vezes é 
difícil uma discretização adequada da geometria objeto de estudo 
devido a sua complexidade. A utilização da técnica de blocos 
múltiplos permite a minimização deste problema geométrico com 
os ganhos efetivos em termos de baixo custo computacional e boa 
qualidade de solução. Esta técnica permite que se continue a 
utilizar uma formulação estruturada em todo o domínio de 
cálculo, mesmo para configurações extremamente complexas. 
Isto constitui uma das maiores simplificações permitidas por este 
tipo de abordagem (Baysal et ai., 1991 ). 

A técnica de malhas de blocos múltiplos apresenta-se 
comumente de duas maneiras: malhas com blocos justapostos e 
malhas com blocos sobrepostos, também chamadas ··Chimera·· 
(Kai-Hsiung et ai., 1994 ). Em malhas justapostas, os domínios de 
cálculo adjacentes são unidos por uma fronteira. Em malhas 
sobrepostas, os domínios de cálculo são sobrepostos, ou seja, 
possuim regiões em comum. O presente trabalho é desenvolvido 
no contexto de malhas· ' Chi mera··. 

Para as simulações numéricas do presente estudo, o esquema 
centrado de Beam e Warming ( 1978) bidimensional é empregado. 
Este consiste de uma discretização centrada do domínio de 
cálculo e um operador de dissipação artificial é utilizado para 
garantir a estabilidade numérica durante o processo de 
convergência. A dissipação artificial utilizada segue o modelo 
linear de coeficientes constantes de Pu I liam ( 1980) de diferença 
quarta e segunda ordem de precisão. 

O problema fisico de interesse no presente estudo considera 
o caso do escoamento em torno de um cilindro imerso no interior 
de um bocal transônico convergente-divergente. No caso deste 
trabalho, admite-se que tal escoamento possa ser adequadamente 
modelado pelas equações de Euler em duas dimensões. O 
objetivo destas simulações é avaliar criticamente os diversos 
aspectos envolvidos na implementação da técnica de blocos 
múltiplos tipo ·• Chi mera". Embora o problema de interesse neste 

caso seja relativamente simples sob o ponto de vista geométrico, 
a idéia fundamental do trabalho é estabelecer os procedimentos a 
serem seguidos para a implementação da técnica em casos 
arbitrários. 

FORMULACÃO TEÓRICA E ESQUEMA NUMÉRICO 

Para os presentes estudos, assume-se que o escoamento seja 
representado pelas equações de Euler. As equações de Euler 
bidimensionais na forma conservativa podem ser escritas no 
sistema de coordenadas curvilíneas como: 

JQ JE JF 
--+--+-- = O. 
dT dÇ dT) 

O vetor de variáveis conservada é definido por 

Q = r 1[p pu pv e r ' 
e os vetores de fluxo não viscosos por: 

E= r'l pu~~ pÇx ) 
pvU + pÇY 

(e+ p)U- pÇ 1 

- 1( pu~~:PTJr) F=r · 
pvV+pTJy · 

(e+p)V-pTJ 1 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

Nestas equações, p é a densidade, u c v são as componentes 
cartesianas de velocidade, e é a energia por unidade de volume e 
p é a pressão estática definida pela equação do estado para um 
gas perfeito por: 

p=(r-ll[e--}p(u
2

+v
2
)]. (5) 

As componentes contravariantes de velocidades são 

U=Ç 1+Çxu+Ç yv , 

V = T) I+ T) XU + TJy V , 

e o jacobiano da transformação de coordenadas 

J = (xçy1J - X1JYÇ ri 

(6) 

(7) 

(8) 



Os termos de métrica são calculados pelas seguintes igualdades 

Çx = JyT] • TJx = -Jy"' 
~ 

ÇY = -lxry 

ç. = -xrÇx- YrÇy 

TJy = Jxç' 

Tlr = -XrTJx- YrT7y (9) 

Considera-se que o escoamento é estacionário, sendo 
portanto os termos métrica temporais não considerados. 

A discretização das equações de Euler bidimensionais pelo 
esquema numérico de Beam e Warming ( 1978) é representada na 
forma fatorada seguindo Pulliam e Steger ( 1980) por: 

Lç LryllQ" = Rç+R,1 , (10) 

onde 

Lç = i+ M8é, )'- lltE1 F
1 'V çllçJ, ( 11) 

L,l = I+ !lt8'1 d' - !lt E1F 1'V ry!lry J, ( 12) 

Rç = - !lt8ç E' + Dç e ( 13) 

RTI = - !lt.8T] P' + DT] . (14) 

Os termos Dç e D~ são os termos de dissipação artificial 
linear, calculados utilizando 5 pontos para obter uma dissipação 
do tipo diferença quarta 

D D(4) J-1 ('""' )2 JQ-" é, = é, =-ll/EF vçflç e 

_ (4) _ -1( )2 - 11 Dry - D,1 --lltE FJ 'VT/Il,1 JQ . (15) 

Os termos 8ç e 8~ são os operadores de diferença centrada de três 
pontos c com segunda ordem de precisão espacial, 'V ç c 'V~ são 
operadores de diferença .. backward" de dois pontos e flç e /l~ são 
os operadores de diferença ., forward" de dois pontos (Azevedo. 
1990), ambos para a discretização espacial. O passo no tempo !lt 
é considerado constante c EE é um parâmetro arbitrário utilizado 
para graduar a quantidade de dissipação artificial inserida no 
esquema tal que não prejudique a convergencia do esquema 
numérico. 

Embora 'a formulação de marcha no tempo tenha sido 
desenvolvida para o esquema implícito anteriormente 
apresentado. os testes cujos resultados são apresentados aqui 
consideraram apenas um esquema explícito de marcha no tempo. 
O esquema utilizado foi essencialmente o esquema de Euler 
explícito, que pode ser obtido das equações (li) e ( 12) 
simplesmente fazendo estes operadores de lado esquerdo iguais à 
matriz identidade. A razão de se utilizar o esquema explícito de 
marcha no tempo está basicamente associada ao interesse 
primordial do trabalho em demonstrar a viabilidade de utilização 
da técnica proposta. Posteriormente, pode-se sempre investir no 
aumento de eficiência computacional do método através da 
implementação efetiva de um esquema implícito de marcha no 
tempo. 

METODOLOGIA 

A técnica de malhas de blocos múltiplos do tipo ··Chi mera·· 
consiste em decompor o domínio de cálculo em subdomínios, 
gerando malhas computacionais independentes para cada 
subdomínio. A quantidade de subdomínios aumenta de acordo 
com a necessidade do problema em estudo ou com a 
complexidade da geometria utilizada 

Assume-se inicialmente que a primeira malha é a principal e 
que as outras malhas são secundárias e que estarão imersas dentro 
da primeira. Um algoritmo básico de solução com esta técnica 
pode ser resumido como a seguir: 

Algoritmo 
I) Cria-se uma cavidade na malha principal onde vão ser 

inseridas as malhas secundárias. 
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2) Identifica-se quais são os pontos que estão dentro da cavidade 
e quais são os pontos que estão fora. 

3) Identifica-se quais são os pontos da malha principal que 
pertencem à fronteira da cavidade. 

4) Identifica-se quais são os pontos que pertencem à fronteira 
das malhas secundárias na região de sobreposição. 

5) Identifica-se quais são os pontos vizinhos (pertencem às 
malhas secundárias) de cada ponto de fronteira da cavidade. 

6) Identifica-se quais são os pontos vizinhos (pertencem à malha 
principal) dos pontos de fronteira na região de sobreposição 
(pertencem as malhas secundárias). 

7) Reso lve-se o esquema numérico escolhido nos pontos 
interiores de cada malha. 

8) Atualiza-se as condições de contorno de cada malha que não 
envolvam troca de informação entre as malhas. 

9) Interpola-se, para cada malha, as propriedades na fronteira 
da região . de sobreposição a partir dos pontos vizinhos da 
outra m'alha que lhe é sobreposta, utilizando as informações 
de conectividade levantadas nos passos (5) e (6). 

I O) Volta-se ao passo (7) e itera-se até obter a convergência 

A criação da cavidade feita no passo (I) consiste em 
eliminar alguns pontos que estão no interior ou sobre a 
configuração a ser sobreposta. Portanto, a eliminação destes 
pontos dará origem a uma cavidade tal que seja o suficientemente 
grande para conter o obstáculo. 

O processo iterativo, que , inicializado no passo (7) e 
termina no passo (9), trabalha inicialmente com a malha principal 
para, posteriormente, operar sobre as malhas secundárias. Os 
pontos interiores mencionados no passo (7) são aqueles que não 
são fronteira c que não pertencem à cavidade ou à fronteira da 
cavidade. 

O processo de troca de informação de uma malha para outra 
é feito através do passo (9). Por exemplo, no caso da malha 
principal, as propriedades obtidas nos pontos de fronteira da 
cavidade serão interpolados cm função das propriedades dos 
respectivos pontos vizinhos que pertencem às malhas 
secundárias. 

PROBLEMA FÍSICO DE INTERESSE 

O problema tisico estudado neste trabalho consiste de um 
escoamento em um bocal convergente-divergente bidimensional 
cm cujo interior introduziu-se um cilindro circular (ver Fig. I). 

Neste problema considera-se dois subdomínios. As malhas 
correspondentes a estes subdomínios foram criadas utilizando-se 
um gerador do tipo algébrico. A malha para o bocal foi feita com 
40 pontos na dircção Ç c com 37 pontos na direção T). Para o caso 
do cilindro usa-se uma malha de 53 pontos na direção tangente à 
parede do cilindro c 9 pontos na direção perpendicular à parede 
(Fig. 2). 

Condicão Inicial e de Contorno. A adimensionalização das 
variáveis proposta segue a sugerida por MacCormack ( 1984), e é 
definida como: a densidade p é adimensionalizada pela densidade 
de estagnação p,, as componentes de velocidade u e v pela 
velocidade do som crítica a. c a energia total por unidade de 
volume e c a pressão p por p, ( a. f 

A condição inicial utili zada para este problema foi: as 
componentes de velocidade em coordenadas cartesianas iguais a 
zero (u = v = 0), o ângulo de entrada do escoamento do bocal 
igual a zero (O = O) e a temperatura e pressão utilizada são a 
temperatura e pressão de estagnação (T = T" p = p 1 ). Na saída a 
pressão c a densidade são menores a fim de inicializar o 
escoamento. 



Figura I - Desenho esquemático da configuração de interesse, 
mostrando o contorno do bocal juntamente com o cilindro introduzido na 

seção convergente. 

-4.0 -2.0 0.0 2.0 

Figura 2 - Malha do cilindro na região convergênte e malha do bocal 
com a cavidade feita para introduzir o cilindro. 

As condições de contorno de entrada e de saída do bocal 
tem-se baseado no conceito de relações características 
unidimensionais das equações de dinâmica dos gases (Azevedo et 
ai. , 1992). Estas relações características para as equações de 
Euler na direção x podem ser apresentadas por: 

ap __ 1 ap -u(ap __ 1 ap I 
at a2 at ax Q2 ax ) 

ap au -+pa­at at 
ap au --pa­at at 

av av 
-u-at ax 

-(u+a)(ap + pa au I 
ax ax) 

-(u-a)(ap - pa au I 
ax ax) 

(16) 

Neste problema de estudo considera que a condição de 
contorno do escoamento na seção de entrada do bocal é 
subsônica, por tanto, baseados no conceito de relações 
características, a seção de entrada apresenta três variáveis 
especificadas e uma outra é obtida por extrapolação de 
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informação do interior. Na seção de saída do bocal, o escamento 
poderá ser subsônico ou supersônico; para o caso de saída 
subsônico fixa-se uma grandeza e obtem-se as demais a través da 
discretização espacial e temporal da equação (16) (Silva et ai. , 
1990), para o caso de saída supersônica as quatro relações da 
equação ( 16) são utilizadas para obter todas as grandezas. A 
condição de contorno na parede do bocal e do cilindro considera 
a componente contravariante de velocidade tangente à parede 
igual a zero. Portanto, a componente contravariante V é 
desprezada. 

RESULTADOS 

Para a presente formulação foram efetuados dois testes. No 
primeiro teste foi colocado o cilindro na região convergente e no 
segundo teste foi introduzido na região divergente. O segundo 
teste oferece maiores dificuldades que o primeiro devido ao 
escoamento ser supersônico, portanto provoca uma onda de 
choque destacada perto do cilindro. 
O ângulo de inclinação na região convergente foi 45° e o ângulo 
usado na região divergente foi de !5°. A semialtura da garganta th 
utilizada foi de 8 cm. As coordenadas x e y da malha do bocal são 
adimensionalizada pela semialtura da garganta. O calculo da 
razão de pressão e razão de densidade na fronteira de saída é feita 
em função da razão de áreas. O raio na seção da saída é de 2.54 
depois da adimensionalização,. e a razão de áreas entre a seção de 
saída e a seção da garganta é de 6.73 . Usando tabelas de 
propriedades isentrópicas disponíveis (Anderson, 1991) obtêm-se 
após a interpolação que: pt/p=70.91 e p, /p=20.98, por tanto a 
densidade adimensionalizada na seção de saída será de 0.04766. 
O valor de EE utilizado nesta implementação foi de 1.0. 

Cilindro na região convergente. Neste caso o obstáculo 
encontra-se numa região onde o escoamento é subsônico. O passo 
no tempo f':J.t para este caso foi de 7.0-04

. 
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Figura 3 - Contornos de densidade p/p, 

Na Figura 3 apresenta-se os contornos de densidade e na 
Figura 4 os contornos de pressão obtidos após convergência. O 
número de Mach na entrada é aproximadamente de 0.16, como 
pode ser visto nos contornos de número de Mach na Figura 5. 
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Figura 4 - Contornos de pressão p/p, 
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Figura 5 - Contornos do número de Mach 
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Figura 6 - Campo de vetores velocidade 

Na Figura 6 apresenta-se o campo vetorial de velocidade. 
Observando em detalhe na Figura 7, nota-se que os vetores 
velocidade da malha secundária seguem a direção do escoamento 
da malha primária. 
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Figura 7 - Vista aumentada do campo de vetores velocidade na região 
imediatamente a jusante do cilindro. 

Cilindro na Região Divergente. Neste caso o obstáculo é 
colocado na região supersônica. A malha obtida para este 
problema seguindo o algoritmo " Chimera" é apresentada na 
Figura 8. O passo no tempo 111 utilizado para este caso foi de 1.0· 
04 

5.0 

4.0 

3.0 

2 .0 

1.0 

0.0 t11tCill 
-1.0 

-2.0 

-3.01-, 1.~ 1 •• I I d 
-4 .0 -2.0 0.0 2.0 4.0 6.0 

Figura 8- Malha do cilindro e do bocal com a cavidade na região 
divergente 

Os resultados das propriedades obtidas para este caso 
apresentam-se nas Figuras 9-13 . Na Figura 9, apresenta-se os 
contornos de densidade obtidos e observa-se que o obstáculo 
apresenta uma onda de choque destacada como se esperava, 
devido a que nesta região o escoamento é supersônico. Os 
contornos de pressão são apresentados na Figura I O e os de 
número de Mach na Figura 11 . Em ambos os casos, também 
pode-se apreciar a onda de choque que se forma a montante do 
cilindro. Observa-se que nos resultados obtidos de pressão, 
densidade e Mach não apresentam maiores oscilaçõt:s nas regiões 
de sobreposição. 

Observa-se ainda na Figura 11 que existe completa 
continuidade das linhas de isopropriedade através da região de 
sobreposição das duas malhas. 

O campo de vetores velocidade para este caso pode ser 
observado na Figura 12. Um detalhe deste campo é apresentado 
na Figura 13, na qual observa-se que o escoamento contorna o 
obstáculo, como esperado pela condição de tangência 
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Figura 9 - Contornos de densidade p/pt 
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Figura I O - Contornos de pressão p/pt. 
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Figura II -Contornos de número de Mach. 
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Figura 12- Campo de vetores velocidade com o cilindro na região 
divergente 
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Figura 13- Detalhe do campo de vetores velocidade com o cilindro na 
região divergente 

CONCLUSÕES 

A maior dificuldade encontrada na implementação desta 
técnica " Chimera" foi na passagem de parâmetros entre as 
regiões de interseção dos subdomínios de cálculo. Depois de ter 
obtido as tabelas de conectividade entre os pontos de fronteira da 
região de sobreposição e os pontos vizinhos da outra malha 
sobreposta, a passagem de informação é feita através de 
interpolação. Observa-se nos resultados apresentados dos 
contornos de densidade, pressão e Mach que eles são contínuos 
ao passar de uma malha para outra. Estes contornos de 
propriedades não oferecem maiores oscilações, pelo contrario 
eles são suaves que é o que se pretendia conseguir. 

Os resultados obtidos demostraram ser de boa qualidade 
satisfazendo todas as expectativas desejadas e viabilizando esta 
técnica. O fato de se ter atingido o objetivo desejado neste 
trabalho é uma motivação para se fazer a implementação de 
termos viscosos com esta técnica para trabalhos futuros. 

A implementação de um esquema implícito de marcha no 
tempo também , uma atividade a ser realizada no futuro próximo 
como continuação do presente trabalho. Na realidade, toda a 
estrutura de dados necessária para a utilização de um esquema 
implícito já foi desenvolvida no contexto do esforço aqui 
reportado. 
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ABSTRACT 
The work presents a study of the Chimera multiblock 

technique applied to the solution of the 2-D Euler equations. The 
physical problem of interest concerns the flow in a transonic 
convergent-divergent nozzle in which a cylindrical obstacle is 
introduced cither in the convergent or the divergent sections. The 
problem is solved in a finite differcnce context using body 
conforming meshcs in curvilinear coordinates. The spatial 
di scretization scheme is based on the Beam and Warming 
centered algorithm with the addition of fourth difference artificial 
di ss ipation terms. Time march uses the cxplicit Euler method. 
The results obtained for ali cases tested were good and they 
demonstrate the potential ofthe technique describcd. 
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RESUMO 

Este trabalho descreve um modelo matemático baseado na técnica de parâmetros concentrados e sua 
aplicação no circuito aerodinâmico de um túnel de vento transônico, para análise do comportamento 
transiente, incluindo ações de controle para o túnel. Ele foi desenvolvido com um enfoque abrangente para 
permitir adaptações a novas soluções, principalmente para túneis de circuito fechado, uso contínuo por 
compressor, associado ao uso intermitente de injeção. com controles independentes de pressão, temperatura 
e número de Mach relativos às condições na seção de testes. 

INTRODUÇÃO 

O Brasil ainda se situa no cenário internacional numa posição 
bastante desalentadora. uma vez que sua única instalação industrial 
para ensaios de modelos aeronáuticos é o túnel de vento subsônico do 
CTA (Centro Técnico Aeroespacial), construído ainda na década de 
50, chegando a desenvolver velocidades até número de Mach 0,4. Por 
isso, desde 1986 o CT A tem realizado esforços no sentido de suprir 
nosso país com um túnel de vento transônico de alta qualidade de 
escoamento para dar suporte ao atual estágio da indústria aeronáutica 
brasileira e alavancar o seu progresso. O túnel de vento proposto 
incorpora os principais avanços na área de túneis de vento, refletindo 
o '·estado da arte ... Suas principais características são apresentadas na 
Tabela I. 

Tabela I -Principais características do Túnel Transônico do 
CTA 

Área da Seção de Testes 

Faixa de número de Mach 

Pressurização do circuito 

• Circuito fechado: 

2,0 x 2,4 m2 

0,2 a 1.3 
de 0.5 a 3.0 bars 

• Operação contínua por compressor axial (34 MW); 

• lnjeção intem1itente por 30 segundos (mínimo); 

11 

10 

9 

5 

3 

Reynolds 1 O · O,l..{A;; 

curva· de limite 
de potência do 

ÇOIT1pressor \ 

50k?a 

O 0,1 O,Z O,J 0,4 0,5 0;6 0 ,7 0 ,8 0,9 t 1,1 1,2 1,3 1,4 

Número de Mach na Seção de Testes 

Figura I - Envelope operncional do Túnel Trnnsônico. 

RIO 

• Paredes da scção de testes com fendas longitudinais: 

• Primeira garganta flexíveL presença de segunda 
garganta e Sistema de Evacunçào da câmara Plena. 

Pnra atingir determinada condição de operação do envelope 
de operação são empregados controles automáticos. A Tabela 2 
apresenta os principais controles do túnel como foram, com 
alguma simplificação, implementados neste trabalho, e n Figura 2 
mostra onde atuam fisicamente cadn um deles. 

Uma instalnção desse tipo requer uma tccnologin bastante 
sofisticnda e cara. Dessn forma vislumbrou-se umn solução energética 
otimizada pelo uso de injcçào cm operação intem1itentc, permitindo 
uma faixa maior de número de Reynolds de ensnio, sem onerar o 
compressor principal, como se pode ver no envelope opemcional do 
túnel na Figura 1. A injeçào. cm si, aumenta o desafio tecnológico e. 
antes da instalação do túnel. duas ações foram incorporadas ao 
projeto: a construção de um túnel piloto cm escala menor (I :8), hoje 
em sua fase final , c previsões teóricas para entender os fenômenos 
aerodinâmicos envolvidos. Este tmbalho surgiu como um esforço para 
ntender o segundo item. 
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Tnbela 2- Principai s controles do túne l. 

Parâmetro a controlar Ação de controle 

pressão de estagnação - fluxo de ar de admissão/extração 

tcmperaturn de estagnação - fluxo de água no trocador de calor 

número de Mach - rotação do compressor 

ganho da injeçào - pressão nos injetores 



Controle da 
Temperatura de 

estagnação 

Controle do fluxo 
de água do trocador 

p" l •I 

o "set point• 

ação de controle 

sinal de leitura 

Controle da 
Pressão de 
estaqnação para a atmosfera 

Figura 2 - Sistemas de controle do túnel e local de atuação. 

Em particular, o sistema de injeção, em uso intermitente, 
admite fluxo de ar a alta velocidade (número de Mach 
aproximado de 2,0) na saída dos bicos injetores, aumentando a 
quantidade de movimento do escoamento principal, 
proporcionando como efeito final a elevação da pressão de 
estagnação e do número de Mach na seção de testes. A instalação 
desse sistema na entrada do difusor de alta velocidade (após a 
seção de testes) favorece o processo de mistura dos gases, sendo 
inédito, mas podendo causar uma piora no desempenho do 
difusor. 

MODELO MATEMÁTICO 

Os fenômenos envolvidos no escoamento de ar em um túnel 
transônico só são corretamente representados a partir de modelos 
tridimensionais de parâmetros distribuídos. Entretanto, é de 
enorme complexidade tal enfoque, causando grande dificuldade 
numérica e muito tempo de processamento. Além disso, para a 
resposta dinâmica e em aplicações de controle, a necessidade de 
uma solução rápida de razoável precisão preponderam sobre as 
soluções de alta precisão em regime permanente. São largamente 
empregados modelos mais simplificados para análises de 
transientes em túneis de vento [ETW ( 1980), Krosel ( 1986), 
Muhlstein (1974), Long (1984), NTF (1982)], onde se procura 
uma rapidez no processamento. Sob esse enfoque fez-se uso do 
modelo zero-dimensional com técnica de parâmetros 
concentrados. 

O modelo desenvolvido resolve as equações da continuidade, 
quantidade de movimento e energia a partir de suas formas 
integrais mais gerais, sujeitas às seguintes hipóteses: o ar como 
gás perfeito, as forças de campo e a geração de calor são 
desprezadas, e o circuito do túnel é considerado adiabático, 
exceto no trocador de calor e no compressor. As variáveis do 
processo de cálculo são a densidade, a energia interna e o fluxo 
de massa. O modelo é construído de forma a permitir 
implementar ações de controle através das variáveis de controle, 
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relacionadas às condições na seção de testes: número de Mach, 
pressão de estagnação e temperatura de estagnação. 

Para o emprego das equações gerais, o circuito aerodinâmico 
do túnel é inicialmente dividido em grandes regiões (tipicamente 
de 3 a 6) chamadas de " elementos concentrados" nas quais todas 
as propriedades do escoamento são uniformes (escoamento 
homogéneo) em cada instante de tempo e tais elementos são 
concebidos como dutos de área constante para implementação da 
equação da quantidade de movimento, utilizando um 
equacionamento semelhante ao empregado no escoamento de 
Fanno a partir do coeficiente de perda de carga estimado para a 
região (Figura 3 ). 

GJ ! 
'\.i 

............... Elemento 
Concentrado i 

Volume de 
Controle i 

Elemento 
Concentrado i-1 

L•o Lo 

Figura 3 - O elemento concentrado e o volume de controle. 

A partir de dois elementos concentrados contíguos, dois 
meios-volumes adjacentes são combinados em uma nova região 
chamada de " volume de controle" na qual é calculada a taxa de 
variação de massa (densidade) e a taxa de variação da energia 
com as contribuições externas, conforme indicado na Figura 4; 
para cada fluxo de massa, tem-se a temperatura de estagnação 
correspondente. 



mi-l____.. 

entrada do elemento 
conce n trado i 

parede do tünel 

~ 

m p c • . ~ 

Figura 4- Balanço de massa e energia no volume de controle. 

As Eqs. (I), (2) c (3). abaixo, representam as formas finais. 
conforme foram empregadas no processo de cálculo: 

(I) 

É I [
Ltili Toi- L til, Toil +Os- Wc , 
entra sa1 

(2) 

(3) 

onde m; é a massa, T0 ; é a temperatura de estagnação. V; é o 

volume, p; é a densidade. E; é a energia total interna. A; é a área. 
Y; é a velocidade. p; é a pressão, L; é o comprimento. D; é o 
diâmetro, relativos ao elemento concentrado ou ao volume de 
control e i (" inj" se refere à injcção) e Q, c W e o calor e trabalho 
transferidos, respectivamente; o ponto sobre o símbolo indica a 
taxa temporal, o duplo ponto indica a taxa da taxa temporal e a 
barra indica a média. 

O model o usa dados obtidos de experimentos cm estado 

estacionário e/ou previsões teóricas para levantamento dos 

coeficientes de atrito (""/;"") a serem empregados na equação da 

quantidade de movimento. para cada elemento concentrado. O 

coeficiente de atrito fé a razão entre a ten são de cisalhamento na 

região molhada do duto pela pressão dinâmica na entrada do 

elemento concentrado. Em geral, tem-se disponível o coeficiente 

de perda de carga na forma convencional (K), como a razão entre 

a perda da pressão de estagnação e a pressão dinâmica de 

referência. Através de uma fórmula de recorrência desenvolvida 

obtém-se o valor de f a ser empregado na equação da quantidade 

de movimento. 
As perdas de carga ao longo do circuito do túnel 

correspondem à transformação da energia mecânica do 
escoamento cm aumento de temperatura, como resultado das 
irreversibilidades que acontecem na corrente de ar. A função do 
compressor é devolver essa energia útil ao escoamento, 
restabelecendo a pressão de estagnação na sa ída do compressor. 

9 

Fisicamente. o compressor ··sente" uma demanda de pressão e 
·· responde'' com um fluxo de massa. de acordo com suas 
características de desempenho para uma dada rotação. No modelo 
isto é implementado pela discretização do envelope de operação 
do compressor. que relaciona funções corrigidas de rotação e 
flu xo de massa com a taxa de compressão e o rendimento do 
compressor. Seu ponto de operação é interpolado a partir do 
cálculo da perda de carga global para o circuito do túnel, dando 
como resultado o fluxo de massa atualizado no processo iterativo. 
A partir da taxa de compressão e do rendimento do compressor 
obtém-se, considerando-se uma compressão adiabática, a 
temperatura de estagnação atualizada na saída do compressor. 

SISTEMAS DE CONTROLE 

Todos os sistemas de controle foram discretizados pelo 
··Método de Diferenças a Montante·· para obtenção das equações 
na forma de diferenças finitas a fim de serem implementadas 
acopladas às equações discretizadas do modelo do circuito 
aerodinâmico. Em cada sistema de controle o sinal de erro é 
processado por um controlador PI (Proporcional + Integral) para 
atingir a condição de erro nulo em estado estacionário. Como 
exemplo de tal procedimento, o sistema de controle de 
temperatura é mostrado, juntamente com as equações na forma 
em que foram implementadas, Figuras 5 e 6 e Eqs. 4 a 8. 

fluxo de ar 
na entrada ------. 

saida da a~-<----~-0 
entrada da agua 

0 fluxo de ar 
------. na saída 

Figura 5 - Esquema da instalação do trocador de calor. 

c_~~- K; 1-~~~~~----< 

l ____ ·------ - --

Figura 6 - Sistema de controle da temperatura de estagnação. 

tn ;gua (kT] = m;gua [(k- t)T]+ KT(t + WT T)X(kT] 

-KcX((k-l)T) 
(4) 



Y(kT) = k5 T;,2((k- l)T]- K 1 m;gua (kT) 

+ K2 {T;gua l [kT)- Tagual} ' 
(5) 

T;gua2(kT) = -
1
-, r;gua2[(k -l)Tj +~ Y[kT), (6) 

I+ K4 f I+ K4T 

Z[kT) = Ks Tagua2[kT)+ K6 {Tart[kT)- Tarl} 

+K 9 {ma,[kT)-rna,} 

T;,2(kT)= -
1
-T;,2[(k -l)T)+~Z[kT), 

I+K 8T I+K gT 

O PROGRAMA 

(7) 

(8) 

O programa faz uso do esquema de integração de Runge­
Kutta de quarta ordem com passo no tempo de 0,002 s (segundos), 
para resolver as equações diferenciais básicas Eqs. (I), (2) e (3). 
A Figura 7 mostra o fluxograma do programa que foi 
desenvolvido na linguagem FORTRAN. estruturado de maneira a 
permitir alterações nas características do compressor. nos 
parâmetros dos diversos sistemas e nas condições geométricas e 
iniciais do túnel. Obteve-se a simulação de I s de processo real 
do túnel em 0.4 s de processo computacional (em micro 
computador DX4-I OOMHz), sendo assim possível a 
implementação de ações conjuntas de controle em tempo real. 

iter. 

Le itura dos 
dados pre1immares· 

Geometria e 
Condição ln•cial 

Câlculo do Controle 
da Temperatura 

Cálculo do Controle 
do Número de Mach 

Figura 7 - Fluxograma do programa. 

RESULTADOS 

Alguns problemas conhecidos da literatura foram resolvidos 
utilizando-se o modelo desenvolvido, com o intuito de validação. 
Um deles foi o túnel subsõnico A WT (" Altitud Wind Tunnel"' da 
NASA, Lewis). que foi simulado, encontrando-se boa consi stência 
nos resultados no regime subsônico. A Figura 8 apresenta um dos 
gráficos obtidos da comparação do presente trabalho com o 
obtido por Kroscl et a/ ( 1986). 

lO 

po(Pa) 

55CXX) T "" ----- ---·-------- -

50000 .. 
45000 o~"'"" f 

40000 r~~ ! 

35000 

~+---~---+--~----+---~--~----+---~---+--~ 

g D m a ~ - ~ a m ~ 
IW 

Figura 8 - Resposta do sistema de controle da pressão de 
estagnação do túnel A WT (número de Mach na 
seção de testes 0,8). Linha contínua, presente 
trabalho; losangos. Krosel et a/ ( 1986). 

Em seguida, usando o modelo desenvolvido para o Túnel 
Transônico do CT A, foi possível demonstrar que as ações de 
comandos c as respostas a perturbações foram realizados de 
forma estável com todos os subsistemas operando cm malha 
fechada c interligados. Os diversos sistemas de contro le do túnel 
foram submetidos a comandos com variações nos seus valores de 
ajuste em exaustivas simulações, investigando-se o impacto de 
cada sistema sobre os demais. Além disso. foi pesquisada a 
robustez da instalação a perturbações nos sinais de contro le c 
também a sensibilidade de alguns sistemas a var iações nos 
parâmetros dos controladores. Al guns dos resultados mais 
expressivos são apresentados a seguir. 

Controle da Pressão de Estagnação. Partindo o túnel com 
pressão de estagnação de I O I ,3 kPa. temperatura de estagnação 
de 313 K e número de Mach sônico na scção de testes, a Figura 9 
mostra a resposta a um comando de variação de I 0% da pressão 
de estagnação durante 400 s seguido de outro comando para 
retorno à condição inicial. Observou-se um tempo de subida de 
12 s. com um valor de sobre-sinal máximo de II% c tempo de 
acomodação de 25 s. 

po (Pa) 

;;:~: j' 
11 0000 

108000 

106000 

104000 

102000 

100000 
J

-·· ... ·-------- -~ 

- · r 
96000 ! _ _ _ _____.. - - _.___ •. ~ •-----'-----'-- - '---- -.L ___ __.__ ___ _ .....__ ___ , 

= - = - - B ~ - - ~ ~ t (s) 

Figura 9 - Vari ação temporal da pressão de estagnação na 
seção de testes quando o sistema é submetido a 
um comando de alteração do valor de operação. 

O sistema de contro le da pressão do túnel (ver Figura 2) a tua 
admitindo ou extraindo ar da câmara Plena que envolve a seção 
de testes, através de compressores dedicados. A evolução da 
operação dos flux os de admissão c cxtração pode ser vista na 
Figura I O. O sistema model ado envolvido tem característica não 
linear, com limitação fisica do flu xo máximo de ar de 67 kg/s 
pelas válvulas de controle. 



kg/s 
70 

~ admissão 

~~ //~~ t 

o~-----4r----+----~------~----~~---+-
-10 .._____. 
-20 --------------- ___ __.. -30 
-40 
-50 
-60 
-70 L. .......... . . 

200 300 400 

extraçAo 

soo 
t(s) 

600 700 800 

Figura I O- Variação temporal do fluxo de massa de 
adm issão e cxtração na câmara Plena. 

A adm issão ou extração de massa no túnel altera a 
distribuição de pressões ao longo do circuito do túnel, bem como 
os demais parâmetros do escoamento, causando uma perturbação 
no ponto de operação do compressor. Desta forma, os sistemas de 
controle da temperatura c do número de Mach entram em ação 
automaticamente, realizando um ajuste fino. Ainda para este caso, 
as Figuras 11 c 12 mostram o impacto causado no controle da 
temperatura de estagnação e no controle do número de Mach, 
respectivamente. 
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Figura li - Impacto causado sobre o controle da temperatura 
de estagnação. 

Com a subida do nível de pressão no circuito do túnel, ocorre 
um aumento da perda de carga e conseqüente aumento da 
temperatura de estagnação na saída do compressor principal, 
causando um aumento de 313 K a 318 K (ver Figura 11) na 
temperatura da seção de testes, em 7 s. Assim, o trocador de calor 
é requerido para aumentar o fluxo de troca, fazendo a temperatura 
retornar ao seu valor original após cerca de 60 s. Com o comando 
contrário de retorno da pressão ao seu valor original mais baixo, 
observa-se um comportamento contrário no sistema de controle 
da temperatura. 

M 

t(s) 

Figura 12 - Impacto causado sobre o controle do número de 
Mach na seçào de testes. 
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O aumento da perda de carga no túnel devtdo ao aumento da 
pressão causou um aumento da relação de pressões no 
compressor. Devido à sua inércia, o compressor provocou uma 
diminuição do fluxo de massa que levou a uma queda do número 
de Mach da seção de testes de I para 0,95 em 3 s (Figura 12). O 
sistema de controle do número de Mach, imediatamente, aumenta 
a rotação do compressor para recuperar a condição original. 

Controle da 1njecão. Neste caso, os demais subsistemas foram 
inabilitados. A pressão nos injetores foi ajustada para 400 kPa, de 
forma a obter uma pressão estática bem próxima da pressão no 
escoamento principal, condição para injeção otimizada. O 
resultado obtido na Figura 13 mostrou um tempo de 
estabelecimento do número de Mach de regime na seção de testes 
de I O s. Este valor é considerado alto. Tanto a válvula do 
controle da injeção como a válvula de exaustão do circuito 
(" blow-off'' ) atuam em cerca de 3 s, entretanto o escoamento no 
túnel responde num tempo maior. Este fato é previsto ser 
contornado através do uso das aletas diretoras com controle 
automático na entrada do compressor. 
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Figura 13- Variação do número de Mach na seção de testes 
pelo uso da injeção. 

Nas figuras 14 e 15 observa-se o impacto causado sobre a 
temperatura e a pressão de estagnação, pelo uso da injeção. 

To(K) 

~~~ 1 

~~~c---~- ;---
310 ---v' 
308 

180 200 220 240 260 

t (s) 

Figura 14- Variação da temperatura de estagnação na seção 
de testes pelo uso da injeção. 
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Figura 15 - Variação da pressão de estagnação na seção de 
testes pelo uso da injeção. 



A Figura 16 mostra o envelope de operação do compressor 
principal. onde se vê o efeito causado por este processo de 
injeção alterando o ponto de operação do compressor. Observa-se 
que este impacto é pequeno e justifica-se pelo fato de que a 
injeção e a exaustão ("" blow-off') são realizados a montante do 
compressor. Esta mudança do ponto de operação se deu numa 
direção bem próxima da curva de rotação constante. A seta na 
figura indica o sentido da mudança do ponto de operação quando 
a injeção atuou. 
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Figura 16 - Efeito da injeção na operação do compressor. 

Observou-se também que o uso da injeçào com todos os 
sistemas de controle ativos é imprópria. Isto ficou claro quando 
se procedeu à atuaçào da injeção com todos os subsistemas 
habilitados. Figura 17. Não se observa o patamar constante para o 
número de Mach. requerido para uma realização de ensaio. Isto 
demonstra o fato de que os fenômenos ligados ao processo da 
injeção são mais rápidos que as açôes dos controles do túnel. 
Como foi visto, a resposta de alguns sistemas para atingir o 
regime pode chegar à ordem de 30 s. que é o tempo de operação 
do sistema de injeção. 
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Figura 17- Variação do número de Mach na seção de testes 
pelo uso da injeção com pressão de estagnação 
dos injetores de 400 kPa. mantidos os demais 
subsistemas automáticos ativos. 

CONCLUSÃO 

Foram testadas inúmeras configurações de geometrias 
diversas de túneis (inclusive hipotéticos) e constatou-se que as 
maiores dificuldades encontradas para a estabilidade do modelo 
empregado foram devidas às grandes variações de área nas 
diversas regiões dos túneis. No caso do túnel transônico essas 
variações são maiores comparadas com os túneis subsônicos. À 
medida que diferenças de área se acentuam. o número máximo de 
elementos concentrados que ainda permite estabilidade diminui. 

As linhas de pesquisa adicionais a este trabalho devem incluir 
um refinamento na modelagem da região da seção de testes e 
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câmara Pkna. onde observam-se valores de perdas de carga mais 
críticas. Uma concepção de um elemento concentrado de área 
variável para aumentar a robustez do modelo pode vir a ser 
interessante. 

O resultado geral das simulações do túnel transônico do CTA 
foi satisfatório. onde foi poss ível constatar-se ações de controle 
eficazes c rápidas. Quanto ao uso da injeção, conclui-se que uma 
implementação mai s adequada deverá ser obtida com os controles 
automáticos dos demais subsistemas inativos. ajustando a valores 
tabelados obtidos a partir de experimentos durante a campanha de 
calibração do túnel. 
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SUMMARY 

This documcnt describes a lumpcd parameter mathematical 
modcl to bc aplicd in an acrodynamic circuit of a transonic wind 
tunnel to inwsti gatc the transient phenomcna of thc tunnel 
rcsponse to control actions and its stability. The modcl is 
constructcd as to allov> implementation of other tunnel 
configurations, mainly for continuum operation closed circuit 
compressor driven wind tunncls with injection and independent 
controls ofprcssurc. temperature and Mach number relatcd to tcst 
section conditions. 
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SUMÁRIO 

~~-ste trabalho apresenta os resultados dos ensaios iniciais reali::ados no Túnel Transônico Piloto do 
Centro Técnico Aeroespacial, em sua conjiguraçào de circuito aberto, acionado unicamente pelo sistema de 
injeção de ar comprimido. O equipamento utili::ado é descrito, em especial a sonda de pressão estática. 
Apesar de limitados. os ensaios comprovaram a operacionalidade da instalação, a utilidade da sonda de 
pressão estática e o bom desempenho dos 'jinger jlaps ··. São feitos comentários quanto à possibilidade de 
melhoria da qualidade do escoamento na seção de teste. 

INTRODlJCÃO 

Em 1989. o Centro Técnico Aeroespacial desenvolveu o 
projeto básico de um túnel transônico de porte industriaL com 
apoio de especialistas nortc-amcri<.:anos. A partir de 1990. a 
equipe brasileira exe<.:utou de forma independente o projeto 
detalhado e fabricação de uma instalação piloto cm escala I :8 
(seção de teste de 250 por 300 mm), a qual iniciou seus primeiros 
ensaios cm agosto de 1996. 

Apesar do objctivo fundamental para a construção do Túnel 
Transõnico Piloto (TTI') ter sido a verificação de soluções de 
projeto adotadas para o túnel de grande porte (cm particular. 
quanto ao uso combinado do compn:ssor principal com um 
sistema de injcçào de ar comprimido). acredita-se que o TTI' será 
de grande valia no futuro. absorvendo uma parcela da demanda 
de ensaios cm regime transônico. Devido a restrições 
orçamentárias. sua implantação tem sido feito cm duas etapas 
(Escosteguy e Nogueira. 1997). 

• TTP-Aberto operando como um túnel de circuito 
aberto (da câmara de tranqüilizaçào até a primeira esquina). 
na pressão ambiente, acionado unicamente por injetores de 
ar comprimido, permitindo ensaios na faixa de Mach de 0.6 
a 1.1. com tempo útil de ensaio da ordem de 30 segundos. 

• TTP-Fcchado : completando-se o circuito, com a 
inclusão do compressor principal, permitindo operação 
contínua de Mach 0.2 a 1,3, com possibilidade de 
pressurização (vide Figura I). 

Os rcsu ltados apresentados neste artigo se referem aos 
ensaios iniciai s do TTP-Aberto. quando este estava montado 
provisoriamente no Laboratório de Aerodinâmica do Instituto 
Tecnológico de Aeronáutica (IT A), aproveitando-se as 
instalações existentes de compressão e armazenamento de ar. 
Posteriormente, o túnel foi deslocado para seu local definitivo no 
Instituto de Aeronáutica e Espaço (IAE). 

A SONDA DE PRESSÃO ESTÁTICA 

O equipamento mais comum utilizado na calibração de túneis 
transônicos é uma sonda de pressão estática situada na linha de centro 
do escoamento ('"centerline static pipe'' ). Basicamente, trata-se de um 
tubo comprido, estendendo-se desde a contração até o fim da seçào de 
teste. apoiado por tirantes fixados à estrutura da contraçào e pelo 
mecanismo principal de suporte de modelos. No interior do tubo. 
correm capilares de aço inoxidável, unindo as peli'urações existentes 
ao longo do tubo ao sistema de aquisição de dados de pressão. 

~~~~~~ ..... J .t9:...c7"'-6~~~~~- -----------------, 

I "' -------"3-'-"""-" -------.. ·--------~3=''~' ----------'-r-__j..._. 

Figura I -Circuito do TTP-Fechado (dimensões cm mm). 
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Devido às dimensões reduzidas do TIP, haviam sénas 
dúvidas quanto a ser possível a fabricação de tal sonda. A solução 
veio através de um engenhoso sistema de pequenos anéis 
vedados, embutidos no tubo da sonda. Cada anel define uma 
pequena câmara de equilíbrio da pressão sentida por quatro 
orificios expostos ao escoamento (na mesma estação 
longitudinal). Cada orificio possui um chanfro de 82° para 
redução dos erros de leitura de pressão estática. Os furos na 
parede do tubo da sonda foram feitos de maneira a definir uma 
hélice, onde um furo não se situa na '·sombra" de outros furos 
imediatamente a montante. Foi possível instalar-se 96 desses 
anéis (ou seja, disponibilizar 96 medidas simultâneas de pressão 
estática, obtendo-se uma " fotografia" da evolução da pressão 
estática do escoamento desde a contração até o fim da seção de 

CONTRAÇÃO FIXA 

"" n 

;I " ~I 

teste). As Figuras 2 e 3 mostram uma visão geral da sonda e de 
seu posicionamento. 

Na montagem dos anéis da sonda, verificou-se a existência 
(ou não) de vazamentos em cada um dos 96 capilares, conforme 
ilustrado pela Figura 4. Utilizou-se um medidor de pressão 
HATHA WA Y Master CAL PROMAC 922, uma bomba manual 
Mono-Pump 150 da lmageworks, e um sistema de aquisição de 
dados de pressão System 901 O da Pressure Systems. 

A média do vazamento observado (isso é, da diminuição da 
pressão lida ao longo de 120 segundos) foi de 0,026 psi (179 
Nlm\ com desvio-padrão de 0,016 psi (110 N/m2

). Foram 
detectadas quinze estações com vazamento superior a média mais 
um desvio-padrão. As estações axiais correspondentes foram 
identificadas, para auxílio na interpretação dos resultados obtidos 

PRIMEIRA GARGANTA SEÇAO OE TESTE FLAPES 
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Figura 2- Esquema básico da sonda de pressão (dimensões em mm). 

Figura 3 - Montagem da sonda no suporte de modelos. 
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nos ensaios. 

Anel de Vedaor;:ão 

Capilar lnox 

Figura 4 -Aparato para verificação de vazamento. 

Após um período de algumas semanas, instalou-se a sonda 
no TIP-Aberto, procedendo-se à conexão dos tubos plásticos do 
sistema de medição e, depois disso, a um novo teste para 
verificação da continuidade pneumática. Neste ponto, observou­
se que um grande número de capilares estavam entupidos. 
Retirando-se a sonda, constatou-se a formação de óxidos nas 
regiões das soldas nas emendas dos capilares, devido a não se ter 
retirado completamente o ácido de preparação para solda. Feito 
um tratamento químico, e constatada a desobstrução dos tubos, 
tornou-se a instalar a sonda no TIP-Aberto. Uma verificação do 
alinhamento da sonda indicou uma flecha máxima de 2,3 mm e 
um ângulo médio de 0,06° em relação à linha de centro do 
escoamento. 

OS ENSAIOS 

O sistema de armazenamento de ar comprimido do IT A 
tinha capacidade de 10.000 litros a uma pressão máxima de 35 

atmosferas ) ,) x 105 N/m2
) , condições inferiores ao sistema 

definitivo do JAE, implicando numa limitação do tempo 
disponível em cada ensaio. Experimentou-se dificuldades na 
válvula de controle principal do sistema de injeção de ar 
comprimido, inviabilizando a obtenção de valores nominais (pré­
definidos) da pressão de injeção a partir do ensaio de número 33. 

A aquisição de dados de pressão foi baseada no System 
90 I O da Pressure Systems, conectado a um microcomputador PC 
486 DX4-100 MHz, através de uma interface GPIB-422CT da 
National lnstruments. O programa de aquisição foi escrito para 
ambiente LABVIEW da National lnstruments. Além da sonda de 
pressão, utilizou-se tomadas de pressão : (i) em 4 estações das 
paredes da seção de teste, (ii) em 6 pontos da câmara plena, (iii) 
logo após a válvula de controle do sistema de injeção, e (iv) no 
anel de distribuição de ar para os injetores. 

A Tabela I resume os objetivos dos ensaios. Em todos eles, 
utilizou-se fendas (" slots") na seção de teste com 5% de razão de 
área aberta, a inclinação das paredes da seção de teste era nula, a 
segunda garganta não estava acionada (isso é, permaneceu 
completamente aberta) e o número de bicos injetores de ar 
comprimido era dez. Além da pressão de injeção, variou-se a 
abertura dos flapes de reentrada e a geometria da primeira 
garganta. Em nenhum ensaio utilizou-se extração forçada de ar da 
câmara plena. 

Tabela I - Ensaios Iniciais no TIP-Aberto. 

No do Ensaio Objetivo 

I a6 Verificação operacional inicial. 

7 a 13 Determinação da pressão de injeção em 
função da abertura da válvula principal. 

14 a 16 Verificação da distribuição de pressão no 
interior da câmara plena. 

17 a 32 Medida de pressão estática ao longo da 
parede da seção de teste vazia. 

Medida de pressão estática no centro do 
33 a 43 escoamento (uso da sonda de pressão, 

com razão de bloqueio de 0,6%). 

Figura 5-O TIP-Aberto montado no ITA. 
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RESULTADOS geometria de garganta sônica quanto naquela que será usada para 
obtenção de Mach 1.3 no TTP-1-'echado. 

As Figuras 6 e 7 mostram a aceleração do escoamento a 
partir da contração. Não foram detectados problemas graves (em 
especial, quanto a descolamento de camada limite) tanto na 

As Figuras 8 e 9 fornecem mai ores detalhes do escoamento 
na seção de teste. Observa-se que o Mach flutuou 
consideravelmente: o desvio-padrão da variação ao longo da 
scção de teste nominal foi da ordem de 0,002 (méd ia dos 
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ensaios). A instalação de telas c ·· colméia·· ("" honeycomb"") na 
câmara de tranqüilização (quando do fechamento do circuito) em 
muito contribuirá para a melhoria da qualidade do escoamento. O 
gradiente longitudinal do Mach poderá ser sanado fixando-se 
convenientemente o ângulo de inclinação das paredes laterais da 
seção de teste (são previstos ensaios para otimização desse 
parâmetro). Também foram notadas variações bruscas do Mach, 
em particular em torno da estação 2200 mm. cujas causas ainda 
não estão esclarecidas. Podem simplesmente ser conseqüência de 
problemas de instrumentação. o que poderia ser confirmado 
através do deslocamento axial da sonda c repetição dos ensaios. 
Entretanto, é possível que tais variações estejam associadas à 
geometria das fendas (""slots""). Os ensaios previstos com fendas 
de II% de razão de área aberta poderão esclarecer se esse é o 
caso. 

Um dos resultados mais esperados era a comprovação da 
eficiência dos ·• finger flaps"" (ranhuras nas folhas dos flapes de 
reentrada, à jusante do modelo. projetadas para melhorar as 
condições de reentrada do escoamento no final das fendas 
longitudinais da seção de teste). A Figura 9 mostra que realmente 
são muito úteis. tornando plana a distribuição do Mach no final 
da seção de teste. Inclusive, observou-se ligeiro excesso de 
bombeamento (" overpumping"" ). que poderá ser corrigido com a 
utilização de enxertos nas ranhuras dos flapes, diminuindo-se a 
profundidade das mesmas. Com as ranhuras bloqueadas, é 
necessária a abertura das folhas dos tlapes em valores iguais ou 
superiores a I O graus, ocasionando um aparente aumento de 
perda de carga no escoamento, refletido pelo Mach médio 
inferior (quando comparado com ensaios com mesma pressão de 
injeção, mas com ranhuras abertas). 
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A curva básica de calibração do túnel. traduzindo a relação 
entre os números de Mach calculados a partir da pressão na 
câmara plena e da pressão média do escoamento na scção de teste 
nominal. foi: 

CLMACH = 0.997 * NMACH + 0.002. 

onde CLMACII é o número de Mach baseado na pressão estática 
na linha de centro do escoamento. e NMACH é o Mach baseado 
na pressão na câmara plena. 

CONCLUSÃO 

Apesar de limitados. os ensaios comprovaram a 
operacionalidade geral da instalação. a utilidade da sonda de 
pressão estática e o bom desempenho dos ·· tinger llaps... A 
necessária melhoria da qualidade do escoamento na scção de teste 
poderá ser obtida com a instalação das telas c ·· colméia .. 
("honcycomb .. ) previstas para o TTP-Fcchado. com a inclinação 
das paredes da seção de teste c. cventualmente. com a 
reconfiguração da geometria das fendas longitudinais(" slots .. ). 

Após realizados os ensaios. o lTP foi transferido para seu 
local definitivo no li\E. Espera-se que a instalação volte a operar 
cm sua configuração aberta no primeiro semestre de 1998. dando 
prosseguimento aos ensaios de calibração. 

A metodologia utili zada nos ensaios é aquela normalmente 
aplicada pelos operadores na calibração de túnei s transônicos. 
ainda que não haja uma padronização (normas internacionais) c 
detalhes específicos sejam muitas vezes considerados segredos 
industriais (Luchuk ct ai.. 1982: Quest. 1994: Rccd ct ai.. 1977). 
Espera-se que o presente trabalho contribua para a divulgação de 
tais procedimentos dentro da comunidade cientifica brasileira. 
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ABSTRACT 

lhis work presents the results of the initial test runs at thc 
Pilot Transonic Wind Tunncl in the Centro Técnico Aeroespacial. 
The facility was in its opcn contiguration. powcred only by thc 
injection system. Although limited in scope. thc tests proved the 
general operational status of the facility. the utility of the 
centerlinc static pipe, and the good results obtained with thc use 
of the ·finger Oaps'. The test section flow qual ity \\iii improve 
with thc installation of scrcens and honeycomb. with an 
appropriatc inclination of the tcst scction sidc walls. and. 
cventually. with a ncw slot geomctry. 
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AN AEROACOUSTIC APPROACH TO AERODYNAMICS 

PUC 
MA URÍCIO P AZ INJ BHANJJ ;\0 

RIO 

l n,;t it utc of Acronautics aml Spacc IAE 
Hll( l Tcchuolog;ical Insti t u tc of Acronautics ITA 

Acrospace Tcclmical Ccutcr CTA pazinir<~acr.ita.cta.br 

12228-904 - São .José dos Campos - SP - BRAZIL 

SUMMARY 

A timc-douuân ma/Ju:uutlú:al rnodd origúwlly dcvdopcd frn- arr·oacoustú: analy.":s is rr:vi.cwed r-eganiing 
aer-odynamzc a.p]!lim.tions. A ncw uwdcl cquutúm., va.lid for· m·b'i/:m ·IIJ 'llt.otions of bod·ies ·in~idc úu:ompn:ssiblr: 
nnd út:t•iM:id fluúls ·is dc·r'Í'twd. Tlt:is UJUII.lion rh.ffr·r·s Jmm ]!TWII'io·u.s oncs du c l.o t./u: inclnsion of S01trces which are 
l.angcnt to thc body smfu.CI:. l 'a:l'i.ú:ula:r attcntion is givcn to su·tfru:c so·11:n:cs wlt:ich r-esull. fro ·rn t.hc trnditional 
qnadnqwlc ter·rn. Thc qo1wr-ning d-iffóndúi.l urnal:ion zs tTansfonned inl.o an ínteqm-dilfér·cntútl equation by 
m eans of convolution of all so·u.n:t:s involvcd. Thc ú npr!'ctanr:c of t.u:nycnt sonn:cs is c111J.lnated, beinq deemcd 
únpo'l'l.ant to dcscT'ibc r:in:ulrJ.t'ion nnd fnll c:rpansúm. n.mnn d hln.fT l"ulú:s. 

INTHODUCTION 

Sincc t hc carly fift. ics , Lighlh ill 's Acoustú: Analoyy 
('1952, 1 !)54) has bccn nscd tu invcst igatc t hc noisc gcncr­
atcd by frcc jets a nd to cvalnatc t urlm lcncc as a mccha nis m 
of sound gcncration. This A na lo[!;y hn.-; hccn mathcma ti­
cally cstablishcd by cmubining t hc cont. inn ity an d n tmncit­
t u rn cqnatious into a single wavc cqnat iou for a variabl c 
which is cssentially t lw aconstic p rcssnre p. T his approach 
has yieldcd a ma thematicalmodd to cxprcss t hc physics of 
locally turhnlcnt air pockcts intcract. ing with cach othcr as 
acrodynamic sonud prodnccrs. 

Light. hill 's cquation is known as ;u t inhontogem·ons 
wave cquation wit h thc right hand sidc com priscd by 
qnadrupola r som ccs involv ing thc viscons strcss tensor E, _; 
and t n rbnlcnce, i.c. 

where 
T,} = E:;j + p '1/. j 'llj (2) 

ln equation ( 1) , t stands for time, :r; is t hc spacc coordinatc 
in the 'i- t h d ircction , c is t lw sound spccd in t hc mi<listurbcd 
air , p is t he specific IIHI.'ls of a liuid elcmcnt iu t he pcrtnrbcd 
state, {Jo is t hc rcfcrcnce nmlisturhcd spcci fic mass of a fiuid 
element , a nd 'll i is t he -i- t. h component uf a fluid clement. 
vclocity wit h rcspect to a1 1 innnovahle Cart.cs ia n fnt!lte of 
refcrence with coordinatcs :1:;, -i = I , :2 , :1. 

It can h c shown (Bramliio , 1 !J!Jl) t lmt t.hc con tpO!.IIIdcd 
variablc c2 (p - [!o) is csscnti a lly t hc pcrt.urhation pwssurc 
p. Although iu t hc case of compressible !luids this might 
be just an approximation, in t hc incom prcss iblc limit this 
result is cxact .. 

Equat ion ( 1) considers as sound sourccs gradicnts of 
Lighthill 's stre::;s tensor T, J <tloug t.wo ll lll t. ua lly orthogonal 
directions. T his umt hcma tical eu tity combines t. he physics 
of v iscous shcaring a nd llow t urlJ!Ilence, which a re i!lt por­
tant sound mccha nisms for t urbo-e11giues a nd rocket jets. 
Ilowever , t his modd cannot dcscribe the noisc gc11eratcd by 
moving surfaces and by the turiJ!IlcHcc or viscosity a.'lsoc i­
ated to t hi ::; motimL lleucc, a n cxt.cnsion to t hc availablc 
t hcory was rcquircd to iucorporatc t hcse ef l'ccts . 
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I 11 t h(• late s ixtics, Ffowcs W ill iams and Hawkings 
(1 !JG!J) introduccd into thc fmmework just describcd solid 
bounda ry efkcts by considcr ing t he ftui d dyna mics around 
a 111ovi ng body of smfacc f = O. W ith t.hc hclp of gen­
cmlizcd fun ctions a nd derivativcs, monopolar a nel dipolar 
somTes wcrc included , aud cquation (1) hecamc 

[
l iY iP ] 2 D . . . 

:2'-;--)12 - ~) ·')· · (' (p - p,) = '). f [fioVn i'VJI b(j)] 
(. ( ( .l ' ( .1' ( . 

i) f'PT,.i 
ih, [P,1 n1 IV fi b(f) ] + Dx;Dx

1 

(3) 

I ler< ~, t hc bar ove r thc dcrivativc s ign denotes t he concep t. of 
genera li z(~d deri vative, I'Vf l is t hc n tod ulus of t.he gradient 
of t he fnnction f ( which gives a body smface when cqua l to 
zl'ro) , a nel b(f) is t hc Dirac del ta fnnction of t his surface. Tn 
add it ion , v ,. is t. lw body vclocity normal to its own surfacc, 
as scen fro m t. he refcrencc coonlinate frame , anel n:l is t. he 
j-th compow•Jlt. of the uui t vector normal to thc surfacc. 
F in nll y, 

PiJ = p b,1 + E:, i (4) 

is t. hc pcrturhed compressivc st ress tensor , with t.he per­
t url mtion press ure in it.s diagonal, as indicatcd by the Kro­
ueckcr delta b,J, added to t ltc viscous strcss tensor. 

ln t.hc carly c ight ics, hy rccognizing t he gencrali ty of 
tl tc approach, p canw to he in t.erprcted il.'i thc sum of a 
per t. mhatiun hydrodyna mic prcssure ]JJo wit h a n acoustic 
signa lJI,, i.c . 

fi = ]l!o + p, (5) 

Usunlly, severa! ordcrs of magnitude scparate ouc prcssurc 
COI !tponcnt. frmn t!Jc other. T lms, baseei on this scaliug, in 
t his work wc dcal wit.h Lhe p ;, CO!I!poncnt only, anel denote 
it hy Jl, for thc sakc of notat iun sitnp licity. 

As a rcsult. of lhe perccp t io11 cxprcsscd by equation (5) , 
t hc approach was a pplicd by Long (1083 , 1985) to invest i­
gate acrodyna mic proh lerus. ln t his invcstigat ion , numcri­
cal rcsul ts vcr ifíed t. hc corrcct p ressu re distribut ion for srna ll 
pert urhat iou problcnrs, but p rcscnted some difficul ty in cap­
t ur in );!; circulat ion armmd an a ir foi l at an auglc of at tack. 
ln urdcr to oh taiu mcauiugful rcsul ts, the rescarcher had tu 
apply a n ad-hoc "cowlitiouiug" schcmc. 



Further investigations of this approach, carried uut by 
Brandão (1988, 1989) , revealed the following prohlerns i11 
necd of correction: 

• near stagnation points, comprcssion was hcyond the 
cxpected, yiclding pressure coefficients greater than 
unity; 

• near the apex of bluff boclies, maximum cxpansion 
was lowcr than the expccted , yielding prcssurc coeffi­
cients less negative than thosc prescribed by potcntia l 
thcory; a nd 

• difficulty in capturing thc corrcct circulation a round 
airfoiiH in lifting condition without thc rccmTeHcc ol' 
"conclitioning" schemes. 

H.cmeclics such as recognition of the necessity of iter­
ations between prcssurc anel vcloci ty distrihutions on thc 
hoclies surfaces (Brandão , 1989) , hetter nuiJJCrical cvalua­
tiun of singular integrais (Brandão, 1987, 1990), and inclu­
sion of hidden singularities (Brand ào, HJ91) werc not stroug 
enough measures tu solve thc incli catcel elifficultics. lt seems 
to cxist basic fi aws in the physical modcl which cannot. bc 
uncovered sirnply by pcrfecting mathematics and computa­
tional procedures. 

This line of research continueel to be invest i ~-Çated in 
the carly nineties by Brentner (1990) and hy Lec and Yang 
(1990). These researchers have used a lternative perspec­
tives of the sarue analytical model. Brcntner has used a.s 
unknown a compounded variable B which mixes hydrody­
narnic perturbation pressurc and dynamic pressurc, which 
can also be known as the total perturhation pressure of a 
Huid elcment , i. c. 

1 2 
D = P + 2fio1L (G) 

whcreas Lee and Yang havc opted for the veloci ty potential 
qy as main variablc. Although Breutner seemed to havc suc­
cceeleel within the rcstrictivc framcwork of incornpressible 
aud inviscid Huids , Lee and Yang's results scem to sufl"cr 
from the samc eleficiencies already pointed out in this re­
view. 

ln the pursuit to disclose possible theoretical flaws in 
t.he moelel, Bra ndão ( 1993) has proposcd rnorc complete 
defiuitions for the mathcmatics of generalized dcrivat ives. 
The purposc of this at tempt has been to include contribu­
tions of vector anel tensor quantities on the surface f = O 
along threc mutually orthogonal directions, taking as refcr­
ence thc unit vector r1 normal to the surface. Wit.h thcse 
definitions , it ha.s been possible to obtain an cxtcuded ver­
sion of equation (3) , which reads as foll ows: 

[
l iJ2 EP ] 

c2 i)t2 - ÔX;ÔX; c2 (p - p,) 

[) 
= ât [PoVn + p(Vt + v,)fi(f) ] 

a [-
- Ôx; P;J (ni + t.i + s 1) 5(!)] 

8 
- ÔX; [p v; (vt + Vs)fi(J)] 

fPT. · + - - -'·J_ 
éJx;ÜXJ 

(7) 

ln this equatio n, t and sare two mutually ort.hogonal uni t. 
vectors which are tangent to the body surface at a givcn 
point under amtlysis, whcreas v,. and v., are projcctions of 
the fluid velocity vector 'i] onto the surface along the clirec­
tions t and s, respectively. 
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A cotnparison hctW( )() tl cqna.tions (:3) and (7) shows 
t he aprwarancc of ncw contrilnrt.iotls inside the traditional 
rnouopolc awl dipolc t.crttls and of a tlCW dipole term com­
pletcly link()d to tangcntial sourccs. Thcsc ncw contrihu­
tions appear undcrlined in cqna timt (7). Tlw comparison 
a lso shows thc vauishing of t.he IV.f l insidc thc lltmiOpolc 
and dipolc t.crttls, duc to rcddinit.ion of the conccpt. of gen­
crali:r.cd dcrivat.ivcs. 

The purpos(• of this papcr is to procccd on the t hco­
ret.ical invcstigation rcg;arding surfacc sourccs and to con­
sidcr how t hcsc moditicat. ions t.o t.hc ltmt.hcnmtical modcl 
rnay affect thc dcscription of thc problcm physics. ln order 
l.o rcach thcse objectives, wc prcscnl thc deriva.t.ion of t.he 
cqua.ti on eqnivalcn t. t.o eqnation (7) for t.lw spcciali:r.cd con­
text. of iHcom prcssi hlc and in viscid fl ows. T hetJ , a dccper 
invcstigat.ion of thc gcnerali:r.('d quadrupolc t.cnn is nmde, 
w!tich rcvcnls ncw sourccs locat.cd on thc hody sttrface. ln 
tire scq uence, thc govcrning; dilfercntial cquatibn is tmns­
fonned int.o an integ;ro-dilfcrcnt.ial wlut.ion via convolution 
of surfacc and voluwc sonrccs. Finally, t.hc problcrn of ellip­
tical cy lindcrs moving stcadily t.hrough the fluid is consid­
crcd to illustratc tire applicat.imr ol' t.his a pproadt to aero­
dynanrics. 

THEORETICAL MODEL 

Consider an infinit.c dolllain of quicscent, inviscid , a nel 
incmupressiblc fluid wit.h thc following rcfcrcncc propcrtics: 
J.>ressure l'o a nd specific nmss p,,. Consider also an asso­
ciat.ed Cartesian courdinat.c systc!ll F of coordinates x{ , 
i = 1, 2, 3, fi xcd to this Huid a.t rest. , with unit vectors h{ , 
i = 1, 2, 3. J\.lthuugh t.his l'ranH)work might h(! csscnti a lly 
tlw sanw adopted for ideal flows , no ideas rdatcd to poten­
tiality are heing cvoked hcre. Thus, t.lw prescnt nrathcmat­
ical nrodcl nray havc it.s rcsults cottrpared to t.hose obtained 
via potcntial How tlteorics , hut. it is not potential in its in­
trinsic nature. 

Cousider now insidc this quiescent. fluid a hody witlr 
another Ca.rtesia11 franre ol' ref"crcnce B. with coordinatcs 
:r;' aml uuit vect.ors b.f' , -i = I, 2, :3 , rcspcctively parallcl to 
h{. This hody is rnadc out. of flnid in tlw same rdcrcncc 
couditions atHI is dditnit.cd by a closed and impenet.ra ble 
snrfacc f = O. Hcttce, except for a hypot.hctical surface of 
ncgligihlc t.hickness, t.hc wlrolc dowaitt of cumlysis is com­
pose<! by a Huid capablc of tntttsmitt.ing instanta neously to 
ali point.s of t.hc dmnain any perturbat.ions which may bc 
itnparted t.o Huid clelllcnt.s. 

ln gcHcral, 

f = f (:r[ ,t) = O (8) 

is a fnnctim1 uf spnce and time in tltc F fra.me ol' rcfcrcncc. 
Jf thc body is pcrfcctly rigid , this fnuctiott nmy bc writtcn 
in t.en ns of 

( B) f = f :l: ; =o (9) 

only. Howevcr, if thc body 1mdcrgocs defonnat.iolls, thcn 
equation (!J) hecmncs fnnction of t.hc ti1ne also in tire B 
rcference frallle. For t.Jw sake ui' silltplicit.y, lct ns considcr 
in this st.udy thc hody as perfectly rigid. 

If the body moves wit.h respect t.o t.lw F rcference 
fnune, externa! Huid dcments hecoure distnrhed , showing 
chang;es in prop()rties likc stat.k prcssnn~ nnd vclucit.y. Let 
us cmrsidcr thc hypothesis of kccping i11va.riant. with time 
internal Huid propertics, rcgardless ol' tlw hody nwt ion , 
as shown itt Fig1lf(' I. Then , discontirmit.ies are gencr­
atcd across t.hc surf"ace .f = O, bentnsc interua l (f < O) 



propcrt i< ·s a n : difl'<:n:nt. from t.\w <'X t.('rlial ( ./' > O) oncs. 
Tltcsc di scouLinuit.ies a.n: ns<•d in Lh<· nmt.hc rnat.ical modcl 

to excite ac roaconst. ic / acrodyllallric plH'IIOilH ' Ila f(>llowin).'; a 
prcscril wd I><H l.Y rnol.io11 . Tlu:y a n· ill frodrHTd via ).';cncral­

i;.mt ioll of t.IH : dcri va t.i ves pn •sc11 t in t h<' ha.~ i c co11scr va tioll 

pri11cipl< :s. 

outsidc conditions p0 , p. u; 

"f i ·------
surfal'C f = () 

insidc conditions Po. Po. u; =O 

Figmc 1: Tlw hudy :mrfan• f = () as g('ucrat.or 
of rluid disLttrha iiCCS. 

Consl' rvat io ll Eqnat.ions. l·I H· a 11 inco111pn :ss il>l~: flnid of 

sp ccitic ruass f io llu: cqnat.ion of couscr vat.ion of lll ii.SS <·an 

I >c displaycd as 
i) 
-(11 11 ) = O i);r , o · I 

( 10) 

llcn:, 11., is tI H: -i- I. h C<llllpow•nt. of t.h< • JH ' rt.uriH'd vclocity 

vector relatcd to t.IH' :F rdcn'IICC sysl.<:lll. This is a singlc 

partia ! difl'<:n•ril ial <'quat.ion for t.hn :<: n11knowns. narll<'lv. 
(]IC C0111p0llCIIt.S 11;. wit.lt i= 1,:2,:!. 

lf tire sp<eC<' dnivat.iws a ppcari ng in cqt rn.t. ion ( lO ) are 

g(' ll<' ra lized accmd ill ).'; t.o t.hc ddi11it.ious ).';iV< 'II in l\rand ;1.o 
( l ~)<J:I). we o htain tl1<• followill ).'; r<'snlt. : 

i) 
-. - ([i, 11; ) =fio (11., I llt + 11,, ) l't(f) 
r):r , 

( I I ) 

Eqnatimr (l i ) displays t.IH' "g<'IHTat.ion o f lltass·· at. tiH' 

hon11da ry I = O, "·" dcscrih<·d hy t.h<: Dirac d<>lt.a fnmtio11. 
ln tlri s rcsnlt.. t.hr: riglrt. hand sid<: ill c lncl <•s p n>j<:dions of 
t h c ftuid vc locity at. a snrfan: point. a lo ng t lm·<· dircctions, 

as givcn i11 Fi gnrc I. 
lf l he hody Illovcs wit.h vclocit.y f; w it.lt rcspl'ct. to t.hc 

:F re fcre11n: fr a. IIIC and t.l w fiuid is in v isc id , a n unknow n 
p<'rturhat.ion vdoc: it.y vector 'ii. is ).';<' IH 'ra t.(·d . ;1.~ scc11 by a11 

o hscr vcr in :F, snch t.hat. t.hc V<' locit.y projcd.ions i11 <'qnatioll 
( I l ) a re )!;i ve 11 hv 

ilt = (V,+ u,) I, = \1, -t- n, 

P, = (V,+ 11.,)s, = V, I u .. , 

(1:2) 

Fro111 Luuh's kincmat.ic lloii-P<'IH ' t.r a tioll co11dit.ion of a rigid 

l>ody ( La.11rh . JIH:-,) W<' oht.ai11 that 

n., -='//,,. '//. ;= O ( I :!) 

'I'IICII , .,, b ccollH 'S totally know 11 fr<llll t.hl' hody 111ol.io11 

a lo nc , wiH:n :as i11 t.h<• i11 v iscid <"<1.'-'<' 'l ' t >IIHI ·t•., indnd<' 111 1-
klloWII 1H:rt:nrhat. io11 v< >iociti<'S g<'IH'ral.<'d hy t.hc hody lllo­
t ion . lt: is in1port.a11t. to <:111phasií\c t.his poi11t , which S<'<'IllS 

t.o h c igno rcd h y lllilllY applicat.ions in a<•roacoust.ics. 
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T hr: regular morncntmn cquation for <1.11 inv iscid a11d 
iBcomprcssi hlc H11id in conservativ(: form a 11d in t.ill' ahse!lC<' 

of hody forces is g i ven hy 

i) i) -

i) 
(p, n ;) + -. _- (71, óu + p, ·n; ·n ;) = O (H ) 

t ch
1 

· · 

11<-n·. Jl., is thc s tatic prcssnrc of a fll!id e lt•niL'IIt 111 t.lw pcr­
t.nrhcd st.at.<:. H.ccall t.hat 

fls = /lo + )J (15) 

Equntion ( 1•1) rcprcsc11ts synthetically t hrcc partia! dif­

fc rc ll t i;d cquat.io11s , cach of thcm givi11g t.hc cqu ilibrin111 of 
IIIOIIICII t lllll i11 thc directio11 of o 11c of t hc axes of the :F rder­

e iiCe systc 111. Togcthc r wit.h cqualio11 (1 0). t hcy form a sct 
o f fo ur cqnatio11s w it h tom unk11ow11s , y iddi11).'; a wcll-poscd 

Inat hc llral ical prohlem, if complctcd w ilh the associatcd iHi­

tial a 11d h o nndary cowlitions . 

lf wc )!;Cncralizc thc dcri vat. ives o f equatiou (14). thc 
fo llowin g rcsnlt. appcars aftcr a propcr algchra ic arrangc­

llH'IIt. : 
i) i) 

(
') I (p, 11 ,) -+ ,------- (71, t>; ; + fi o /li llj) = 

u.r1 

lP (n; + I i + s ,.) +fi, li; ('u , + P., )j ó(f) ( I G) 

Tltis rcsnlt, d c lliOIIstrates how t hc cx isteuct: o f ;m impe ne­

l ra hle s nr facc f = O moving i11s ide a u incomprcssible a11d 

i1r v iscid llnid serves as som cc o f lllo mc utum. As iudica.tcd 

on th<• ri).';ht. h an d sid c of cqnat.ion (lG). some cont.rilmt ions 
COIII <' frm11 tlH' pertnrbatiu11 pressnrc fi alonc, wlwrea.~ otlwr 

cont.rihut.ions cou1c from din:ct.i onal cha11ges of mouwnta. at 

t.h <· snrfacc . 
l•:q natio ns (li) a.11d (1G) are thc basic iugrcdicuts of thc 

<UIIa l).';all t w hich coustitntcs the prcscnt appruach govcmiug 

cqnat.ion. Tts de ri vation proccss follows in t hc scqucncc. 

Cov<•mill).'; Eqnation. Thc derivation of t h <' ).';OVcmi11g 

cqnat.io 11 i11 t.his a pproach ha ppe11s as d escrihcd hdow: 

I . t.a.ke t.h <' ).';t'll c r a lizcd tini<' d erivat ive of h ot.h s id<·s of 
t. h t• n)llt illni t.y r:qnat. ion (1 1 ): 

:2. t.akc t. hc gcllcrali"cd dcrivativc of h ot.h sidcs of lh<' 
nrunwnt.nm cqnation (Hi) with rcspcct to thc spatial 

coordinatc :r,: 

:3. suhtra.ct thc rcsnlt ofthc prcvions s t. cp from t.he rcsult 
of stcp 1; a nd 

•1. in o rdc r to )!;et rid o f constall ts , snbt.rac t fro111 tl1c 
rcsnlt. o f t he prev ions st<'p t hc followill).'; idc nt.ity 

iY 
-:--) ... ')· . (p, h,;) = () 
( .l. , ( .J.,; 

( 17) 

Tlrn o ut.t·o 111C of this dcrivat.iou pr<.lC()SS rcads as f'ollows: 

2 i) D2 

V' Ji = - (')t [p, (r,+ l't +v,) t>(f)] -- -, - .- (p, u; 11..1) 
rh:;<J:r:,; 

+ i)i~: , {lp (n; -+ I ; + s ;) + p,t>; (v1 + u, )] b(f)} ( l R) 

w he n : \72 is thc gcne ra li ,cd Laplacia n opcrator. 

Equat.ion ( I R) utay h e LT)!;anlcd <1.'> a Poisson cquat. ion 
fo r t.IH ' pt:rturbat.ion prcssure Jl. l t can bc obtaincd dircct ly 

f'ro11r t. lt u lnorc general cqnation (7) if wc lct. t h c sonud spccd 
r· go t.o i11finily aud if' wc ucgh:ct t he viscons strcss tensor 



E, 1 includcd implicit ly inside tlw tensor~ P ij and T;; . Fur­
l hcrrnorc , if cornparcd to t hc incomprcssihlc a nd inv iscid 
cmmtcrpar t of equation (:3) , cquation (18) has l!lorc precise 
ddini t i ou~ of uuit. vcct.ors a nel int rod uccs two ncw mcclm­
IIÍsms of pcr turbation prcssure ~cneration which llligh t. 1>!' 
im portant for some classes of p roblcms. Thc ncw som-rc·s 
rc inforcc t he t radi tional lllOIIopole and dipolc tcn !ls, which 
a re boundary ccmt ributors, and kccp uncha ng;cd frcc-fi<' ld 
qnadrupolar sourccs, which a re vohnllc contrihu tors. 

Q undrupolar Sonrccs. The ccmt rihut.iou of quadrupo­
lar sourccs to acrodynamics has bccn traditionally ucg;lectcd 
lillder t he assumpt ion tha.t these sourccs wonld be impor­
tant on ly for 11011-lincar phcwlnrcna. T his imprcssion has 
lH'cn iuhcrit.cd from aeroaconstics , e.g. Hauson ( l ! J8 :~) , 

whcrc t his contril mtion has h c<'ll dccnwd apprl'ciahlc only 
for high-spced flows , st arting iu t hc t ra.nsonic regime. As 
111 a jor cont ribution in this work , wc iutcnd to dcrnonstrat.c 
t hat ncw surface t crms stem ou t from thc quadrupolc , soiJJ(' 
of which may bc a.-; important as thc traditiona l monopolc 
a nd di poh~ tcnns. 

For incomprcssihlc a nd inv iscid fluids Lig;hthill" s sl.rt'ss 
tensor , g;ivcn hy eq nation (2 ), hccomcs cqna l to 

T;_; = fio '1/.; 11·.1 ( lD ) 

which is non-linear in tcrms of lluid clemcnt vclocit ics . 
1 lowevcr, since prcssurc is fnnctioually rclatcd t u ~qnarcd 

vclocit ics. the quadrupole m ay provide s implcr rc lat. ions in 
a prcssmc focnsed fonnnl a tion. ln ordcr to dahoratc t hi~ 

mgumeut fur thcr , let. us consider t.hc q na.dmpok tcnn a nd 
givc to t. hcir gcneralizcd dcrivat.i vcs a simpkr. yct propcr 
i 11 krpreta.t.ion. 

T hc quadrupok tcrut , as appca.rs in cqnat io n ( IS), i.'i a 
scalar qnauti ty gi vcn by 

Q = iJ2 T; .i - 1)2 
iJ:J;;Ü:r ; - Ü:I: ;.Ü:r ; (Po 11 ; ll j) 

(20) 

Lct us rcwri t.c t his tcnn as 

D [ iJ ] Q = -ü,· ~ (pon,u . .~) 
.I .1 U .t.l 

(2 1) 

lf wc adrui t. l he cx i st.<~ n cc insidc a n in fi nit(• ;u nonnt. of flnid 
of a surface .f = O which irnparb discoHt. inni t.ics in t his lln id 
clomain , aud if wc use thc ddi n it.ioH o f g;cucralizcd d('ri va­
Livc wi t h rcspect to a spat ial coordina.tc givcn in Bran<hi.o 
( 1 D!n) , t. hc coutcnts of t.he ~qnarc hrackcts in cqna tion (2 1) 
nmy bc d isplaycd a.s follows: 

i) i) 
-. - . (fio 11 , "ll j ) = -;-----) . ((lo 11 ; '/l. j ) 
eh·.~ (.r .~ 

+ fio V; ( 11., + llr + 1'_, ) f{f) (22) 

lf wc rcplacc tlw rcsult. (22) lmck into ('(Piilli on (2 1 ). wc 
ohta in t he fo llowin ~ expa nsion for l he q uadmpole: 

J [ i) · ] Q = -:---)•. -:----)· . (fio "11. ; '1/. j) + Po V; (v, + ·u, + 1'-') /l (./) 
! .r, ( .r.~ 

(2:l) 

T he first t.erm insidc th c sqnare hrackel on t hc ri ).!;ht 
lmnd s idc of rcsul t. (2:l ) can now bc ex p;mded in t.o 

iJ . . . - i) . . iJu , '> ~ (Po u, u.i) - u; -:----)· . (fio n,) + fio n_; -i) - . ( _;l) 
(J~ (.y ~ 
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Thc first lcnn on the rig; ht. ha nd sidc vanislws bccause it 
cou tains t he regular cont iuni t.y cqua lion ( 10). Thcrc forc . 
equa t.ion (24 ) bcconws 

i) iJ·n ; 
-;-----) . ( f! o '11, tl. j) = (lo '/1..1 -. -. 
r :rJ (h:.J 

(25) 

Thc rcplacciiWil t or this rcsult hack int.o thc quadrupol<• 
!.cr111 (2:l) p rovidcs 

) i) [ iJu ,. ( ) ( . )] ~ = -:-:-:- {! o 1/ . .1 -• . - . · + f i o V;. 11, + Pr + '11_, h ./ 
d.t; ().r _; 

(2G) 

H wc nsc agai u tl w rcgu];u· cont inui ty cqna ti on (10) 
t.o clcar out. thc algcbra, t.IH • gcneralizcd dcri vativc of th c 
lirs t. t.cnn ou t hc right. lmnd s idc of cquat. ion (2(i) y iclds t hc 
foll owing n •snl t.: 

i) 

iJ:r ; [ 
ihr.; l 

(i o "ll.j -;-) - ... 
r .r i 

()-u ; i)·u .J 
= Pu -;---- · 

r):r, rh :, 

i h •; 
-t fi o 1!.1 ·;--) (n ; + I; ·1- .'i,) /l( t) 

! :r, . 
(27) 

lt. shonld hc uhsnwd t. lmt. t.hc lirst. t.cnn in rcsult. (27) 
1s not a l.l'll sor , lmt. a sca la r qmw t. it.y <~x prcssed acco rd­
iug t.o J•:inst.cin ·s snnnlla t.ion convcnt.ion . ln t. hc fnll t. hrcc­
dirn cnsion a l ca.sc t his tcr111 is givcn hy 

iJu.; iJu.i _ [ ( iJ_u.1 ) 
2 

. ( iJn2 ) "2 fio-. - -. - - fi o -;-- -j -. - + 
(h· _; <h· , !).r 1 !h:" ( ~'l/.;j) :.! 

rJ:r: :l 

( 
i Jnl n~~. ., iJn l i)ll.; l i)u -2 iJn·\ )] +2 _ __ __::+--+- -· 
i) :r::.! i h: 1 (h;;\ (J:r: 1 ih::l Ü:t: ·2 

(2tl) 

\Nith t. hi~ dcvdupuwnt. , l he quadmpo lc t< ~n u (2G ) may 
he rcwri tt.cn as 

i)n, iJ11 ; iJv ; . 
Q = fio -;-----) · . . -;---) · :- + {Jo ·o; -. . -. (n; +- I , + .'i;) h(./) 

r .1 . .1 ! .1 , rJ.t . .i 

+ ")i ) .. [fio v; (v, + v 1 + v"') /l(f) ] (2~J) 
(: I' i 

lu n1orc g;<' llcntl t.crms, consid<•ring; t.hc hy pothcsis of tlw 
llnid hcing viscons, thi s rcsnlt lwcon1cs 

Q i)2T; ; üT;., ( ( ") 
= -:-)~ + -:--)· .· n ; + f ; + s;) /l ./ 

( .1., U.l j ( .r._; 

·t .)(). [T;; (n1 t- 11 + .'i.J) h(f)] 
( :l' i_ 

(:lO ) 

T hc rl'snlts (2 \J ) mui (:lO ) rcvcal th rcc t. c•nns 0 11 tlw 
righ t hand sid <• which dcscr vc smrw cous idcrat iun. Lct. us 
ohser v< ~ tha t 

• for t.h<' two snrfac<• t.cn ns, cach flnid dc•nlcnt vclocit.y 
i:-; inl.<'rprd <•d ;L~ t. hc onc scen fnnn t. hc B refcrcucc 
fran H\ sin e<~ smuT<' infonnat.iou will lH• int.cgra t.cd iu 
t. li l' body courdiual.<~ sys t.c1n ; 

• t.lw fi rst. t. l'nn (regular quadrnpole), g;ivcu in fnll fonu 
hy <'qna t.ion (28) , is valid only for fidd poiuts which 
ar(' onfsule t.hc n1ovin g; hody ( dmn a in f > O) , sincc it 
in volv('s only rcgnla r dcrivat. ivcs; 

• tlw sccond tcrm is cou1pld.dy HCW in fo nn a nd na­
l nrc, s inn ~ it. c;wnot hc class ilicd as a t. radi t. iona l 
rnouopolc or dipol<'; aud 

• fin a lly, t. he t hird t.<!I"JJI has l.hc form of a t. radi t iona l 
dipolc , to hc addcd t.u t.husc t.crms alrcady iucludcd 
iu t.hc modcl cqua tion ( 18) . 

r 



lf rcsult (2\J) for thc quadrupolc is 11ow insert<~d into 
<'quatiun ( I H) , lhe !!:UVcrnin!!: cquation vali <I for inconlpress­
ihle anJ invisc id fluids reads as lúllows: 

2 ;j iJu i iin.i 
V' J! = - T [p., (vn + llt + 11 , ) h(l)] - Po -:- -. -

(I. (h:; (h:j 

+ Ü~:, { [71 (11; + / , + s,) -~j h(f) } 

i)u, . 
p, ·u1 -.- (n, +I, + s,) h(./) 

(h: I 
(:\\) 

riiC tcnllS lllld<~r]incd in this rcsu]t i\IT cithcr !llodifica­
t ions or inclnsions in tlw govcrning cqna t.ion which havc 
resulted frulll l he prescnl. in!.crprctat ion of l he gcncmliY-cd 
quadrupole tcrm. 

Integral Transfonnalion . Du<' to Lhe prcscnC"c of gcn­
<' ra li 7.cd fun ctions ou ils right hand s idc , cqual.ion (:li ) can­
not hc solved dircctly, hut nccds to h<• transfornwd into <UI 

intq-;ro-diffcrcntial equation. This task can lic performcd hy 
rccogni Y- in g thal lhe delllcl!tary solut.ion of lhe Ílllpulsivcly 
<'xcitcd Laplacc's cquation 

2 iPÇ ( ~ • ) \7 Ç = -:---------) _ ') _ =h X(:t.·; , l ) - Y(:1.:; , I) 
( :t , ( :t , 

(:32) 

ITiH )S 

where ·r is t hc distance hd.ween a source at. posit ion Y (:r;. t) 
and an ohscrvcr at. position .Y(:r.;, 1. ). This is lhe ha.-;ic 
Grccn's fnn ct.ion of Laplacc's <>qual.ion for an unhounded 
dmnain V (Morsc and Fcshhach, !Df): l) . Fro111 this dcmen­
tary solut.ion we cau c<mstrud a for111al trans fonnatiuu for 
<>quatiou (:li) hy sourcc cm1volution aud obt.ain t.lw pcrtur­
hation pressun' at Lhe ohscrvcr <l.'i follows: 

~ iJ ;· fi (n; + C +- ' ) 47rT1(X( :~:;,t)) +ih: ; _ v .,. ., h(f) dV 

= _J { p, (v, + v, + u,) h(f) dV 
()/ .fv ,. 

+ ~ ; · (iu '/1; 
11

" h(f) rlV + ; · {i u ~ iJn_~ r/V 
(h; , . v .,. . v ·r ih_~ i).r, 

!. (io V 1 iJv., (· _ ) h(/') IV + r iJ:r· 11, + 1, + .,, . r . 
. v J 

(:11) 

Thc integrais involving thc Dirac delta fuuction h(f) 
111 equation (:H) are transformcd int.o smf>tcc integrais , as 
dcscribed in Brandi"w ( I!J!J:3). Thc rcsult. of t.his int.cgrat.ion 
nmy hc prc:-;ent.cd symbolically in wm-dinJ<·nsional fonn as 

4 7l' Cp + ; · K.~ riS = ; · K.'S riS + ;· K.~ dV (:15) 
. f _ (l . J ·() . v 

whcrc 
li 

('.- - - --
1'- I l i'' 

2 /)o v .. X.., 

IS the pres;mrc C"ocfJicicnt and V~ is a n~fcrc!ICC vclocity 
for tlw hody displaccnwnt with rcspcct to t.hc F framc of 
coordinatcs . 

Rcsul l (:IS) rcprcsent.s an i nt.< •gr;tl (•q uat.i on of t.he Frcd­
hohn t.ype for t.hc pcrlurbation prcssun~ 71 , forccd hy vcloc­
ity dependeu!. houndary and vohlnlc in tegrais. A hovc, K.~~ 
denotes a :-; ingular surfacc kcrJI(•I f(n r·, ,. K.'S synJholi Y-cs a 
.'i ingular surface kcrncl which depends ou t.hc vdocity ficld 
ouly, wherea.-; K.\; rcprcscnt.s a siu!!:ular vohtliiC kcrucl which 
depcnds 011 thc uutsidc lluid vclocity li <, ld. 
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A PROCJ~l_2UHE FOI{ Al'l'LlCATIO:'\ 

Lct us considcr, by way of illustrat.ion , the motion wit.h 
respcct. to the F rdercnC"c frame of a n inlinitely long elliptic 
cylinder with axis parallel to the h[ di rect ion. The upper 
and lowcr ;;urfaces of this body are givcn in thc B frame 
rcspccti vely hy 

wlwrc 11. is thc nou-dinwnsionalized miuor axis of au dlipse 
dd iued within lhe domain -· I ::; :1:2 :S 1, which yidds twice 
lhe cllipse m ajor a.xis. 

Let us focw; our attcut.ion to the J:{' -:c'f plane hy in­
lcgrat ing t.tw contributions fru1n a li sourccs along t.hc b{" 
din~ctiou in t. hc infinite doma in - oo < :1:{ < + oo. Fnrthcr­
tnon·, lct ns cousidcr thc s tead y rnot.ion of t hc cylinder with 
vclocity \I"XJ along lhe direclion - h:{ , as shown iu Figure 2. 

2 

Figmc 2: Planar motion of an clliptic cylinder 
in a quiescent mcdium. 

l l should hc rccognized that in this two-dimeusional 
case cq uatiou (:3[)) is a si nglc integral eqnation involving 
t.hrce uukuowus, wtnidy, the prcssure cocfficient cp and thc 
vdocity compoucnts -u 1 and ·u 2. ln order to ohtain a solu­
tiou hy con:-; ideriug surface sourccs only, a n it.erative solu­
t iot l tcch nique is requircd (I3raud ão , 1991). T his solution 
is cmnprised of thc following steps: 

I. Jt. st.arts with t.hc discretiY-atiou of t he surfacc do­
u rain - 1 ::=; :r2 ::; 1 by choosiug the position of n ob­
servcrs on this surfacc. Usually, hy couvcuicnC"c, wc 
t akc symmct.rical positions on thc uppcr and lowcr 
cylinder snrfaces, bcing h;tl f 011 .f, = O and thc otlwr 
ha lf on .f, = O, as d efin cd hy cq uatiom; (37). 

2. Thcn , W<~ considcr a reasona ble gucss for thc 
non-dimensiona lized langcntia l vdocit.y distribution 
q0 (:~: 2 ) on the cyliudcr surfacc, which n u1 be cmJ­
strnctcd by taking aH basis t he k11uwn motim1 of Uw 
body wit!J resped to thc F rdcrcncc framc. 

:1. The gness of the la.~t stcp allows est irnation of the K}. 
integral on t.hc right hand side of cqnation (35). If 
we npply this cquation for the n d1osen ohscrvcrs, we 
obtaiu a lim~ar problctn of onlcr n givcn hy 

[C] h.} = {F} (:~8) 

l t can hc obscrved t.hat. thc nmtrix of influcnC"c cocf­
fi c ients [C ] dcpcuds on t. hc problcm geolllelry only, 
whercas !.h e forC"ing vector { F} depends on thc ge­
omet.ry and on thc unknown llnid dynamics. 



4. The ~olution of the linear problcm (38) yields va l­
ues for thc pressure cocfficicnt at the choscn point.s. 
An estimatcd prcs~ure distribution can , thcn , bc oh­
tained by splining the discrcte solution a t thcse n oh­
servcrs. Prom this distribution Cp 1 (x2) we can obtain 
a ncw t angcnti a l velocity clistribution via Bernoulli 's 
equation , i.e. 

(j1 (:~:2) = \/1 - [c1,, (:r2)] (:l9 ) 

5. Once the k:-th comput.ation cycle is completcd with 
the dcterrnination of a new surfacc velocity distri­
bution, wc come to the decision ahout stopping thc 
process or allowing a new itcration. Thc process is 
permittecl to continue until convcrgcncc is achicvcd 
under a given tolerance hy. cvalua ting the followiuii; 
dimensionless parameter: 

1/1 

r;. = 2 lq., (x2) - fJ>· - 1 (:r2) l d ;T 2 

. -] 
(40) 

G. Thc paramcter r;. given hy equat.ion ( 40 ) is thc lllcan 
distancc between t.he new a nel the old tangeutial vc­
locity distributions . If thb distancc is grcater t.lmn 
the tolcrancc, thc process rctums to the third stcp. 
Otherwise, we are allowed to display the convergcd 
results. 

More cornplicatccl itcra tion schcmes can bc dcvcloped 
if wc are also willing to consider the influence of free field 
sources on the surface prcssurc distribution. ln this calic . 
the uumbcr of unknowns increascs with lhe discn:t i:t,ation 
of the domain ontside the body smfacc. 

CONCLUDING REMARKS 

During th c P'"~t fiftccn years thcre havc bccn attcmpts 
to use aeroacoustic formulittions to obt<tin acrodynamic w­

sul ts. The theorctical bases for these attentpts havc becn 
Lighthill's Acoustic Analogy, Ffowcs-Williams anel Hawk­
ings equa tion , a nd a gencralized version of thc wavc equa­
tion for the vclocity potcntial. From thcsc studies it can 
be unders toocl that thcre is a chronical difficnlty in captur­
ing the full prcssuw expansion around bluH· boclies anel the 
correct circula tion a bout lifting hodics. 

Thcse difficulties may be cxplained by a Jack of com­
plete source inforrnation in the prcvious mathcnmtical mod­
els. These modcls includc a..'3 excita tion of the a ir rmly 
sources which are normal to thc moving body surfacc . Thc 
ncw formulation cxplored in this work ha..-; extended thc 
source physica l modeling to includc the cffect. of circulation 
in the ma thema.tics. 

This way of computing thc interaction hetwcen Huids 
and boclies is a.n examplc of a new bmnch of CFD. lt lms 
its roots ou the panei rncthods of the sixt.ies. Today, it ln'­
lougs to the ever growing classes of mixecl volume-boimdary 
element rnethods. Thi:; line of research has the meri t of intt:­
grating into a single perspective general aerodynamics and 
aeroacoustics. It is a novel approach, with poteutia lity still 
to be detcrmined. 

For the future , t herc is nccessity of extemliug thi:; in­
vestigation into more general contexts, where da.stic hod­
ics of three-dimensional geomctry move unsteadily through 
comprcssihle aud viscous fluids. lt is a lso neccssary, in thc 
compressihle case, to sepnrate hydrodynamic aud acoustic 
fie leis and evaluate their intcraction , e.g. , in the fonnat.i ou 
of shock waves. 
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SUMMARY 

Sma/1 returnable orbital payloads or spacecrajís need safe. ejjicient and ajfordable recovery systems. 
Systems based on parachutes are the mos/ reliable choice due to their pruven reliabilily and low weight. The 
presenl work deals with the preliminarv lesting of" a high pe1jormance ground reco1·ery system for sma/1 
orbital payloads based on parachutes. The proposed program comprises a lhree stage tesling in wind-tunnel 
andflight testing. The paper shows and discusses the testing methods. programs and preliminGiy results. 

PUC 
RIO 

INTRODUCTION 

Parachutes are used as acrodynamic dceclcralor systcms for a 
wide spectrum of applications. as for instancc: load rccovcry aftcr 
drop test. rocket payload rccovery. aircrafi landing dt:cclcration. 
vchicle stabilisation etc. (Peppcr & Maydew. I 971) (Pctcrson, 
1990). They diffcr in type and size accordi ng to their application. 
so that practically the miss ion specifies the most adcquatc 
parachute system. 

The pilot parachute will bc first dcployed in order to give 
orientati on to thc payload. ln thc sequence the drag parachute 
riscs stabilising and dccc lerating the payload. And finally the 
main parachutc which cstablishes the ncccssary and safe rate of 
dcsccnt during the approach to land surfacc will bc deployed. The 
main parachutc is of a clu ster type and has thc following 
advantagcs when compared with a sing lc parachutc: 

Small returnable orbital payloads or spacecrafts nced safe. 
cfticient and affordablc recovcry systcms. Systcms based on 
parachutcs are thc most adequatc choice duc to thc ir proven 
reliability and low weight (Ewing. 1968). Howevcr, parachutc 
design and development is still largc ly cmpirical, so that grcat 
cfTort should be donc in the elaboration and cxecution of severa! 
ground and night testing. 

Thc present work deals with an experimental investigation of 
a high pcrtormance rccovery system for small orbital payloads 
bascd on parachutes. Testing methods, programs and rcsults are 
presentcd and discusscd. 

RECOYERY SYSTEM 

Thc present work is part of the devclopmcnt and testing of a 
high pertormance rccovcry systcm to be uscd for thc rccovcry of 
small orbital platforms at ground surface (Moracs, 1997a). 

Basic dcsign rcquircments to a high pt:rformancc recovcry 
system are (Koldacv ct ai., 1997) : 
• high rcliability (higher than 0.999). 
• small systcm wcight (lcss than I 0% of capsuk weight) . . 
• stablc descent and minimum wind innucncc. 
• low capsulc decclcration during parachute deployment and 

ground impact. and 

• use for a wide range o r payload wcight. 
Thc proposed rccovery system is bascd on a three stagc 

parachute system. Figure I. composcd of: 
• pilot parachute. 
• drag parachute ( Koldacv. 1986). 
• main parachute (Fallow. 1986). 
• risers and deploymcnt bag, 
• air bag (Koldacv and Moracs, 1998). and 
• separation cquipmcnt. 
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• stab lc dcsccnt. 
• lcss probability of làilures, 
• use for a largc range ofpayload weight. 

figure I - Recovcry System 

Thc developmcnt of such a system includes thc considcration 
of: 
• detcrmination of parachutc arca and mass. 
• intlation time and dynamics, 
• drag, stability and strcss analysis ofthe parachute, 
• wake tlow characteristics. 
• land and impact ( crash) test ing, 
• materiais sclcction and testing, 
• manu fac turing processes, and 
• fli ght testing. 



Therefore a lot of work has to be initially done concerning 
the design conccpt of the n:covcry system. ;\ good concept and 
design leads to maximization of performancc and conscquently to 
weight minimi zation of lhe system, and that is of great 
importance for space systcms (Oewecse ct a!.. 1978). 

ln order to reduce thc loads duc to land impact. an a ir bag is 
used as impact attenuator. Air bags can maintain thc impact 
accelcration undcr 8 g which is very important for sensible 
payloads (Koldacv and Moraes. !998). 

PAR!I.CHUTE SYSTEM TESTING METI·lODS 

The tlowfield which is formcd around and behind a falling 
parachute can not be easily described theorctically. evcn thc most 
modem methods of calculation a llow to obtain only rough 
estimation of the variablcs. Severa! types of constructivc forms. 
diffcrent materiais. parachute systcm cquipment etc .. do intluence 
strongly on the bchaviour and dynamics of thc system. For that 
reason experimental tests ought to be carried out whcn ncw 
parachute systems are dcsigncd. Tests are cspecially necessary 
when the parachute system is complex and rcquires high leve! of 
safcty (as parachute recovcry systems do). Such a complex cyclc 
of experimental work secures the design of a parachute system 
that satisfies ali thc requ irements and guarantees the safety of its 
functioning . 

A complete testing pr.ogram of a parachute systcm considers 
ground, wind-tunnel and tcsts in real conditions (tlight tests) . 
(Koldaev and Figueredo. !996) shows severa! test devices. which 
can be uscd for ground testing of parachute systems. 

Ground tcsting is more suitable for comparison of differcnt 
parachutc systcms with the purposc to select the best canopy 
form. the functioning scheme etc .. Nevcrthelcss. this kind of tcst 
does not allow to simulate ali real use conditions of lhe system. 

With thc purpose to invcstigatc parachutc systcm reliability 
control and its demands fulfillment. the second type of test ing. 
tlight tcsts, is used. By tlight tests it is more complicated to 
providc qualitativc registration of ali parameters of the parachute 
functioning. Tested objects are. as a rule. at a very long di stancc 
from observer. !l.lthough tlight testing is more expensivc, it is 
necessary for final considcrations about the parachute systcm 
functionin g in real conditions. 

ln general following tcsting devices can be used: 

• Blowers 

• Open-Throat Wind-Tunnels 

• Closed-Throat Wind-Tunncls 

• Sleds (Rocket Tracks) 

• Stands for Tcsting of Payload Landing 

• Sloping Test-Beds (Benches) 

• Vertical and Hori zontal Tcst-Bcds 

• Aircraft Flight Testing 

• Rocket-Boosted Test V chicle 

• Gun-Launched Vehiclc 

• Stratospheric-Balloon lcsting. 
Also us ing movable test-bcds. as for instance thosc mounted 

on cars or lorries, severa! parachute sub-systems can be tested. 

Blowcrs 
Simplc air blower, Figure 2. is a proven too! for prcliminary 

parachute testing. chiefly of a qualitative nature. Unless spccial 
tcsting prevail. tested parachutes should have at least 0.1 up to 
0.6 m in diamcter to obtain mcaningful results. 

An air blower is a good prcliminary testing tool becausc it 
permits to observe quick changes ofparachute configuration and 
excellent visual observation. 

~ 

26 

M-~h Nu~mbu 0.5 1 
I· . 

. 

~''< I ~ ...... b 

Force", N . \ J 

~"W\~W~WJ~~W#~~~. 
Tim~. • 

-~--, 
Figure 2 - AP-200 Blower Parachute Tcsting 

Open-Throat Wind-Tunnels 
Wind-tunncl tcsts of parachutcs are very good to compare 

diiTcrent modcls. They also are thc most cfTectivc means to 
mcasurc lift. drag. normal and tangcntial force s. as wcll as for 
determining thc load cocfficients . 

Thc open-throat wind-tunnel schcmc shown in Figure 3 
permits exact mcusurcmcnts if parachute of adcquatc s ize is 
testcd. Parachutes of l m and more in diameter are well suited for 
obtaining good quantitative test rcsults . 
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Figure 3 - Parachutc Testing in Opcn-Throat Wind Tunnel 

ln air blowers and open-throat wind-tunnel s, the velocity at 
thc skirt of th c parachute is lowcr than the velocity at the nozzle 
cxit of thc wind-tunnel. Carc should bc takcn to measure thc 
parachutc test velocity at scction a-a and not at scction b-b. the 
customary attachment point for airfoil s and models. Wind-tunnels 
oflcn can not s imulate lhe descent velocitics. 6 - I O m/s. of most 
main parachutes. Obtaining propcr tcst results with this low 
velocity is hampercd by a poor ve locity di stribution in lhe wind­
tunncl-test scction. and by the wci ght of the test parachute 
downward , thcn:by providing a negative anglc of attack. Testing 
of unstable parachutes at highcr velocitics presents thc problem 
that the drag cocflic icnt. Cn. of parachutes is vclocity sensitivc. 

Bdorc the \v ind-tunncl tcsts are started. the acrodynamic 
characteristics Cn. C, are calculatcd with following cquations: 

• drag cocrticicnt: Cn = FD I (q S) 

• opening force cocflicient: C,= F, I Fn 

• dynamic prcssure: q = p V2/2 !N/ m2
] 

with: F, - maxi mum force. N FD - drag force. N 

(I) 

(2) 

(3) 

S - parachutc arca. m2 p - air den sity. kg/m3 

V - air vdocity. m/s 
Bcfore tcsting. balance mcasurcmcnt reading is donc with 

lixed predetermincd loadings without a ir-strcam in lhe tunncl. 

C losed-Throat Wind-Tunnel 
The full-return c loscd-throat wind-tunnel is generally 

considered to be best suited for obtaining good qualitative 
acrodynmnic data. as it has an unili:Jrm vclocity distribution in the 



tcst scction. Thc di sadvantagc of this tunn\!1 is thc difficulty to 
acccss thc scction for changing thc parachutc configuration. 

The wind-tunncl TA-2 (ASA-L) at thc Acronautical Systcms 
Division of IAE/CTA has the following tcchnical charactcristics : 
• Externa! Dimensions: length_ 70m: width_ 30m: heigth_ 20m 
• Test Section: lcngth_ 3.3 m: width_ 3.0m: hcigth_ 2.1 m 
• Motor Capacitv: electrical motor of 1200 K w ( 1600Hp) 
• Maximum Velocitv: 140m/s (500Km/h) 
• Maximum Turhulcnce Factor: 2'Yo at 140m/s. 

Acrodynamic forces and the time of parachute opening tr are 
mcasured . The sensors are installed inside the modcl and visual 
contrai is clone. Figure 4. 
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Figure 4- Wind-Tunncl Testing Scheme 

As conscquence of parachutc force mcasurement anel 
reduction. following data can bl: ohtaincd: 
• Parachutc opening time tr 
• Reynold s numher for thc sizc S 11" : R c 
• Aerodynamic cocflicicnts C0 . C,. CL 
• Air vc\ocity V and Mach numhcr M 
• Video and photographs oftesting 
• Parameters of canopy oscillation and rotation. 

Parachute models for wind-tunneltcsts should bc as largl: and 
as similar in gcomctry and 1lcxibility to fu\1-scalc parachutcs. 
Parachutes less than 400 mm in diamcter usually lack geomctrical 
similarity and material 1lcxihility. which rcsults in poor intlation 
characteri stics and dissimilar intlatcd shapcs. Thc final 
dimensions of parachute modc\ must bc ml:asured as accuratl:ly 
as possiblc to determine thl: nominal di ametl:r. 0 0 • and the 
surtàcc arca. S0 • Parachutcs modcls wi\1 shrink from 5 up to I 0% 
during manufacture bl:cause of sewing take-up. which rcsults in a 
notable differencc in the dimensions bctwel:n the drawing and thc 
finished parachutc. 

Wind-tunncl tests of parachutcs are cxcellent for comparing 
different modcls and modifications. also. they are thc most 
cfTectivc means for mcasuring thc coefficicnts of liti. drag. 
normal and axial forces. as wc\1 as for ddcrmining thc load 
coefficient, C,. for infinitc \oad . 

ln wind-tunncl tl:sL vclocity dccay does not occur during 
parachutc intlation and opcration. This is ddincd as tcsting .under 
.. infinitc mass condition... First stagc drnguc chutes and 
parachutcs with a canopy loading. W/(C0 S). in cxccss or 500 l'a 
approach this condition. Main parachutcs with low-canopy• 
\oading with rates of dcsccnt of 6 up to I O m/s h ave a largc 
vclocity dccay during opcning. whi ch rcquircs carcfu\ 
interpretation of thc opening-force data ohtaincd in wind-tunnel 
tests (Knackc. 1992). ln thc past. to avoid wind-tunnd b\ockagc 
and doubtful tcst data, thl: diamctcr of a tcst parachutc could not 
cxcced 5 to 10% ofthc wind-tunnd tcst scction arca . 

Tcst Stands for Pavload Landinl! 
Thc aim of cxccuting this kind of tcst is to gct information 

about thc last motion stagc of thc systcm anel its impact with thc 
ground surfacc. 
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Thc tcst-bcd shou\d be \ocatcd in safe hcight and distancc 
from obscrver. lhe tcst conduction should bc registcrcd with a 
high velocity vidco camcra (50 trames per sccond ). The scheme 
of the tcst-bcd is given in Figure 5. 

Figure 5 - Stands for Testing of Payload Landing 

Thc capsulc modcl vclocity. V. and the load tàctor G. should bc 
ca\culatcd using fóllowing cquations: 

v= dh/dt 

(J = a/g = (dV/dt)/g 

whcrc 

(4) 

(5) 

h - capsulc mode\ altitude. m g - gravity acceleration. m/s2 

V - capsulc modcl vclocity. m/s G- load factor , -
a - capsu lc max. accclcration. m/s2 

!\ rulcr dcvidcd into scctions should be installed on the 
vntica\ tl:st-hcd base. Thc vidco-camcra should bc ab\c to 
capture the motion along ali the hcight. 

Skds (Rockct Tracks) 
Skds are uscd in high spced tests to study thc dep\oyment 

charactcristics. funct ioning and acrodynamic coefticicntes of 
parachutcs. Slcd Tracks are shown in Fi gure 6. 

B 

c 

D 

F 

Figure 6- Rocket Sled Testing 

Stratosphcric-Ba\\oon Tcsting 
!\ tl:st dcvicc using a stratospheric balloon is described in 

(Montes. 1997b). For this case a stratosphcric balloon is used to 
clcvat.: thl: capsu\c up to 32 km hcight. After rcaching this hei ght 
thc capsulc will drop to ground surtàce during approximately 4.5 
min. During thi s time a lot of expcriments can be conducted. as 
for in stancc. acrodynamic measurcments. retro motor test. 
tc\cmctry etc .. but also the n:covcry systcm can bc verified at 
high.::r vclocitics. which are closer to the velocities encountered 
hy thc rc-cntry tlight. 



Aircraft Flight Testing 
Parachute aircraft flight testing is used to study the 

deployment characteristics of parachutes and the system motion 
in real conditions. The sequence of recovery system flight testing 
is shown in Figure 7. 

Parachute Sistern 

Figure 7 - Sequence of Recovery System Flight Testing 

System motion time, t0, and orientation a(t) are determined 
during system descent by means ofvideo registration. Distance L0 

and wind angle ~ are determined before landing. 
System motion parameters can be calculated using foliowing 

equations (see Figure 7) : 

a= L,P cos~ =V w (to- t) cos ~ (6) 

b = L,P sin~ =V w (to- t) sin ~ (7) 

c= L0 - a (8) 

L= (c2+b2)1/2 (9) 

H(t) =L tg a(t) (lO) 

6x=H;_1-H; (11) 

Ver= ôx / ôt (12) 

Rocket-Booster Testing 
Using a smali solid propeliant rocket with a nose cap 

enclosed to the recovery system a short baliistic flight can be 
performed. After out burning of the rocket motor the nose cap, 
that simulates the capsule, separates. When the nose cap starts its 
fali to the ground, the parachute can be opened. With this simple 
device the parachute system can be widely tested. 

Due to the low costs of such device there is no necessity to 
test reduced models, so that ali real mechanisms can be tested as 
well. Parachute rocket-boosted vehicles are used to study the 
parachute deployment and system motion characteristics in semi­
natural condition of the system functioning. The scheme of the 
rocket-boosted vehicle is given in Figure 8. 

,' 

___ .,.,~ 
({)," -~ 

,/·-- -,?aracbute<\ "' ' •. I \ 

' ' I I I 

.ri"\ 
~ 

I 

.~~ : 
/ I 

:' Trajectory of : 
~ Rocket Booster ~ Capsuíe 

-+ Rocket 1 

Figure 8- Rocket-Boosted Vehicle for Parachute Testing 

Rocket Flight Testing 
Parachute rocket flight testing is used to study the 

deployment characteristics and parachute system motion in 
almost real conditions. A simple compressed air powered rocket 
scheme with recovery system model is shown in Figure 9. 

wUh Pn•we ofi-1DI.:glllll2. 

Figure 9 - Rocket Testing Scheme 

TEST!NG RESUL TS 

With the aim to select a recovery system configuration for a 
150 kg space capsule (SARA) and to determine the parachute 
aerodynamic characteristics, wind-tunnel tests were conducted in 
the TA-2 tunnel at CTA. 

For those tests two variants of the main parachute, blade 
ribbon drag parachute (in scale I :5) and band type pilot chute (in 
real scale) were used . Ali parachute models were made of nylon 
cords, webbings and cloth. Cloth with the density of 50 gr/m2 for 
main parachute canopy and 240 gr/m2 for the pilot chute canopy 
and drag parachute ribbons were used. Parachute models in the 
wind-tunnel are shown in Figure I O. 

Figure 10- Parachute Models in the TA-2 Wind Tunnel Testing 

To simulate the aerodynamic influence ofthe forebody (space 
capsule) on the parachutes, a capsule model in scale I :5 was 
used. To register the parachute forces in ali three axes a special 
piezodynamometer was designed and manufactured. This device 
was located inside the capsule model and calibrated for wind­
tunnel test conditions with loads up to 2000 N. To deploy the 
parachute during the test a special cutting knife was used. This 
aliowed to separate the parachute system from the capsule model 
while the pilot chute with the cloth bag was used for extraction of 
the suspension !ines and parachute canopy. 

After parachute force measurement and data reduction, 
intlation time, opening force and drag coefficient were 
determined for ali parachute models. Results of the parachute 
force characteristics are shown in Figure II and 12. 

From the results it is observed that a reduction of the 
parachute force occurs after canopy opening. This is due to a 
reduction of the ai r tlow velocity which is caused by a blockage 
of the wind-tunnel. 
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!31ockagc is elctcrmincd as ratio of thc canopy arca to thc test 
scction arca. With blockagc up to I oo;., its inllucncc upon thc 
llow vclocity aftcr thc parachutc opcning was insignificantly low. 
With blockagc of I O to 15% its inllucncc upon thc vclocity was 
aproximatcll y 15-20%. By blockagc of I X-19%. thc ai r llow 
vclocity in thc \\Índ-tunncl. during I O s bcforc parachute 
opcning. dccrcascel to 27-34%. and did not change more. Within 
that thc parachutc force dccreased up to 2 times. 
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Figure li -- Blaelc Ribbon l'arachutc Drag CocfTic icnt vs Time 
during Canopy lnllation. T/\-2 WT Tcsti ng 

ln accordancc to real conditions thc bladc ribbon clrag 
parachutc anel the band typc pi lot chute \vcrc tcstccl with a ir 
velocitics from 40 up to I I O m/s. It was obscrvcd eluring thc 
tcsts that thc drag parachutc and thc pilot chute hael high 
stability. anel showeel no canopy osc illation and rotation 
around thc axis of symmctry. 

Thc main parachutes wcrc tcsted with air vclocitics from 
30 up to 40 m/s. ln that case it was observecl that thc cross 
canopy clustcr presenteei no ca nopy osc illation anel rotation 
arouncl thc axi s of symmctry. The parachutes showed 
intcnsive rotation which causcd !ines twisting and 
consequcntl y their shortening. Use of threc paraehutes 
(Schcmc I) anel destorsetor pro vides thc reduction of 
parachutc rotation. Drag cocfTicicnt of thn:: e cross parachute 
clustcr clcpcnds on the typc of fixation bctwccn thc canopies. 
The clustcr with fn::e bladc canopies has the highcst drag 
coefticicnt. 

The annu lar main parachutc (SdH::mc 2) shows that it has 
a balan<.:cd anglc of attack (30-35°) with thc periodical 
oricn tation turning around thi s anglc. The rcason is that lhe 
main parachutc modcl s havc a lcngth diffcrencc (up to 3% of 
nom inal si1.c) and thcrc is an inllucncc of thc sizc scalc on 
thc canopy motion. With thc aim to cxplain thi s problem an 
impro vcment of thcsc model s was donc and thcsc parachute 
typcs werc manufactun:d (in real scalc) to pcrform aircraft 
11 ight testing. lhe tcsting was thcn conductcd with parachute 
modcl s which had a line lcngth dill..:rcncc lcss than 1.5%. 
Thc vicleo n:gistration of parachutc functioning during 
modcl-rockct tcsting shows that the annular parachutc had no 
rotation anel rcduced anglc of attack . Ncvcrthclcss. the cross 
parachutcs prcsented rotation and twist in g. Ali testcd 
parac huh.: sysll:ms prescntcd normal scqucncc of functioning : 

Flight tc sts o f two vari;.lllt s of parachutc systcm. in real 
sca lc. wcrc conductcd in i\pril !99X. i\ cloth <.:ylindrical 
cas ing with mass of 60 kg was uscd as a capsulc model. The 
init ial clcployment of the parachut<..:s was donc with the hclp 
of a brcak cord conncctcd with a light aircraft. At the 
predctermincd altitude thc capsulc moelel was separatcd from 
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thc aircraft anel the break cord was brokcn. Consequcntly thc 
parachute systcm stretched. 

The tlight altitude at the momcnt of fàlling dO\vn (initial 
height). H0 • the time relapsecl extracting anel inllating the main 
canopy(ies). te. and thc time of the systcm dcscending with the 
inllatcd parachute(s). td. \\Cre registerecl cluring each cxpcriment. 
Th..: parachute descending process was registcrccl by photo and 
vidco cameras. 

Settlccl vertical vclocity (rate) of systcm dcscent. V"" and 
main parachute drag coefTicient. C0 . wcrc then calculatccl with 
following cq uations: 

V c, = (H0 - g t/ 12)/td 

Co = 2 mcg/(S pVc/). 

whcrc 
lllc - systcm mass. kg. S - parachutc area.m2

, 

( 13) 

( 14) 

p- air tknsity. kg/m3
• g - gravity acceleration.m/s2 

Thc registcrcd anel calculated paramcters of the tcstcd 
parachutc variants are shown in Tablc I. 

Tablc I - Parachutc Mcasured Paramcters 

Parachute Are a lnitial Rate of Drag 
Parameters S, m2 Height Descent Coefficient 

H0 , m v,., m/s C o 

Drag Blade Ribbon 1.2 520 acceleratcd no settlcd V cr 

Main Cross Cluster 3x9 00 7.23 0.68 

Main Annular 18 700 9.13 0.80 

Main i\nnular (Riff) 80 650 4.47 0.60 

lt follows that according to flight tcst rcsults. main annular 
parachutes havc highcr drag coef!icients than their models (madc 
in scalc I :5) testccl in winel-tunncls. Photographs of tests are 
shown in Figure 13. 

Visual obscrvation. videoregistration and photographs have 
shown that ali parachutes of the tcstecl recovery system 
contigurations were deploycd and inllatccl without delay. 
presenteei a stablc canopy form anel desccndccl without rotation 
and osc illation . 

The two variants, tested anel analysed. can be so 
recommcndcd as safe rccovery systems prototypes for conduction 
of future cxpcrimcnts. 

CONCLUSIONS 

i\ general programm conccrning ground. wind-tunncl anel 
llight tcsts of a recovery systcm for small returnable orbital 
pay loads or spacccrafts. based on parachutes. as also testing 
mcthods and rcsults. was the scope of thc prcsent work. 

Th~! hi gh performance recovery system under investigalion. 
baseei on a threc stage parachutc system, is wcll suited to rccover 
orbital payloads up to 200 kg at ground surface. The system 
undcr clevelopment considers also use of impact attcnuators with 
thc aim of reducing the loads during thc land ing at ground. The 
high reliability and low mass of parachute systems lcad to their 
choice as most adcquatc for the pr~!sent case. 

The paper hricfly showccl and discusscd thc testing methods 
and preliminary results of an experimental investigation 
cinccrning thc aerodynamics anel clynamics ofthe parachutes. 
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This work leads also and again to the conclusion that 
parachute development is still mainly empirical, so that great 
effort has to be done in the elaboration and execution of severa! 
testing methods and programs. · 
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SUMM/\RY 

ln this paper we simulated the two-dimensional. incompressihle, unsteadvjlmr around a rotaling circular 
cylinder at high Reynolds numhers and low ro/ation rales. Our lagrangian vorlex method algorithm computed 
lhe convective-dijfúsive vor/icity transpor/ withoul a mesh. The aerodvnamic drag and liji forces were 
calculated for cases in which classical anel reverse .lfagnus effecls arr> observed in lhe experimenls. The results 
showed good agreement with experimental and numerical results availah/e in lhe literalure. 

INTRODUCTlON 

The incompressible llow around a circular cylindcr has hcen 
the subject of intcnsc stuclics ovcr thc last clecadcs due to lhe 
numcrous engincering prohlcms whcrc it may be prcscnt. ln 
add ition. this problem has attracted much scientific inlcrcsl. both 
thcorctical anel expcrimental. sincc il is characterizcd by severa! 
different regimes. clepending on lhe value of the Reynolds 
number. Thesc regimes range from slcady Stokes-lype llows to 
strongly un steady flows. whcrc a Von Karman-lype periodic 
wake is formcd . ln lhese llows. two dislinct rcgions can he 
iclcntified: onc essentially irrolac ional. anel lhe othcr with 
conccntralcd vorlicily originaled from lhe houndary layer. lhe 
shear laycrs that cmanate from tht.: separation points. anel the 
wakc downstream of lhe hody. 

Thc st.:paration phcnomt.:non associalcd with lhe cxistcncc 
of adverst.: prt.:ssure gradicnts on tht.: surfacc of' a hluff body such 
as a circular cylindcr slrongly af'fects lhe entirt.: flow. Thc 
vorticily gcneralt.:d on tht.: hody surface is shcd alternatcly from 
the separation pnints on thc top anel the hottom surfàces. 
According to Goldstcin ( 1965 ). Prandtl was thc first nne to 
realize that adding rotation to a circular eylinder ddays thc 
occurrcncc of scparation on the accclcrated sidc. /\lthough tht.: 
opposite trend happcns on lhe dccckratt.:d side. the global cffcct 
is to rcduce thc drag t.:oefficicnt. for a certain range of values of 
the Reynolds numbcr and the rolation rale. Furthermore, the 
resulting lack of (mcan) tlmv symmctry with rt.:spt.:cl to thc 
(mean) tlow dirt.:ction generatt.:s a Iiii forct.: in tht.: dirt.:ction 
transvcrse to lhe frcestream flow. This phcnomcnon is widely 
known as Magnus eflect. lkpcnding on thc valucs of lhe 
Reynolds numhcr anel tht.: rotation rate. the lift fon.:e may rever\ 
its sign along lhe transvcrsc flow din:ction dut.: to one-sidt.:d 
occurrcnct.: of transi tion in lht.: houndary layc r. S\\anson ( 1961) 
cliscussed thi s physical proct.:ss in dctail and providt.:d an 
extcnsive summary of t.:xpnimental data on thc lift anel drag 
coefticients for a wide range of Rt.:ynolds nwnhcrs and rolation 
rates. Ericsson ( 1980) also shcd light on lhe t.:fkct of hody motion 
(rotation anel translatory oscillation) on thc Karman vortcx shcdding 
mcchanism. Coutanccau anel Ménard ( 1985), and Badr ct ai. ( 1990) 
also pcrfom1ed experimental measurt.:mcnts on the flow around a 
rotating circular cylindcr for values of the Reynolds numher lt.:ss 
than 104 anel rolation rates up to 3.5. Simulations using lhe vortcx 
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method havt.: also heen pt.:rformcd hy Kimura anel Tsutahara 
( 1987). Kimura t.:l ai. ( 1992). Chang anel Chern ( 1991 ), Chew ct 
ai. ( 1995 ). among others. Mustto et ai. ( 1998) h ave rt.:cently 
presenteei some prcliminary results for lhe llow around a rotating 
circular cylinder using a mcsh-free voncx method. This 
numcrical melhod was uscd to carry out ali the simulations 
prt.:scnted ht.:rt.: . 

ln llows with a region of conccntrated vorticity, sueh as thc 
oscillatory \\·ake bchind a circular cylinder. vortex methods have 
hecome a suitablc lool to simulalc lhe tlm\·. ln a lagrangian 
approach discrde vortices are gencratcd ncar the eylinder surfàce. 
Tht.: convcctive mct.:hanism is simulatcd through lhe motion of 
lhe vortit.:cs. which may he computed using the Biot-Savart law 
or some othcr tàstcr algorithm (Koumoutsakos and Leonard, 
1995). The diffusion proccss. on the other hand. may also he 
simulatt.:d without a mt.:sh hy using t.:ilhcr tht.: random-walk 
method (Lewis. 1991 ). or thc vc loc ity-diffusion method (Ogami 
anel /\yano. 1995) or evcn the core-spreading method 
( Kamcmoto. 1994 ). 

ln this papcr wc tücus our attention on a two-dimensional, 
incompressihlc. unstt.:ady <md high Rc)nolds number 1low around a 
circular cylindt.:r rolating about its longitudinal a-.:is. We aim al applying 
and tcsting lhe algorithm dt.:vclopcd by Mu>11o t.:l ai. ( 1998) to this 1low 
anel comparing thc result<> to othcr numerical anel experimental ones 
availablc in the I iteraturt.:. Mort.: spt.:cifically. we wish lo finei ou! \vhcthcr 
our algorithm is capablc of predicting the classical Magnus eftcct on a 
rotating cylindcr as wdl a' lhe occumnce of revcrse Magnus cfTeet. 
wht.:re lhe lift fúrcc rt.:verscs it'i sign. ln our algorithm Lamb vonices are 
gcm:rated near the cylinder surtàcc. whose strt.:ngths m·e calculated so a-; 
to simultaneously satisfy the no-slip anel the circulation conscrvation 
conditions: the circlc thcorem is used to exactly entàrcc the 
impenneability condilion on the cylinder surtace. 'lhe convection 
proccss is carried out with a lagrangim1 tirsl-ordcr time-marehing 
scht.:me. and thc dillusion proct.:ss is simulatcd using the random walk 
mt.:lhod. Thc aerodynan1ic forces are calculatcd ftom the extended 
Blasius fomlt!la tàr um,1eady llows. 

Thc basic equations thal govern thc problem undcr 
invcstigation are prt.:sentt.:d in lhe next section, followed by a 
description ofthc numcricalmcthod anel tht.: algorithm. ln the last 
section the results art.: presenteei. discusscd and compareci to othcr 
numerical anel experimental rcsults availahlc in lhe literature, and 
final conclusions are drawn. 



MATHEMATICAL fORMULATION 

We begin our analysis considcring thc flow around a circular 

cylinder, immersed in an unbounded rcgion with a uniform flow 

and freestrcam spced U. We assume the flow to be 

incompressible and two-dimensional. and the tluid to be 

ncwtonian. with constant properties. The unsteady tlow that 

develops has its origin on the separation that occurs on the 

cylinder surface. which gencrates an oscillatory wakc 

down strcam of the body. This flow, depi-cted in Figure L is 

governed by the continuity and the Navier-Stokes equations, 

which can be written in the dimensionlcss formas 

'V · u=O 
du 2 , 
-+u 'Vu=-'Vp+-'V-11. 
dt Re 

(I) 

(2) 

ln thc equations above u is thc velocity, p is the prcssure. and 

Re = 2aU I v is the Reynolds number based on the cylinder 

diamcter 2a. being a the cylinder radius and v the fluid 

kincmatic viscosity. Ali thc quantities in Eqs. (I). (2) and the 

cquations below are nondimcnsionalized by U and a. 

_]' 

u 

~' --- n ~ 

)o X 

--
Figure I - Flow around a circular cylinder 

For ali the cases studied. the llow is started impulsively 
from rest. The impermeability and the no-slip boundary 
conditions on thc surface of the rotating cylinder can be 
expressed. respectively , as 

u, = u · n =O . at r = I . (3) 

u, = u · 1 =a , at r = I . (4) 

ln Eq. (4) a= D.ajU is the (dimensionless) rotation rate. or 

spin parameter, or velocity ratio (rotational to translational 

velocity). Q is thc cylindcr angular velocity (positive in the 

eounterclockwise direction). n and 1 are unit vectors normal 

and tangential to the cylindcr surface, respcctively. At 

infinity wc requin: that 

lul-7 I . as r--') oo. (5) 

Thc dynamics of thc tluid motion. governcd by the 
boundary-value problem (I). (2). (3), (4) and (5). can bc 
studied in a more convenient way using the vorticity 
cquation. For a 2-0 llow this eyuation is scalar, and it can be 
wrilten as 
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dw 2 z 
-+u·'Vw=-'V w. 
êJt Re 

(6) 

whcre w is thc only non-zero componcnt of the vorticity vector 

(in a direction normal to thc plane ofthc llow). 

Modeling the vorticity in thc llow with point vortices a 

velocity field can be constructcd to satisfy Eqs. (I) , (3) and (5) 

automatically. Using the c i rele thcorem (Milne-Thompson, 

1955). a general cxpression for the complex velocity is givcn by 

( 
I ) i N, Ík 

u-iv= 1- =2 -2nl:,=-=k(t ) 

. N, r 
I " k +-,c_. 

2n k = l =- =k,, (t) 
(7) 

where: u and v are lhe components of u in the x and y directions, 

respectively: i= ../=I : z =X+ zy is thc position of any point in 

the complex plane ofthe llow; zk is thc position ofthe k'"-point 

vortcx with strength rk . and = k,, = 1/ = k is the position of its 

imagc at the invcrse point (thc .. *" denotes complcx conjugatc): 

and N,. is thc total numbcr of vorticcs prcscnt in thc tlow (not 

con sidering their imagcs). Note that lhe imagcs at the origin. 

prcscribcd by the circle thcorcm, are neglectcd. sincc thcir 

prcsencc affccts thc boundary condition at inlinity for an 

asyrnmetric tlow with respect to the x-axis (Sarpkaya. 1989). 

The aerodynamic forces are calculated using thc cxtcnded 

Blasi us formula for unstcady flows (Miln~!-Thompson , 1955). 

This formula. applied to the problcm under investigation , reduccs 

to (Sarpkaya. 1989) 

N 

Cn + iC1 =-ii ík [(uk + ivk)- (uk,, + iv k,, )] (8) 
k~J 

where Cn and C1. are the drag and lift coefficicnts, rcspcctivcly. 

and lhe vclocitics on thc right-hand sid~! of Eq. (8) are calculatcd 

at thc k'"-vortcx position and its image. Blasius formula provides 

a convenient way to compute the aerodynamic forces on the 

cylindcr without computing tho;: pressure field. 

THE SOLUTION METHOD- THE YORTEX METHOD 

The so lution to the problem abovc is obtaincd using the 

Discrete Yortex Mcthod developed by Mustto et ai. ( 1998). 

which is based on Eq. (6). This method uses an algorithm that 

spl its the convcctive-diffusivc opera to r (Chorin. 1973) in the 

form 

aw +u 'Vw =o 
di 

dúJ - .2_ 'V 2 ú) 

al- Re 

(9) 

(I O) 

ln a real flow vorticity is generatcd on the body surface so as 

to satisfy the no-s lip condition, Eq. (4). and is transported by 

convection and diffusion into the tlow according to Eq. (6). Our 

discrete vortex method rcprcsents the vorticity by discretc 



vorticcs. whosc transport at each time step is carried out in 

sequencc. f'irst. a lagrangian approach is used to simulate the 

convectivc process. governed by Eq . (9). The convective motion 

of each vortcx gcncrated on thc body surfacc is determined by 

intcgration of each vortcx path cquation, which can be writtcn. 

using a first-ordcr Euler schcme, as 

Llx, =u[x(t),tjdt. ( 11) 

\Vhere Llxc is the displaccment of a vortex owing to convection. 

x is its position vector. and u is its velocity vector calculated 
according to the Biot-Savart law at the point occupied by thc 
vortcx. Second, the process of viscous difTusion, govcrncd hy Eq. 
(I 0), is simulated using thc Random Walk Mcthod (Lewis. 1991 ), 
where thc random displacement of cach vortcx in thc x and y 

dircctions owing to diffusion, LlxJ and dy" . is calculatcd from 

dxJ = drcos(d8) and dy" = dr sin(d8). (12) 

wherc 

dr= [sRe-1dl ln(l / P)j and 68 = 2nQ . ( 13) 

ln Eqs. ( 13 ). I' and Q are random numbcrs hctwc..:n O and I. 
ln ordcr to dcsingularizc thc point vortices wc use Lamb 

vortices for r::; a0 • whcre a 0 is thc radius of thc vortex core 

and r is the radial distancc bctween the vortcx ccntcr and thc 
point in thc flow tield whcre the induced velocity is calculated. 
Thus, the mathematical expression for the induced vclocity of lhe 
k'"-vortcx in thc circumfcrcntial din.:ction. u8 , • is 

( 14) 

ln this equation C = 5.02572 is a constant. During a time stcp 
dt. the core of a Lamb vortex grows from zero to o;, , whcre 

a, = 6.34025 [di . v& ( 15) 

This valuc is kept constant for the cntire simulation. Thc 
distance E off the cylinder surfacc whcre thc ncw vortices are 
generated per time step is set cqual to o;, for ali the cases studied 
here (Figure 2). 

The time step dt is calculated from an cstimatc of the 
convective length and velocity scales of thc flow. ror a lcngth 
scale .ds on the cylindcr surfacc, dctermincd by the d'istancc 
between vorticcs gcneratcd at thc surtàce, 2rrJN; and a 
(maximum) velocity scalc of the ordcr of (I +a) , wc can write 

dt 
27Ck 

( 16) 
i\' (1 +a) 

ln Eq. ( 16). O< k::; I and N is the number of vorticcs gencrated 
per time stcp. We used k = 0.25 in ali the computations. 
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NUMERICAL IMPLEMENTATION OF TIIE METHOD 

The numcrical method dcscribed above is implcmcntcd 
essentially in five steps: (i) vorticity generation: (ii) convection of 
the vortices: (iii) diffusion of the vortices: (iv) elimination of 
some vorticcs: (v) calculation of the forces on thc body: (vi) 
stepping in time. 

The proccss of vorticity generation is carried out from Eq. 
(4). so as to satisfy thc no-slip condition. According to the 
discussion ahove thc circle thcorcm guaranties that the 
impermeability condition is satisfied cxactly on the cylinder 
surface. At each time step, N ne1v vortices are created a small 
distance E off the body surfacc (f'igure 2), whose strengths are 
determincd from Eq. (4) appli ed to N -1 points right below the 
ncwly created vortices. along thc radial dircction. The N'Jr 
equation is a statcmcnt of conservation of circulation (Kclvin 's 
theorcm), which assures that the sum of strengths of ali thc 
vortices gcnerated in thc flow is zero. This procedurc yields an 
algcbraic system of N cquations and N unknowns (thc strcngths 
ofthc new vorticcs), that is, 

N 

L,A ,k r . (t)=b , (l) . J:=:; j:::;N-1. ( 17) 
k=l 

N 

L,rk(t)= bN(t). j=N. {18) 
k=l 

The coefficicnts of the l•ixi\' matrix. A,k· for thc first N -1 
rows. depend only on the posit ion of the vortices just created and 
on thc points on thc cylinder surfacc where the no-slip condition 
is imposcd, whcreas thc cocfficients of lhe X'" row are unity (Eq. 
( 18)). This matrix is. thereforc. calculated only oncc. The vector 
b1, which is rccalculatcd every time stcp, includcs thc 
contribution of ali thc terms in Eq. (7). 

Yortices that penetra te thc body ( due to the discrete 
convective and/or diffusive motion) or get passed a distance 
thirty diametcrs downstream of the body are eliminated. Thc first 
cl irnination procedure simulates vorticity destruction in rcgions 
of adverse pressure gradients on the cylinder surface . The second 
onc reduces the number of vortices prescnt in the tlow and. 
thereforc, reduces the CPU time. Becausc these vorticcs are very 
far downstream in the flow lield, they do not affect the force 
calculation significantly. 

u 

.. 

Figure 2: Position of vortex generation. 
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figure 3 - Position ofthe wakc vortices at t= 67.5: Re= I.05x l05
• a= 0.3. i\'= 16. a 0 = E= 0.0038. t:.t =0.075. 

RESULTS AND CONCLUSIONS 

The results for thc rotating cylinder are now prescnted. 
Threc simulations havc bcen carried out. \\hcre both the 
Reynolds numbcr and the rotation rate were varicd. Ali runs werc 
pcrfonned with L1t = 0.075 and /I/= 16. This value of ,".' produccs 
fast simulations and provides L11 approximatcly equal to 0.075 
(from Eq. (I 6)) for thc two valucs of a uscd. that is. a= 0.2 and 
a= 0.3. Two valucs of the Reynolds number werc also choscn: 
Re = I .05x I O' and Re = 2.25x I 05

. Thcsc valucs of Rc. togcther 
with tJ.t = 0.075 . produce a0 = E= 0.0038 and a0 = E= 0.003 O. 

respcctivcly. 
Thc first case studied corresponds to Re = I .05x I 05 and 

a= 0.3. For thcse valucs thc expcrimcnts of Swanson 's (I 961) 
show the occurrcncc of classical li ft. Figure 3 shows the position 
ofthc wakc vorticcs at t= 67.5. whcre thc formation of largc pairs 
of vorticcs duc to flow scparation on thc cylindcr surfacc can bc 
sccn. One can also observe thc cffect of rotation on the wake. 
which is moving upwards with rcspect to thc horizontal line. The 
rightmost part of lhe figure corresponds to thc initial numcrical 
transienl. 

The graph of thc time variati on of thc lift and drag 
coefficicnts can be seen in Figure 4. Thc experimental value of 
thc drag coefficient obtained by Swanson is I .17. whercas our 
numcri ca l mean value is I .03 . On the other hand. the lift 
coefticient dueto Magnus cffect oscillatcs ahout an average value 
of -0.50. which indicates that our simulation prcdicts thc 
occurrence of classical lift on thc cylinder. as thc experiments do. 
For comparison. the valuc measurcd by Swanson for this 
Reynolds numbcr and rotation rate is ahout -0.22 . This shows 
that the numcrical method is ablc to pred ict thc gcncration of a 
Iili force on a rotating circular cylinder. although the agre..:ment 
betwccn thc numcrical and the experimental valucs obtained is 
only approximate. The drag prediction is much closer to the 
experimental value duc to thc fact thatthe rotation rate is not high 
enough to strongly innuence the wake paliem. ln othcr words. 
from the point of view of the drag cocflicicnt. the llow is very 
similar to the flow around a non-rotating circular cylinder 
(Mustto et ai., I 998), whereas the non-zcro value of a does h ave 
a dctinite effcct on thc lift coe!Ticient. 

Thc mean lift coefficient obtaincd hy Kimura and Tsutahara 
( 1987) is ahout -0 .50, for the samc valucs of Re and a. 1vhich 
coincides with ours (they do not prcsent rcsu lts fo r thc drag 
cocfficient). Their result \\·as obtained from a simulation using a 
vortex mcthod with fixed separation points. 
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Figure 4- Time variation of Cn and C1. : Ne = 1.05x 105
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N= I 6. 0'0 = E = 0.0038 . L1t = 0.075 . 

Tahlc I - Compari son betwecn experimental and numcrical 
results: R e = I .05x I 0;. a= 0.3 

I 
R e = I .05x I 0' 

I 
c 

I 
c,, 

I I. 

a= 0.3 

Swanson 
(experimental) -0 .22 1.17 

Kimura & Tsutahara 
-0.50 (numcrical) ---

Prcsent simulation -0.50 1.03 

Accnrding to Swansnn 's experimental results it is possihle to 
observe a phennmenon known as reverse Magnus ejfect. \l·hcre 
thc lift force changes sign for certain values of thc Reynolds 
number and the rotati on rate. Thi s phenomenon occurs bccause 
turbulcnt separation takcs place on the accclcratcd side of 
cylindcr. whcrcas laminar separation occurs on thc decelcratcd 
sidc. The asymmctry developed moves thc stagnation and thc 
scparations points from thcir positions whcrc a classical lift is 
gcnerated. As a consequencc. the prcssurc distribution on the 
cylindcr al so changes. so that thc li!\ force changes its sign. 
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Figure 5 - Position of thc wakc vorticcs at 1 = 6 7.5: R e '=225000, a = 0.2. \'= 16, <J0 =E= 0.003 , M = 0.075 . 
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Figure 6- Position of thc wakc vortices at 1 = 67.5: R e =225000, a= 0.3, N=l6, <J0 =E= 0.003. l:!,t = 0.075 . 

Two s imulations wcre performcd to investigate whcther our 
a lgor ithm is ab lc to predict thc oecurrenec of rcvcrse Magnus 
cffcct. Thc va lues of the numcrical paramcters uscd in thesc 

s imulations are: N= 16, <J0 = E = 0.003 . and .11 = 0.075 . Thc 

Reyno lds numbcr is R e = 2.25x I O' . and thc 1110 valucs of the 

rotation rate are a= 0.2 and a = 0.3 . respcctivcly. For thi s 

Reynolds numbcr and values of a bctwccn O and 0.55. Swanson 
mcasurcd reverse lift coe!Ticicnts. 

The graphs for thc position of the wakc vorticcs at t=67.5 are 
shown in Figure 5 and Figure 6. respectivcly. As in thc previou s 
case. thc rightmost part of the fi gures corrcsponds to thc initial 
numerica l trans icnt. We also noticc thc formation of largc pairs of 
vortices (vortex pairing) generated from thc altcrnate vortcx 
shcdding mcchanism causcd by separation . Thc corresponding 
time variation of thc lift and drag coe flicients are depictcd in 
Fi gures 7 and S. which show that thcsc two s imulations are ablc 
to prcdict the occurrence of revcrse Magn us ciTect. The mean 
value of the lif\ cocllicient has a sign that is opposite to the first 
case di scussed above, where the cl ass ical Magnus effect was 
predicted in thc simulation and observcd in the expcrimcnts. 

Most ofthc numerical simulations carricd out so far that are 
available in thc litcrature and deal with rotating circular cylindcrs 
investigate cithcr short time so lutions (Badr ct ai.. 1990) or 
Reynolds numbcrs up to I 04 (K imura ct ai. , 1992). (Chcw ct ai.. 
1995). among others. As an cxccption, K imura and Tsutahara 
( 1987) s imulate flows of higher Reynolds numbcr and longcr 
times. ll owcvcr. thc ir rcsults for R e= 1.44x I O' and a.= 0.2 

prcdict the occurrcncc of thc rcversc li!l , whcrcas Sw'anson ·s 
experimental results indieate th e occurrcncc of c lassical Iiii. ln 
thc present study, thc simulations carricd out for Ré=2.25x I O' 
y ie ld rcvcrsc (mcan) lift forces, i. c ., 0.38 for a= 0.2 and 0.42 

for a= 0.3, as obscrved in the cxpcriments. T hcse rcsults are 

presenteei in Tablcs 2 and 3. Numcrica l rcsults for these valucs of 

R e and a wcrc not found in litcraturc to bc comparcd to ours. 
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Fi gure 7 - Time variation of Cn and C1: Re = 2.25x 10'. a.= 0.2 . 

N= 16, <J0 =E= 0.003. Llt = 0.075. 
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FigureS - Time variation of Cn and Ct.: R e= 2.25x lo'. a= 0.3 , 

N= 16. <Y0 =E = 0.003 . Llt = 0.075 . 



Table 2- Comparison between experimental and numerical 
results: R e= 2.25x 1 os. a= 0.2. 

I 
R e = 2.25x 1 os 

I I I a=0.2 c c" I. 

Swanson 
0.33 0.72 (experimental) 

Present simulation 0.3R 0.46 
-· 

Table 3 - Compari son between experimental and numerical 
results; R e= 2.25x I 05

• a = 0.3. 

I 
Re = 2.25xl05 

I I a= 0.3 c c" I. 

Swanson 
0.39 (experimental) 

0.61 

Prcsent simulation 0.42 0.52 
' - -----

The results. presented in Tahles 2 and 3 for casy 
comparison. show a good agrecm..:nt bdween lhe prcsent study 
and Swanson's experimental results. This indicates the potential 
of our numerical algorithm to study such complcx ll ows. evcn 
when low resolution simulations are performed. Thc diffcrenccs 
cncountcn::d in thc comparisons with thc experimental data may 
be attributed to the following reasons : thc 1low is subjcct to threc­
dimension al effects in the experiments. wh..:reas th..: s imul at ions 
are fully two-dimensional: the llow itsclf. particularly thc lif't 
cocfficient. is v..:ry scnsitive to thc valucs of thc Reynolds numbcr 
and thc rotation rate (see Swanson): thc rcsolution of thc 
simulat ion duc to the small value used for the number of vorticcs 
generated per time stcp. N. is low. 

ln summary. the simulations prcsented in this papcr show 
vcry encouraging results. As one can sec from the discussion 
above the vortex mcthod uscd here to study the two-dimcnsional 
incompressible unsteady llow around a rotating circular cylindcr 
is able to predict the main features of the flow for hi gh Reynolds 
numbers and low rotation rates .. Thc calculat..:d aerodynamic 
forces are close to the experimental and numcrical data uscd for 
compari son. More importantly. lhe simulations capture unique 
llow mechanisms. such as lhe occurrence of classical as well as 
rcverse Magnus cffects. I! is. howcver. clcar that higher 
rcsolution simulations necd to bc performcd to improve thc 
ovcrall accuracy of the results. A widcr range of Re and a valucs 
also necds to be investigatcd. 
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SUMMARY 

Hydrodynamically jitl/y developed, thermally developing, three-dimensional laminar forced convection 
inside a straight circular sector tube is studied analytically using the Generali::ed Integral Transform 
Technique. The quantities of practical interesl, sue h as the bulk jluid temperature, average wa/1 temperature, 
local Nusselt numher. average Nusse/t number and incremental heat transfer number for variable boundGiy 
hea/ jlux are presented. The opening angle results shown are for l/J.,= / 2('1'. 

INTRODUCTION 

Heat transfer by laminar forced convection within tubcs of 
various cross-sectional shapes is of interest in the design of low 
Reynolds number heat exchange apparatus such as compact heat 
exchangers and solar collectors. Thermally developing, 
hydrodynamically developed forced convection inside tubes of 
simple geometries such as a circular tube, parallel plate and 
annular duct has been studied and documented in some books by 
Shah and London ( 1978), Shah ( 1983 ), and Shah and 
Bhatti (1987). The previous researeh in circular sector duets, in 
some cases in semicircular duct, Eckert and lrvine (1956), 
Eckert at ai ( 1958), Sparrow and Haji-Sheikh ( 1965), 
Chiranjivi and Vidyanidhi (1973), Trupp and Lau (1984). and 
Lei and Trupp ( 1989a,b ), deal mostly with full y developcd 
laminar tlow forced convection problcms. The aspects considered 
in those works are velocity profíle, maximum velocity, pressure 
drop and heat transfer quantities. For thermally developing and 
hydrodynamically developed tlow, such problem was solved for 
some different boundary conditions: Hong and Bergles (1974) 
used a kind of constant heat transfer condition, Manglik 
and Bergles ( 1988) used an isothermal condition, and 
Lei and Trupp ( 1990) used two kinds of constant heat transfer 
conditions. Presently we examine the hcat transfer in 
hydrodynamically developed. thermally developing laminar 
forced convection tlow within a circular sector tube, undcr an 
angularly variable heat tlux boundary condition, for the opening 
angle ranging from $0 = 60° to 360° For short we present' results 
just for $0 = 120°. 

MATHEMATICAL MODELLING OF THE PROBLEM 

Regard thermally developing, hydrodynamically developcd. 
constant properties, laminar forced convection inside a circular 
sector tube having a cross-section enclosed to thc dimensionlcss 
domain O<R<Rw, 0<$<$0 and X>O as depicted in Figure I. 

Thc outer curved wall is subjcctcd to azimuthally varying 
dimensionless surface hcat tlux Q($). while the plane surfaces are 
kept insulatcd. The mathematical modeling of thi s hcat transfer 
problem is give'l in thc dimensionlcss formas: 
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The energy equation becomes 

U(R.$) ()0(R,$, X) =_!__i_[R ()0(R,(jl,X)]+ I ()
2
0(r,(jl,x) , (la) 

êJX RêJR êJR R2 êJ$2 

in lhe domain O< R< Rw, O< $ < $0 , X>O, (I b) 

subject to the boundary conditions 

il0(R,$ ,X)I =O' 0< R < Rw, X>O; 
il<l> $=0 

(2a) 

d0(R , <fl , X)I =O • O<R<Rw, X>O; (2b) 
d$ ~ = $ " 

aecR,(jl , x)l r· . = 1111te , 
êJR R=O 

(2c) 

êJ0(R , Q> ,X)I = Q($)' O$$$ <l>o ' X>O; (2d) 
êJR R=R" 

and to the inlet condition 

8(R,<j>,0)=8 0 , O:õ:R:õ:Rw, O:õ:Q>:'::$ 0 . (2e) 

The velocity fíeld u(r,<j>) in an analytic form is given by 
Eckert and lrvine ( 1956). Consequently we can obtain the 
dimensionless velocity distribution U(R,<j>) dividing the velocity 
field u(r,<j>) by the average tlow velocity. 

Afterward the problem is solved and the temperature 
distribution within the tluid is established, the quantities of 
practical interest, such as, the bulk tluid temperature, average 
wall temperature, maximum temperature, local and average 
Nusselt numbcrs can readily be obtained from their definitions. 

The above heat transfcr problem is now solved by 
means ofthe Generalized Integral Transform Technique (GITT). 



Prescribed surface heat flux Q(<P) 

Figure I - Gcometry and coordinate system 

GENERALIZED INTEGRAL TRANSFORM TECHNIQUE 

The classical Integral Transform Technique (ITT or 
CITT) presented in (Sneddon, 1972), (Ozisik, I 989) and 
(Mikhailov and Ozisik. 1984). is an efficit:nt too! for so lving 
linear boundary values problcms found in heat transfer 
applications: but, the method has limitations when the problems 
involvc non-linearities, variable coefficients. moving boundaries. 
irregular geometry and non-separable eigenvalue systems. Thc 
Generalized Integral Transform Tcchnique. on thc other hand. 
can handle such problems by a formalism similar to that of the 
classical Integral Transform Technique. Sincc thc pioneering 
work ofüzisik and Murray (1974) associated with the solution of 
a diffusion problem involving variable boundary condition 
coefficients. significant advanccs have becn done in the use of 
this technique for a variety ofmorc general problems. A complete 
state of the art of GJTT can be found in the monograph by 
Cotta (I 993). Thc use of GITT can bc summarized by lhe 
following basic step as: choosc the rclated auxilia!)' eigt.:nvalue 
problems; develop the appropriate integral transform pairs: takc 
the integral transform of original mathcmatical modcl which 
results in a denumerable system of coupled ordinary diffcrential 
equations; truncate the resulting infinite dimensional systcm to a 
sufficiently large order and solve it explicitly through spectral 
decomposition techniquc or another suitable method. The 
procedures available in the Scientific Subroutines Packages. such 
as the IMSL (I 987) can be used to solve thc relatcd matrix 
eigenvalue problem: invoke the inversion formulac to rccover the 
solution for the potential distribution scarched. 

The above mentioncd stcps are now used to obtain lhe 
solution of the heat transfer problcm under consideration. 

Eigenvalue Problems in the <I> and R Variables. Thc 
eigenvalue problcm in the <1> variable is givcn by 

d
2

\f'(IL$) + JJ 2't'(JJ.$) =O , O< <I> < <l>o• 
d$1 

subject to boundary conditions 

(3a) 

3X 

d't'(JJ.$)1 =O, and 

d<i> l)l=Ü 

d\f'(JJ.$)1 =O. 

d<j> i)l=l!lo 

(3b.c) 

The cigenvaluc prohlem in the R variablc is taken as 

__ d [R ~~.JJ;.R)]+(~~ _ JJ(l.~.JJ;,R) =0. O< R<Rw , 
RdR dR R )I~ 

(4a) 
subject to the boundary conditions 

d<!J(~.JJ; .• R)/ = O, :md d<!J(~.JJ;,R)/ =Ü. (4b.c) 

dR R=O dR R=Rw 

Dcfinition of thc Integral Transform Pairs. The integral 
transform pair with rcspcct to the <1> variabll: is statcd as 

Transform 

ln verse 

e;(R , X) = J~o 'fl;($)0(R ,$, X)d<i> , 

e(R.<J>.x)"" 2. 'i';(<J>)e;(R.x). 
i=l 

(5a) 

(5b) 

The inll.:gral transform pair with rcspcct to the R variable is 
taken as 

Transform 
= R -
0 im(X) = f

0
" R<!J;,n(R)0 i(R.X)dR, Se) 

~ -
lnvnse e i(R.X)= 2,<1>im(R)e im(R,X). (5d) 

m=l 

Solving the abovc eigcnvalue problcm (3a-c) in thc <P variable 
we obtain thc rdatcd cigcnfunction 

'!',(<)>) = 'i'(j.l; , <)>) = Bi cos(j.li<j>). (i= 1.2 , .. , oo ) , (6a) 

whcre 

Bi = ff· i= I; Bi = ft· i= 2,3, ... ,oo; ( 6b,c) 

(i - l)rr (i= 1,2 .. ,oo) 
~~i = <P o . (6d) 

Solving also the abovc cigenvalue problcm ( 4a-c) in lhe R 
variable we determine lhe rclatcd cigenfunction 

<l>im(R) = <I>(Pin,R) = llim-'ll, WimR). (i.m = 1,2, ... ,oo ), (7a) 

* .J2 . . (7b) B1111 =--for l-li= O. B11n =O; 
R w 

L * l P;m l 2 - . n (7c) l;m = aos 1 1 1 for Pim *O; 
.11-l,<PimRwl <PfmR\v-1-lfl 

Pim = roots of {-'~, <PRw) = O, 13 ~o}. (i , m = 1,2 ..... oo), (7d) 

\\herc .11-1, (j3,
111

R) is thc !3esscl function of lirst kind of order JJ;. 



Transforming th~ Mathematical Modeling of lh~.: Problcm. 
Doing the integral lransform of thc encrgy equation (I) and its 
boundary and initial conditions (2) by succcssivc application of 
thc transforms with n:spect to lhe <jl and R variablcs as detincd 
above. the following inlinite system of couplcd ordinary 
differential equations are obtaim:d for the doublc transform 

G;m(X) ofthe dimensionless tcmpcrature 

i=ln=l 

where 

A;jnm = J:"fo· RU(R.<!l)'P,(<!l)'l'j(<!lj(I>;111 (R)<I>111 (R)d4xlR 

G;m =-1-(4-~r)J~" IJI;($)Q($)d$J~{ " R<I>; 111 (R)dR. 
2Rw 

(8a) 

(8b) 

(8c) 

subject to thc doublc transform of thc initial eondition given by 

Truncating the lntinitc System of Diffcrcntial Eguations. Thc 
system givcn by equations (8) providcs an inlinitc numbcr of 
coupled ordinary tirst order diffcrcntial equations for thc double 

transform of lhe tcmpcrature G;m (X) subject to the double 

transformed initial condition eün(O). This infinitc systcm (8a.d) 

is then truncated to a tini te dimension as shown bclow 

MM d0"> (X) - -Jll 2 ~ ~ . 
LLAijnm ___ +~;m0 in,(X) = G;11,. (1. m= 1.2 ... . M). 
j=ln=l dX 

(8c) 

subject to the initial condition 

G im(O)= f\on , (i , m = 1.2 .... M) . (81) 

where M is the numbcr of terms in thc truncated serics; and 
N=M2 is the numbcr of doublc transformcd tcmpcratures. M must 
be big cnough to provide a dcsircd accuracy. Thc tinite systcm 
(8c,l) for thc limiting case when M--7oo rccovers thc intinitc 
systcm (8a,d). 

Thc system of cquation (8c,t) can bc writtcn in the 
matrix form as 

A dY(Xl= BY(X)+G . Y(O)= F 
dX 

(9a,b) 

wherc thc matrices A. B. thc vcctors G and F are a proper 

representation of the scalar coefticients Â;jmn· ~~n, c,m and "f,m 

respectivcly. Th~ v~ctor Y(X) is a rcprcsentation of thc doublc 
transform oftcmpcraturc e;,.(X) and was dcfincd as 

Multiplying equation (9a) by thc invcrsc of matrix A it 
becomcs 

39 

(9d-l) 

Decoupling and Solving thc Finite Systcm of First Order 
Diffcrcntial Egualions. This techniquc presented herc is based on 
lhe spectral decomposition of malrix C. anel it is general enough 
to bc applied to ali tirst arder ordinary ditierential equations 
systems with initial conditions, constant coefticients and 
non-singular matrices A and C. 

lntending to transform the coupled tinite system (9b,d) in a 
decouplcd tinitc system we now introduce thc following linear 
transformation 

V( X) = ÇZ(X), with ç-1CÇ =Di.. ( IOa.b) 

whcre Ç is a squarc matrix in which a column vector 

s(ql. (q = 1.2, ... , N). is an eigenvector of matrix C and D;, is a 

sq uare diagon al matrix in which thc diagonal elements are thc 
corrcsponding eigcnvalues Àq (q=l ,2, ... ,N) of matrix C. 

Eigcnvcctors and eigcnvalucs of matrix C are obtained from 
the following auxiliary matrix eigenvalue problcm 

(C- Àq I)Ç (ql =O. q=I.2, ... ,N. ( lOc) 

Substitutíng thc cquation (I Oa) into equations (9b,d) we havc 

(li c) 

D;, is a sq uare diagonal malrix thus lhe tinitc system (I l b,c) 
is decoupled anel can bc readily solved to yield an cxplicit 
formula to Z(X) 

and conscquently for Y(X} 

Thc exponential of the diagonal matrix (D;,X) can be 
cxpr~sscd in the following form 

o o A o 
o exp(i.. 2 X) o A o (li t) 

cxp(D ), X) = o o cxp(J. 3 X) /\ o 
M M M o M 

o o o /\ cxp(J,N X) 

that is eithcr a diagonal matrix. Thc matrix L(X) is givcn by 

X o o 1\ o 
o - 1/'A 2 o /\ o 

L(X)= o o - 1/t.. , A o (I Ig) 

M M M o M 

o o o /\ - 1/'A N 



The first diagonal elements ofthe above matrices exp(D;>.X) 
and L(X) are equal to unity and X, respectively, because in this 
case the first matrix cigenvalue is zero. It is also implicit in this 

formulae that there are no multiple eigenvalues. Ifmultiple 
eigenvalues occurs some arrangement must be done to 

accommodate such information. 

Temperature Solution. Once the vector Y(X), whose elements 

are the double transform of temperature e,m (X) , is known it is 

successively inverted by the inversion formulae detined by 
equations (5b,d) to recover the solution for the thrce-dimensional 
temperature distribution 0(R,<j>.X) from the following explicit 
expression 

M M * -:: Q<jl)R2 
EXR<I>,X)= I~ cos(f..l;<l>l IB;;nJ~ <P;mR)0;m(X)+--. < 12) 

i=l m=l 2Rw 

THERMAL OUANT!TlES OF PRACTlCAL INTEREST 

The bulk tluid temperature Tm(x), the periphcrally averagcd 
wall temperature Tw. m(x), the maximum tcmperaturc T max(x). and 
the peripherally averaged heat transfer coefficient h(x) at any 
tube cross section are determincd as follow. 

The bulk tluid temperature Tm(x) is determined from 

Tm(x) = A~uJ6'o J:u(r,<jl)T(r , <j> , x)rdrd<j>. (13a) 

peripherally averaged wall temperature Tw.m(x) is given by 

Tw ,m (x) = t f T(r, <1>. x)ds, 
p 

maximum temperature T maxCx) is obtained by means of 

( 13b) 

Tmax(x)=max{T(r,<jl,x); o:::;r:o;b. o:::;q,:::;q,o· x~O}, (13c) 

and the peripherally averaged heat transfer coefficient h(x) is 
detined as 

h(x)= J~oqo(<P)bd<P 
P[T w,m (x)- T m (x)] 

(I 3d) 

The dimensionless forms of Equations ( 13a.c) are given by 

0m(X) = + f~" f
0
R" U(R,<jl)0(R , <jl,X)RdRd<jl, (14a) 

R,\(j)o 

Gw .m(X)= ( 2 +'l>~)R" fG(R,<P,X)dP , (14b) 
p 

0max(X)=max{fXR,<jl,X); O~R:o;Rw, O~<j>::=;<j>0 , X~O}, (14c) 

The local Nusselt number Nu(X) and the average Nusselt 
number Num(X) are defined, respectively as 

Nu(X) = h(x)D 11 

k 

f,;" Q ( <) ) d$ 

2 + <jl
0 

8" .m (X)-8m (X) 
(14d) 
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N um (X ) = + f ~X N u (X ) d X. (14e) 

An explicit exprcssion for the bulk tluid temperature 0m(X) 
can be obtained by using the First Law of Thcrmodynamics, 
given in the following form 

0 (X)=~ J'l> o Q(<j>)d<j> · 
m Rw<l>o O 

( 14f) 

RESULTS ANO DISCUSSlON 

To compute thc doublc transform of temperature, e "n (X), 

was used the equation (li e). Thc computations to obtain thc 
tcmperature distribution 0(R.<jl . X) \Vas performcd by using thc 

cquation ( 12). Thc matrix eigenvalue problem givcn by equation 
(I Oc) was solvcd by using the subroutinc DEVCRG of 
IMSL (1987). The Bcsscl function evaluation was done by the 
IMSL routine DBSJS and was about one hundrcd fifty slower 
than thc computation of thc standard SIN or COSIN routines. 
The computations were pcrformed by using M= 15 terms in thc 
scrics. for the opening angles <l>o from 60° to 360° over the range 
of X from I 0'3 to I . !·lere WC prcsent results just for <l>o= 120°, the 
another anglcs show qualitativcly the sarne bchavior. Thc 
analysis are pcrformcd for a boundcd generic Q(<jl). The 
computations shown here wcre pcrformed by using tive variable 
boundary heat flux profiles presented in Tablc I. For comparison 
purposcs the average of the heat flux Q(<jl) for <1> ranging from 0° 
to <l>o is equal to the unity. 

1-'igure 2 shows the 
cross section isotherms 
for the distance from the 
origin X= 0.5 and thc 
constant boundary heat 
flux. Q(<j>)= l. lnspccting 
Figure 2 wc can scc that 
occurs two hot spots 
ncar each curvcd surface 
corners, where the 
tcmperature at thc wall 
are highest. 1-lence, the 
maximum tcmperature 
occurs at the corners 

Table I - Variable boundary heat 
flux profiles Q(<j>). 

Linear 
Parabola 
Parabola 
Parabola 

because. in the vicinity of thc corners the flow velocity is vcry 
low. When the hcat flux at thc curved wall is constant, the 
temperature gradient near the corners must be high enough to 
remove thc incoming heat from the wall to the tlow. This result 
implies that whcn the hcat tlux is constant at the curved walL the 
temperature is not. Furthermore, if the tempcrature is constant thc 
heat flux must bc variable. Thereforc. it is not possible to have 
the temperature and heat tlux to be simultaneously constant at the 
heated wall. Thus, to havc maximum tempcrature distant from the 
corners it is necessary to have also heat f1ux much more intense 
in a position distant from thc corners than near. lndeed, for the 
heat tlux Q(<j>)=611(l-11), that is zero for <jl=0° and <jl0 , and 
maximum for <1> = <j>J 2, the maximum temperature occurs at 
<1> = <jlj 2, as can be seen on Figure 3. 

Figure 4 shows the bulk lluid tcmperature 0m(X) and average 
wall temperature 0w.m(X). for various heat tlux profiles, plotted 
against the distance along thc tube in the range of X from O to I. 
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Figure 2- Isotherrns for the heat flux Q(<j>)= I at X= 0.5 
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Figure 3- Isotherrns for the heat flux Q(<j>)=611( I-11) at 
X =0.5 

The averagc ternperature 0m(X) increases Iineariy along thc 
length of the tube and present lhe sarne rcsults for ali heat fluxes. 
Thesc results also show that, very near the inlet, the average wall 
ternperaturcs 0w.rn(X) no longer varies linearly with distance 
along the wall. Our calculations show that for X greater than 

z.o .. (-lw.m(X), Q('l)=1 

- ·- ·- ··{-)w.m(X), 0(1\)=3112 

----·(-)w,m{X), 0( tl)=61J(1-11) 

- ··-··-· (-)w,m(X}, 0(11)=3(21)-1)2 

0.5 

0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1.0 

X 

Figure 4 - Bulk !luid ternperaturc 0m(X) and average wall 
ternperaturc 0w.m(X) for various heat tlux protiles. 
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about O. I the rnean wall ternperature 0 w,m(X) begins to vary 
lincarly with distance along the wall; in addition, the curves 
bccarne parallel to the respective bulk fluid ternperature. lt is 
interesting to note that the average wall ternperatures for Q(<j>) =I 
and for Q(<j>) = 211 . present the sarne results. The rnaxirnurn 
tcmperature 0maxCX), not shown here, behaves sirnilarly to the 
rnean wall temperature ew,m(X). It grows up non-linearly with X 
ranging from X=O till nearly X=O. I, then it becomes a linear 
function of X. Maximum ternperature curve also is parallel to the 
respective curves of bulk fluid temperature and mean wall 
temperature for values of X greater than about O. l. 

Figure 5 gives the variation of the local Nusselt numbers 
Nu( X) with distancc along the tube o ver the range of X from 10·3 

to I for thc heat fluxes shown in Table I. Examining the local 
Nusselt numbcr equation (14d) we conclude that it is the ratio 
between the total incoming heat flux and the difference between 
thc bulk fluid temperature and the average wall temperature. 
Since the heat !luxes are known and its average values was set to 
lhe unity, then the numerator in that equation has the sarne value. 
Therefore Nusselt number variation among each case is due just 
to the temperature diffcrence. The Nusselt number for the linear 
hcat flux is equal to that of constant heat flux because the 
increment on thc tcmperature field for high values of <j> is Iinearly 
compcnsated by its decrement for low values of <;>. As expected 
thc case depicted in Figure 3 present lowcr values for lhe 
temperature difference than those shown for constant heat flux 
and hence highcr values for the Nusselt number. Otherwise the 
rest two cases, Q( <j>) = 311 2 and Q( <j>) = 3(211-l )2

, show 
comparativcly higher difference temperature and lower Nusselt 
numbas. Similar behavior is found for the average Nusselt 
Number Num(X). presented in Figure 6. 

g 10 
::::s 
z 

X 

--0(~)= 1 

--0(~) =2~ 

... 0(~) = 3~2 

..... .. 0(~) = 6~(1·~) 

--- .. 0(~) = 3(2~-1)2 

Figure 5 - Local Nusselt number Nu( X) for various heat flux 
profilcs and the opening angle <l>o = 120° 

Figure 7 shows the incremental heat transfer number, 
I ll;nc(X) = [Num(X)-Nu(X)]X. for different heat fluxes. lts 
definition can be found in Shah and London (1978). As its 
formula carries thc information about the local and average 
Nusselt numbers then its behavior is also similar to those. 

The most of works presentcd in References, related to the 
circular sector tube geometry, deal with the fully developed case. 
Fcw cases treat of hydrodynamically developed and therrnally 
developing flow. The closest works to ours seerns to be those of 



Hong and Bergles ( 1974), Manglik and Bergles ( 1988) and Lei 
and Trupp ( 1990), but dealing with different kinds of boundary 
conditions. So, it is not possible to do a direct results 
comparison. 
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Figure 6- Average Nusselt number Num(X) for various hcat flu x 

pro files and the opening angle <!>o= 120° 
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heat flux profiles and the opcning angle <!>o= 120'. 
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S!JMMARY 

lhe aim of this work is to advance a fully analvtical approach to solve the system of linear ordinary 
difj'erential equations that resultsfi·om lhe application ofthe Gf7T (Generali::ed Integral Transform Technique) in lhe 
solution of Luikov 's equationsfor drying in capillary porous media. Thc basic ideais to apply the Laplace transform to 
solve the system of ordinary difjerential eq uations. The resulting symbolic system is then solved by a recursive method. 
The transformed solution is jinally analytica/ly inverted by lhe I leaviside expansion technique. Numerical simulations 
and comparisons are presented jór a two-dimensional problem. which valida te and i/lustra/e the relative merits of lhe 
proposed alternalive approach. 

INTRODUCÀO 

As Eq uações de Luikov formam um s istema de 
equações diferenciais parciais (EDP) linear. homogéneo c 
acoplado( temperatura c umidade). que modelam o processo 
de secagem cm diferentes aplicações na cngenharia. O 
modelo é obtido das equaçôcs de transferênci a de calor e 
massa cm meios porosos capil ares. 

Variações desse problema foram abordadas por 
diversos autores (Ribeiro, 1992. Duarte, 1995 c Ribeiro c 
Cotta, 1995) através da técnica de transformada integral 
generalizada (GITT) (Cotta, 1993). Resumidamentrc a idéia 
básica dessa técnica híbrida consiste na aplicação da 
transformada integral generalizada removendo as variáveis 
espaciais e transformando o problema em um sistema de 
EDO 's para a variável temporaL que é resolvido 
numericamente. A solução final é então encontrada pela 
aplicação da fórmula de inversão analítica. 

Neste trabalho apresentamos uma técnica 
totalmente analítica. como proposto por Vilhena ct alli 
(1998) . Vilhena c 13arichcllo ( 1998). para resolução do 
sistema de EDO ' s resultante da aplicação da GlTT nas 
equações de Luikov. Dessa forma. na próximf! seçào 
aplicamos a G ITT nas equações de Luikov para obtenção do 
sistema de EDO's na forma matricial. Na seção seguinte. 
descrevemos a técnica analíti ca de solução do sistema de 
EDO 's usando a técnica da transformada de Laplace. 
Finalmente . na scção quatro. apresentamos resultados 
numéricos e comparações. 

EQUAÇC)ES DE LUlKOV E A TRANSFORMADA 
INTEGRAL (GITT) 

As equações de Luikov. na fom1a adimensional 
como é mostrado cm Duarte ( 1995) . podem ser escritas como 
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com condições iniciais 

81(x,y.0)=0. 

82(x,y.O)= O, 

c condições de contorno 

~I =0. 
dX x=Ü 

~I =0 . a . 
y y=O 

i1821 - Pn~~ =o . 
dX x=Ü dX .x=O 

()821 - l'n~~ =0. 
iJy y =O dy y=O 

81(t,y.1:)=I. 

82 (1, y,1:)= I. 

81 (x ,l, 1:)= I. 

82(x.l ,1:)=1. 

RIO 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

(5) 

(6) 

(7) 

(8) 

(9) 
(lO) 

(li) 

(12) 



Aqui os parâmetros a. , (l , K , Lu e Pn são números 

adimensionais, como definidos em (Duarte, 1995). 
Para aplicação da GITT, procedemos à escolha de 

problemas auxiliares de autovalores que mantenham as 
características do problema original; desenvolvemos o par 
transformada-inversa associado e efetuamos a transformação 
integral, decorrendo desta operação um sistema diferencial 
ordinário, infinito e acoplado. Neste caso , quatro 
autofunções aparecem, originadas nas duas dimensões (x e y) 
e das duas variáveis dependentes (Temperatura e Umidade). 

Para esse problema específico as autofunções e 
autovalores dos problemas de Sturm-Liouville são todas do 
tipo 

'Pi = cos{!.ti, x), ~i =(i-+} , (13) 

sendo que designamos para os demais problemas as 
autofunções 'Pi, Q 0 , rje:=:m e os respectivos autovalores 

~i ,O'n.À·jellm· Também para os quatro problemas auxiliares, 

a norma ou integral de normalização, é definida como : 

i i o 
N i = 'l' ( dx 

o 

e da mesma forma. também para Nn , Mj , Mm 

( 14) 

Podemos então definir o par Transformada-Inversa 
correspondente às expressões : 

e ( l-J,x=lly=l 'l'Q I· r- 1 n 
m x=O y=O../M' 'i\lelh(x, y, r)::lxdy 

I v ''~n 

. r=l ry=l fj::Õm 8zh (x, y, T}ixdy 
e2im (t)= LoJy=O JM; JMm 

N N = 
"" 'l'iQn elin(r) e 1h(x,y, r)= L.JL.J JN: .JN: 

' n 

N r- -
N I j .:.m 'i)--:-(r) 

_ 2Jm e2h (x. y;t)-I u ..JM: 
J m v"'i 

(I 5) 

( 16) 

( 17) 

(I 8) 

sendo as séries truncadas nas fórmulas de inversão para 
obtenção dos valores numéricos da solução . 

SOLUÇÃO DO SISTEMA DE EDO's VIA 
TRANSFORMADA DE LAPLACE 

A equação difencial ordinária escrita na forma 
matricial, resultante da aplicação da GITT nas equações (I) 
e (2) pode ser escrita como 

~[eJ + [A][eJ =o 
dr 

[9(0)] = 9 0 (19) 

onde as duas componentes do vetor ã; são 
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S
1
m(ü)=- I sen(/.t;)sen(crn) 

.JN: ..JN.: ~i cr n ' 
(20) 

e 

e
21

m(ü)= I scn(Àj )scn(llm) 

.JN; .JN: À 111m ' 
(21) 

e a matriz [A] de ordem 2N x 2N é formada pelos blocos 
de ordem N x N 

A11 = a(J.Lf +K 2cr~) , 
. ~ ? 2 A12 = -[3( 11K- +llj) , 

A21 = -LtPr(K211~n+ÀJ) , 

e A22 = Lu(À.J + K 211~) . 

Aplicando a Transformada de Laplace nas EDO's ( 19) a 
solução matricial é do tipo 

(22) 

(23) 

(24) 

(25) 

[S] = L- 1[(sl +[A])- 1}8 0 (26) 

Aplicamos então a decomposição de Schur, 
segundo Strang ( 1976). na matriz [A], sendo 

A= Q TUQ 

resultando que 

(si-A)- 1 =QT(si-U) - 1Q 

(27) 

(28) 

onde U agora é uma matriz triangular superior. Para 
determinação da inversa dessa matriz usamos um resultado 
válido para inversão de matriz em bloco, segundo Faddeev e 
Faddeeva ( 1963), 

[~ ~r =[A;' -A- 1BC- I] 
c - I 

e estabelecendo um processo recursivo tal que 

SI = [s + u11 ) , 

-[S+ut I S+ut 2]-[~ S,- -
- O s+~2 O 

e assim sucessivamente 

s+liJz]. 
s+~z 

s+u11 s+ulz s+u13 

o s+u 22 s+u 23 

sk =I o o s+u33 

... ... ... 
o o o 

... s+ulk 

... s+uzk 

... s+ u3k 

... . .. 

... s+ukk 

(29) 

(30) 

(31) 



S + Ulk 

s + u 2k 

s + u 3k 

O O O s+ukk 

Portanto , por (29) 

S-1 
k-1 

o o o ... 

para k = 2 , ... , N e V é definido como : 

[ s+ul,k., s+u2,k, ... , S+L\.;-I,k f . 

(32) 

(33) 

(34) 

Agora. a partir da definição de matriz inversa. 
obtemos diretamente a matri z adjunta, já que pela técnica de 
expansão de Heaviside, 

N 

L-'[(sl-A) - IJ=Lp;esi t • 

onde: 

i = l 

-:-A_d...:.j ...:.(.:.:si_-__.:_U--'-)-I 
Pi= d 

~(det (si - U )) 
si 

(35) 

(36) 

Finalmente. utilizando a fórmula de inversão dada 
por ( 17) e ( 18). obtemos uma representação analítica do 
potencial nas demais variáveis independentes eliminadas 
durante a etapa da transformação integral. 

RESULTADOS 

Abaixo apresentamos os resultados para diferentes 
valores de x, y e tempo que foram comparados com Duarte 
(1995). Da mesma referência, os valores adimensionais 
usados em a,p,K,Lu e Pn são respectivamente 1.021426, 

0.003856, 4 , 0.001834 e 5,556. Na primeira coluna 
indicamos a posição •· x .. , nas segunda e quarta colunas · 
são valores da referência de Duarte( 1995), respectivamente 
para N=6 e N=12 ; nas terceira e quinta colunas são .valores 
calculados pela técnica apresentada, também com N = 6 e N = · 
12, respectivamente. 

Em todas as tabelas o valor de ·' y"' é de 0.5. As 
tabelas I , 2 e 3 correspondem ao valor da temperatura 
adimensionalizado (e,), para três valores de tempo : 0.0 15, 
0.025 e 0.045. As tabelas 4, 5 e 6 correspondem ao valor da 
umidade adimensionalizada (e,), usando os valores de tempo 
7, 15 e 26. Cabe salientar, relativamente aos resultados abaixo 
apresentados, que para cada valor de .. x ·· e .. , ·· fixados, 
com y=0.5, os valores da tabela foram obtidos com tempo 
máximo de CPU de 0.85 segundos, em um Pentium ( 133 
MHz, 32 Mb RAM). Além disso, resultados obtidos para 
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maiores valores de N identificam até três dígitos 
significativos 

Tabela I - Valores de e, (Temperatura), com y 0.5 
e •=0015 
X Duarte T.Laplace Duarte T.Laplace. 

(N=6) (N=6) (N=12) (N=12) 
0.0 0.394 0.396 0.393 0.396 
0.2 0.423 0.425 0.423 0.425 
0.4 0.509 0.510 0.508 0.510 
0.6 0.643 0.644 0.642 0.644 
0.8 0.812 0.813 0.812 0.813 
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 

Tabela 2 - Valores de e, ( Temperatura), com y = 0.5 
e 1: =O 025 
X Duarte T.Laplace Duarte T.Laplace. 

(N=6) (N=6) (N=12) (N=12) 
0.0 0.604 0.605 0.604 0.605 
0.2 0623 0.624 0.623 0.624 
0.4 0.679 0.680 0.679 0.679 
0.6 0.767 0.767 0.767 0.767 
0.8 0.877 0.878 0.877 0.877 
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 

Tabela 3 - Valores de e, ( Temperatura) , com y = 0.5 
e 1: =O 045 
X Duarte T.Laplace Duarte T.Laplace. 

(N=6) (N=6) JN=12) (N=12) 
0.0 0.829 0.830 0.829 0.830 
0.2 0.838 0.838 0.837 0.838 
0.4 0.862 0.862 0.861 0.861 
0.6 0.899 0.899 0.899 0.899 
0.8 0.947 0.947 0.947 0.947 
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 

Tabela 4 - Valores de e2 ( Umidade ) , com y = 0.5 e 
1:=7 

X Duarte T.Laplace Duarte T.Laplace. 
(N=6) (N=6) (N=12) (N= l2) 

0.0 0.3134 0.3177 0.3134 0.3177 
0.2 0.3466 0.3507 0.3466 0.3507 
0.4 0.4433 0.4468 0.4433 0.4468 
0.6 0.5947 0.5973 0.5947 0.5973 
0.8 0.7866 0.7879 0.7866 0.7879 
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 

Tabela 5 - Valores de e2 ( Umidade ) , com y = 0.5 e 

•= 15 
X Duarte T.Laplace Duarte T.Laplace. 

(N=6) (N=6) (N=12) (N=l2) 
0.0 0.6259 0.6259 0.6259 0.6259 
0.2 0.6442 0.6442 0.6442 0.6442 
0.4 0.6973 0.6973 0.6973 0.6973 
0.6 0.7801 0.7801 0.7801 0.7801 
0.8 0.8844 0.8844 0.8844 0.8844 
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 



Tabela 6 - Valores de 82 ( Umidade ) , com y = 0.5 e 
1: = 26 -

X Duar1e T.Laplace Duarte T.Laplace . 
(N=6) (N=6) (N=12) (N= I2) 

0.0 0.8366 0.8366 0.8366 0.8366 
0.2 0.8446 0.8446 0.8446 0.8446 
0.4 0.8678 0.8678 0.8678 0.8678 
0.6 0.9040 0.9040 0.9040 0.9040 
0.8 0.9495 0.9495 0.9495 0.9495 
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 

-

Os gráficos a segu ~r apresentam os valores calculados de 
temperatura e umidade adimcnsional cm funç ão da posição x. 

e, 

A J• :/ 

'•oo .. J 

; 
"' .// 

0"/ 
J, ·- < -· 0 .(>45 

"l . 
J .q· 

1 __ -o--;--:-~.02:" 
~r -

·+~~~""" ~ t __ :~-r --- ' :~ - ·· :-· - I ..,--I----.··--: 

X 

figura I - Vari ação da temperatura adimensional cm função 
da posição x para os tempos adimcnsionais 0.015 , 0.025 c 
0.045. 

e2 

.. 
-k 

"' j 
"1 -__ ., ---~':/ .e 

fC -r - -r = I :"i 

l---~ - 7 
~o -t--..,.-~-~--~·-----r--·r-------·..--~ 

O PC• X ' 

figura 2 - Variação da umidade adi mensional cm função da 
posição x para os tempos ad imensionais 7. 15 c 26 . 

CONCLUSÃO 

A análise dos resultados apresentados nesse 
trabalho mostra claramente que o método proposto pode ser 
aplicado com sucesso para solução de si stemas de EDO's 
resultantes da apl icação da Técnica da Transformada Integral 
Generalizada às equações de Lu ikov. reduzindo o tempo 
computac ional necessário para rotin as numéricas de so lução 
de EDO's. Além di sso. fi ca cl aro que essa abordagem pode 
ser usada associada à qualquer outro modelo. que não o de 
Luikov. que resulte em sistema de primeira ordem de 
EDO's. Principalmente devemos sali entar que essa proposta 
estabe lece uma solução analítica também para a variável 
temporal. nos problemas cm que a GITT é aplicada. Dessa 
forma a análi se de convergênc ia do método GITT. para esse 
problema, fica restrito ao estudo da convergência. já bem 
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estabelecida. do método espectral (Gottlib c Orzag( 1977)). 
Ai nda o caráter analítico da so lução proposta. bem como o 
baixo custo computacional reqm:rido, sugere que o método 
proposto é uma ferramenta efi ciente para resolver as eq uações 
transformadas pela Gin·. 
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RESUMO 

RIO 

Procura-se aqui uma metodoloRia semi-analítica aplicada ao flnw de calor bidirecional não-estacionário em elementos multi­
compostos. O objetivo principal é calcular o fluxo de calor na face interna de paredes externas de edificações. Para tanto serão consi­
deradas variaçôes contínuas da temperatura externa nas faces superiores e esquerda de uma parede, e temperaturas constantes na base 
e face direita. O objetivo é calcular o f luxo de calor na face direita desta parede. 

PROBLEMA PROPOSTO 

Este trabalho visa ser uma continuação. ou expansão. ele 
um método já testado em uma clireçào x (Bcycr 1996. 13eyer ct ai. 
1995), procurando a sua aplicação cm duas direções. x c y. 

Seja um elemento multi-composto conforme fi gura I. 

I 2 3 

x, x2 x1 x4 x5 

h) 
T, 

Figura I. Elemento bidirecionalmulti-composto 

O elemento cm análise é composto por di versos me ios. 
numerados de I a 4, com propriedades térmicas diferentes. Entre 
eles pode ou não existir contato térmico perfeito. Na face esquer­
da existe um fluído com temperatura variável com o tempo, cha­
mada T.(t), e um coeficiente de convecção constante chamado h1. 

Na face direita existe um fluido com temperatura Th c um coefici­
ente de convecção h5• ambos constantes com o tempo. Na face 
inferior existe uma temperatura T, e um coeficiente de convecção 
h3• ambos constantes. Na tàcc superior existe um fluído com tem­
peratura variável com o tempo Tct(t) c um coeficiente de convec­
ção h2 constante com o tempo. 

A equação básica do problema é: 
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(/ T,(x ,y, t) 'd2T,(x,y,l) 
2 + ) 

dx av-
!

x 1 :o;x:o;x5 

~ êJT,(x,y,t) l :o; i:o;4 

a, 'dt ...... l t >O 

Y! :o;y:o;y5 

(I) 

onde i são os meios participantes do problema e a a difusividade 
térmica. 

As condições de contorno cm x são de terceira espécie: 

dT/x1,y,t ) 
- k' ---'-a'-~ '---'-

dlj (x,.y,t) 
k~ dx 

(la) 

As condições de contorno em y são de terceira espécie: 

(I b) 

As condições de interface cm x. considerando contato 
térmico perfeito. são: 

) 

I >() 

I :o; I :o; 3 

Y1 :o;y :o; .1'5 

A condição inicial do problema é: 

I :o; i :o; 4 

T,(x,y,O)= Fj(x, y). .... }x1 :o; x:o; x5 

YJ :o;y:o;y5 

(I c) 

(I d) 

O equacionamento acima pode ser encontrado cm livros 
de condução do calor (Ozisik 1980). 



TEMPERATURA MÉDIA 

O principal objetivo do problema é calcular o fluxo de 
calor na face direita, a carga térmica do ambiente. O problema 
será primeiramente resolvido em termos de temperaturas médias 
emy, t: 

I fy5 
tJx,I)=H yl T;(x.y,l}dy 

onde H = y5 - y I . 

(2) 

Escrevendo o problema para temperatura média e apli­
cando 2 na equação I vem: 

a2t;(x,t) I r a7j(x,y5 ,t) a7j(x,y1.t) lj I ar;(x,t) +-l = (3) ax2 H ay ay a, a1 

A equação acima pode ser rescrita com termo fonte Si: 

a2t;(x,t)- I ar,(x,t) +S;(x ,l } . . , .. onde 
ax2 -a; at 

- l _ _!_r a r,rx .y1,tJ a r,rx.y_,.I)J 
S,(x ,l)- Hl ay ay 

(3a) 

Lembrando a equação de Fourier, q=-k dT/dy, facilmente 
observa-se que a fonte representa os fluxos de calor no contorno 
y, lembrando que a=k/pcP. 

As condições de contorno em x ficam : 

k ati(XJ .t) =h,[T,(t)-TJ(XJ.t) ] 
- I ax 

k at~(_l(_; ,t) = h_;[?f,- "t~(X_; ,t)] 
./ ax 

As condições de contorno em y permanecem: 

alj(x ,yl ,t) = h
2

[rJ(t ) - T, (x ,yl ,t)] -k, ay 

ar,rx.y_;,l)- h [r.- T:,(x,y_;,t)] k - 3 ( 
' ay 

As condições de interface em x ficam: 

tJxi+l ,I)= ti+l (xl+ 1 ,1) 

ar; (xi+l'l} ar,+,(x l+ l't ) 
k; ax = ki+l ax 

A condição inicial fica: 

tJx .O) = G,(x) 

(3b) 

(3c) 

(3d) 

(3e) 

TRANSFORMADA DE LAPLACE NA TEMPERATURA 
MÉDIA 

Aplicando a Transformada de Laplace ao problema 3 
vem: 
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2- ( d tJx ,s) s _ "t
0

; x) -
--'-

2
-- -r;(x ,s) = ----+S; (x,s). .. , .. onde 

d:x a; a; 

- I r 
SJx .s) =...:J d 

TJx ,y 1 ,s) 

dy 

- l 
d 7Jx.y5 ,s) 1 

Hl dy J 

As condições de contorno em x ficam: 

ár. 1(x 1 .s) h:;: (x s)=h/f'afsJ 
k + I 'I· I• 

- I d:x T 

h ár.~(x_; .s) h-1 (x- ,s) =hs-
k + ) ~) s ~ d:x 

As condições de contorno cm y ficam: 

dT(x,y, ,s) h -T(xy s)=h/[d(s) -k. I + 2 i • I ' 
I dy 

TC df,(x,y_;.s) +h T(x,y
5

,s)= h3 -
k j I S 

I dy 

As condições de intertàce cm x ficam: 

1J xl+l' s) = !,+1 ( x,+l' s) 
dT.,( xi+l, s) dT.,+I ( x1+/' s) 

k, =ki+l d:x 
dx 

A solução do problema 4 é tomada da forma: 

"t; (x,s) =A, ( s)exp(-R,x)+ B, (s)exp( R;x) 

r l 
exp(-R,x)f< {T 01 (x) _ J 

+ ·. exp( R;x --+S,(x,s) d:x 
2R; ·" a, 

r l exp(R;x)fx _ I "t 0 ,{x) - 1 

. exp(-R1 x),l +S,(x ,s)Jd:x 
2R; ·" a, 

(4) 

(4a) 

(4b) 

(4c) 

(5) 

Nesta equação Ri vale ~. Para resolver a equação 

5 é necessário conhecer a distribuição inicial de temperaturas 
médias e o termo fonte. A distribuição inicial de temperaturas 
será tomada por polinómios quadráticos, como feito nos trabalhos 
anteriores unidirecionais (Beyer 1996, Beyer et ai. 1995). Resta 
conhecer a fonte Si. 

EQUAÇÃO AUXILIAR PROPOSTA 

Para a temperatura transformada Ti constituinte do termo 
fonte será proposta uma equação baseada também em polinómios 
quadráticos em x e y, obtendo-se: 

2 [2 } [2 } -p n n n 2 
T; (x,y,s) = LanJs)y + Lbn,(s)y + Lc11,(s)y 

=O =O n~ 

(6) 

As equações propostas serão assinaladas por um índice p. 
Para encontrarem-se os coeficientes a,i , bni e Cni serão utilizadas 
as equações de contorno em y ( 4b) e a definição da temperatura 

Á 



média, equação 2, obtendo-se (para y 1 =O e y5 = I, ou seja, pare­
de com I m de altura): 

-P. ~ a11,(s){~ b111 (S)} r~ C111 (S)}2 
1:

1 
(x,s)= L.--- L...--- + L...---

n=ll n + 1 n=O n + 1 n=O n + 1 
(7) 

Como tem-se um total de nove incógnitas, a equação 
acima, junto com as condições de contorno em y serão aplicadas 
em três seções de cada meio i. Para tanto é necessária a derivada 
em y, obtendo-se: 

df;P (x ,y,s) _ ~ n-1 r~ n-1} r~ n-1 }2 
-'----- L.,na 111 y + L..,nb

111
y + L.,nCmY 

dy n=l n=l n=l 

(8) 

Colocando a equação 8 em 4 obtém-se: 

-p ( . 2) si (x,s) = -2 a21 (s)+b2i (s)x+c2, (s)x (9) 

SOLUÇÃO DO PROBLEMA 

A condição inicial 1:0 ; da equação 5 será calculada por 
ajuste de polinômio quadrático, da forma: 

2 

' 11 1:
01 

(x) = L.,d
11
;X (lO) 

n=O 

Estes dados deverão ser colocados na equação 5, que de­
verá ser integrada e derivada, para ser colocada nas condições de 
contorno, formando um sistema que deverá ser resolvido, como 
no caso unidirecional, por Transformada de Laplace com Qua­
dratura Gaussiana (Beyer 1996, Beyer et ai. 1995). 

O caso mais simples é quando x = x;, quando as integrais 
ficam nulas, obtendo-se: 

1:
1 
(x, .s) = A,(s)exp(-R1x; )+ B;(s)exp( R;x,) (II) 

Para um x qualquer, a equação 5 pode ser escrita de outra 
forma, ficando então: 

1: ,(x ,s) = A;( s)exp(-R,x)+ B,( s)exp( R;x) 

( 12) 

exp(-R;x)Jx . 't 0 ;(x) 
+ exp(R;x)---dx 

2R; -'' a, 

exp(R;x)Jx. 't 0 ;(x) 
exp(-R;x)---dx 

2R; x' a; 

exp(-R,x) f' _ 
+ · exp(R,x)S,(x,s)dx 

2R; X I 

exp(R;x)Jx _ 
exp(-R;x)S, (x,s)dx 

2R; XI 

Observa-se na equação acima que a segunda e terceira li­
nhas representam o problema unidimensional já resolvido, e a 
quarta e quinta linhas o efeito da segunda dimensão. Pode-se 
portanto utilizar o resultado unidirecional acrescido do resultado 
das duas integrais das últimas linhas acima. Como o termo fonte 
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tem uma equação semelhante à condição inicial, os resultados das 
integrais também serão semelhantes, obtendo-se: 

'1: 1 (x ,s) = A,(s)exp(-R;x)+ B,(s)exp( R1x) 

1,(x) a ;S,(x ) 
+----'--'--

2s s 
(13) 

-N 1 exp(-R1x)- N 2 exp( R
1
x) 

onde 

N j = exp( ',J.R1x; J( K
1 

+ M
1

x; +d31 x: ) .. , ... ) = 1,2 

d21 2dj, 
K =d --+--

.1 
11 

±R; R/ 

-N; exp(-R,x)- N~ exp( R1x) 

onde 
I I I 2 

N J = exp(',J.R1x ; J( K 
1 

+ MJxi +c3;x; ) .. , ... ) = 1,2 

b3 2c3 K'. = a 3 --
1-+--1 

I I +R R2 
- I I 

, 2c3, 
M . =b3 ---

l I +R 
- I 

( 13a) 

(13b) 

( 13c) 

(!3d) 

A equação acima é a solução genérica do problema. A 
equação 13a é a parte unidirecional, e a 13c o efeito da segunda 
dimensão. Esta equação, junto com a II , deve ser colocada nas 
condições de contorno para encontrarem-se as constantes de inte­
gração A; e 8;. Alem delas. é necessário colocarem-se as deriva­
das destas equações, obtendo-se para x;: 

dt,(x 1 ,s) [ ] 
--'---'--=R, B,(s) exp( R1x

1 
)- A,(s)exp(-R;x1) 

dx 
(14) 

Para x qualquer obtém-se, também baseado na análise 
unidirecional: 

~;0 . ~ [ l ---'--=R, B,(s)exp( R1x)- A,(s)exp(-R1x ) 
dx 

(15) 
Id,(x) a;Sd,(x) 

+-----'----'--
2s s 

onde 



ld, (x) = (2d 21 + 4d3ix) + Ri [ N 1 exp(- Rix)-l'i 2 exp( Rix)} 

( I5a) 

Sd,(x) = ( 2b3, + 4c 3ix) +R, f N; exp(- Rix)- N; exp( R,x)} 

( I 5b) 

SISTEMA A SER RESOLVIDO PARA A TEM PERAT URA 
MÉDIA 

Também a equação I 5a representa o problema unidi reci­
onal. e a I 5b o bidirecional. Deve-se agora colocar as equações 
I L 13. I 4 e 15 nas condições de contorno em x. equações 4a. e 
interface em x. eq uações 4c. para acharem-se as constantes de 
integração das equações I I e 13 , soluções do problema, obtendo­
se: 

áT. 1(x 1.s) _ _ 
- k 1 +h/r:Jx 1 .s)=h1T;, (s) 

dr 

1, ( x 1+l ,s) = T1+l ( x ,+l .s) l 

_ di ,(x i+l' s) _ _ áT.,+1( x ,+1.s))--
k I - k I+ I -'-'-'-----'-'-'--

dr dr 

.i = 1.2 .3 ( 16) 

áT._,(r5, s) - lf, 
k _, +h5 T: _,(x , .s) = h5 -

dx s 

Com as equações acima pode-se montar um sistema li near 
para obtenção dos coefi cientes A; c 13; obtendo-se para a matriz 
dos coefi cientes: 

I a 11 b ll o o o o () o l 
I 

I a 12 b 12 a22 b22 o o (} o I 
I I 
I ar b/3 a 23 b23 o o (} o I I _, I 
I o o (/2-J b2-J a 3-1 b3-l o o I ( 17) 
I o o a 25 b25 a 35 b . - {) o I O) 

I {) () o o b Jó 
I 

a JfJ a-16 b_,ó I 

I {) o () o br 
I 

a 37 (/ -1 7 br I 
l {) o o o o {) a_,8 b_,li J 

Os coeficientes podem ser encontrados nos trabalhos an­
teriores (Bcycr 1996, Bcyer ct ai. 1995). Esta matriz. junto com 
os termos independentes reti rados da eq uação I 6 permitem en­
contrar A; c B; por métodos conhecidos de solução de sistemas 
( Prcss et ai. I 992 ). 

CONVERGÊNCIA DA EQUAÇÃO PROPOSTA 

É necessário encontrarem-se os coelic ientes ani· bn; e Cn; 
das eq uações acima. Como tem-se nove incógnitas. serão neces­
sárias nove equações para cada meio. as duas de contorno em y e 
a temperatura méd ia, aplicadas cm três seções x. A conexão entre 
os meios fo i feita pela solução do problema unidirec ional. Este 
método foi chamado matriz 9. 

Outra alternativa foi resolver o prob lema conectando os 
meios através das cond ições de interface. resultando cm um pro­
blema único com matriz 36 x 36. Esta alternati va fo i chamada 
matriz 36. 

A equação proposta para T transformada (cq. 6) deve ser 
aplicada nas condições de contorno em y junto com sua deri vada 
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(cq . 8). Obtém-se então as seguintes eq uações, escritas para as 
in terfaces x1 a x, c os pontos centrais de cada meio I a 4: 

(h2 a1" - K, a1, ) + (h2b0,-K,b1, ) x+ (h2c11 , -K,c 11 ) x
2 = 

= hJd (s) 

J 2 2 

L (n K, +h3 )a
11
i + L (nK, +h3 ):tb

111 
+ L (nK, +h3 )x

2
c

111 

n=li 

7~ 
= h, ­

- s 

n=ll 1/= IJ 

(I 8) 

A temperatura média proposta pode ser vista na eq. 7, que 
será igualada ao resu ltado da equação 15. junto com as condições 
de contorno em y. fo rmando um si stema a ser resol vido ite rat i­
vamente para se encontrar os coelicicntes a,;. bni e C11;-

SISTEMA A SER RESOL V IDO PARA A EQUAÇÃO PRO­
POSTA 

O si stema será resolvido substitu indo-se s por p,/t dos 
pontos de quadratura e encontrando-se ani · bn; e eni iterativamente. 
Os termos da matri z codi ficados u(i inha,coluna) podem ser vistos 
abaixo. 

r 11 I I 11/] (} UI-I 11 15 
(} /li~ ll 18 () l 

I I 
lu 11 11 22 () 11 1-1 11 25 o ur 11 18 () I I -

I l u,, l/ 32 () u 3-1 ll35 o 11 37 11 Jx O I J I 
l 11 -11 un 11-/3 11-14 11-15 11-lr. ll-17 u41i u_,~ I 
I I 
1

11 51 li 52 11 53 11 5-1 11 55 lljr, 11 57 l/5/i 11 5') I 
I I 
lllr.J 11r.2 ll63 11ó-l 11 65 ll r,ó 11ó7 u uó'J 

I 
68 

I 
!1 7/i 117') I u7/ u,l 11 73 11 ,--1 11 75 l/ 7(, U77 I 

I 
11181 11 81 11 81 118/ 118/ l/ 8/ 11 81 1181 1181 

I 
I 

lu v! u92 11')3 11 ')-J 11 ')5 li'){, 11')7 !1 ')8 u 'J'J J 
( 19) 

f~ necessária uma estimat iva inicial para ani· h11; e Cni · Uma 
primeira consideração pode ser um campo de temperatura cons­
tante. independente de X c Y- Isto leva para ao; igual ao valor da 
temperatura inicial, c os demais coeficientes iguais à zero. Após. 
é feita a convergência dos coefi cientes. No problema resolvido, a 
convergência fo i feita adotando um critéri o de diferença máx ima 
de 0.5% (zero ví rgula cinco por cento) entre o valor adotado e o 
calculado. O cálculo considerando cri tério de I% não apresentou 
di fe renças significativas. Fo i tomado 0,5% por segurança. 

O retorno da temperatu ra média T: para o domínio tempo 
também será fei to. como no caso unidi rcc ional, através de Qua­
dratura Gaussiana, obtendo-se (Heydarian e Mullineaux, 19!! I): 

'C ,(x . t ) =L~=tAk(Pk l t J"T Jx . pk l t) (20) 

Nesta equação a temperatu ra méd ia transformada é cal­
culada pelas eq uações 13. c aplicada na equação acima utili zando 
os pontos de quadratura A(k) c p(k), encontrados em Stroud c 
Secrcst ( 1966 ). 



PROBLEMA RESOLVIDO 

As temperaturas externas funç;io do tempo serão conside­
radas como Temperaturas Sol-Ar. conforme considerado nos pro­
blemas unidirccionais (Beyer 1996, Beyer ct ai. 1995). A parede 
será a mesma, voltada para oeste. com um metro de altura. Logo, 
T,(t) será a mesma do problema unidimensional. A temperatura 
Td(t) será calculada para uma superfície hori zontal. com insola­
ção dir..:ta a partir das 12 horas. Ant..:s. será considerada com a 
mesma insolação da superfície oeste. A temperatura Sol-Ar para a 
superfície horizontal pode então ser vista na tabela I. O problema 
resolvido unidimensional é encontrado no ASHRAE Handbook 
Fundamentais ( 1997). 

Tabela I Temperatura Sol-Ar para Superfície Uorizontal 

h Tsa h Tsa h T" 
I 25.43 9 29.764 17 41.128 
2 24.88 lO 31.7 18 35.29 
3 24.44 11 33.752 19 31.286 
4 24.11 12 53.946 20 29.83 
5 24 13 54.642 21 28.62 
6 25.104 14 53.624 22 27.52 
7 26.382 15 50.886 23 26.64 
8 27.918 16 46.604 24 25.98 

As duas temperaturas Sol-Ar podem ser vistas na figura 2. 

2 
ü Sup. Hori;zontal-- .. . ....: 
Ol 
~-

o o 
cn 

...,. 
ci 
E 
Q) 

1--

o 
C') 

o 6 12 18 24 
Hora 

Figura 2 Temperaturas Sol-Ar Vertical e Uorizontal 

O dia foi dividido em cinco problemas scqüenciais. como 
no problema unidirccional, com int..:rvalo nas principais infle>;ões 
do gráfico acima, a saber: às 5, li , 15 e 19 horas. quando sào 
calculadas as condições iniciais dos problemas segu intes. Para o 
cálculo das temperaturas médias foram considerados 12 pontos 
de quadratura, por ter sido o melhor valor na análise de erro feito 
no problema unidimensional (Beyer 1996, Hornbeck 1975). 

Os flu xos de calor para os problemas rcsol v idos para o 
quarto dia pelo método proposto e por volumes finitos (Patankar, 
1980) podem ser vistos na tabela 2. 

Como pode ser visto. a diferença entre ambos é pequena. 
Os dois fluxos de calor podem ser vistos na figura 3. Pod..:-se 
notar um atraso temporal na onda de calor. com pequenas dife­
renças nos valores máximos c mínimos. 

É importante comentar a rapidez computacional do méto­
do proposto, capaz da calcular os quatro dias em 2-3 minutos. 
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Tab. 2 Fluxos de Calor para as Soluções Propostas e Volumes 
Finitos 

o 
N 

s:_ N 

-º ~ 
"' u ., 
'O 
o 
~ a:> 

u:: 

Hora 
o 
I 

2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
lO 
II 
12 
13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 

Numérico 
11.854 
10.188 
8.686 
7.339 
6.140 
5.093 
4.295 
3.802 
3.644 
3.833 
4.357 
5.195 
8.200 
10.602 
12.323 
14.255 
16.194 
18.010 
19.318 
19.818 
19.250 
17.629 
15.655 
13.689 
11.854 

Matriz 9 
14.049 
12.530 
11.104 
9.779 
8.549 
7.414 
6.357 
5.439 
4.763 
4.371 
4.276 
4.478 
4.359 
4.579 
5.526 
7.283 
9.954 
13 .103 
16.219 
18.590 
19.335 
18.574 
17. 187 
15 .624 
14.049 

Matriz 36 
14.132 
12.652 
I I .223 
9.887 
8.643 
7.492 
6.422 
5.497 
4.813 
4.417 
4.318 
4.513 
4.394 
4.593 
5.490 
7.166 
9.889 
13.038 
16 193 
18.581 
19.339 
18.587 
17.214 
15 .672 
14.132 

-...._' Matnz 9 + 
Matriz 36 

o+----.----,-----,----.----.----T----.----, 
o 6 12 18 24 

Hora 

Fig. 3 Fluxos de Calor Para Soluções Numérica e Proposta 

CONCLUSÕES 

A solução proposta apresenta-se como uma metodologia 
simples e que permite o cálculo de difusão de calor em duas di­
mensões. reduzindo o problema para uma dimensão. Apresenta 
boas possibilidades de ser expandida para três dircções. x. y e z. 

O método apresenta recursos a serem explorados. como a 
tentati va de outras equações propostas. Também pode ser procu­
rada a so lução do campo de temperaturas puntuais. talvez com o 
mesmo tipo de polinômio cm x c y utilizado para a temperatura 
transformada da fonte. 

Apresenta como vantagem a não necessidade de discreti­
zação dos domínios espacial c temporal. resguardando-se a ne­
cessidade dos incrementos temporais entre problemas seqüenci-



ais, já que o dia é dividido em cinco problemas seqüenciais. Isto 
permite que o problema tenha um incremento temporal de apro­
ximadamente cinco horas. 

Resolveu bastante bem o problema proposto, que era o 
cálculo do fluxo de calor na face interna da parede. A compara­
ção com a solução numérica mostrou diferenças aceitáveis para a 
sistemática usual do cálculo dos fluxos de calor em paredes, que 
tem como objetivo o cálculo das cargas térmicas de ar condicio­
nado. 
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ABSTRACT 

ln this work, lhe Laplace transform technique with nume­
rical inversion is used to develop solutions for the problem of 
two-dimcnsional heat conduction in multilayered walls. ln this 
method, thc partia! derivatives with respect to time variable are 
removed from differential equation by the application of thc La­
place transform, thc rcsulting system of ordinary differential 
equations are solved and the temperature transform is invcrted by 
numerical method. This method is based on Gaussian Quadrature, 
a method for the approximation of integrais. The advantage of the 
Laplace/Gaussian method is that there is no need to step in time 
or position. The solution for any valuc of t o r x can be found im­
mcdiately. The two-dimensional problem is reduced to anc­
dimensional using average temperature across x section, and hcat 
source at y boundary. 
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RESUMO 

lc\te tmbalho jic uso d<' técnicas numéricas que permitem avaliar a transferência de calor e o 
escoamento di! ar em edijicaç1!es. Os resultados da simulaçiio. que fornecem valores de temperatura média 
radiante. umidade, temperatura e velocidade do ar, possibilitam a determinaçao do conforto térmico no 
interior de recilllos ocupados. O conforto térmico é baseado em duas possibilidades: propriedades uniformes 
e distribuídas no interior do recinto. Simulações de dias típ icos de verâo e inverno foram condzcidas. Uma 
análise dos modelos distribuído I! unijórnze 1; apresentada. Os resultados indicam que o conforto térmico 
varia n/io somente ao longo do dia mas também localmente no espaço ocupado. 

INTRODUÇÃO 

O ambi<:n tc climatizado é um sist.:ma térmico complexo 
envolvendo vários processos de transkrência de calor. As 
variações. horárias. diárias c sazonais do cli ma impõem um 
carátcr dinâmico ao problema aumentando sua complexidade. A 
avali ação correta dc~tcs proc..:ssos de transferência de calor é um 
desafio aos projcti stas de cdilicaçõcs c sistemas de cl imati zação 
que se preocupam com o dimen sionamento de sistcmus 
encrgeticamcntc eficientes. saudávei s c coni(Jrtúvcis. 

Atualmentc. ferramentas de simulação num~rica pt:rmitem a 
quantificação destas trocas com certo grau de fidelidade (Ciarkc, 
I 985, Negrão. 199R). Isto possibilita o cálculo da energia 
necessária à dimati zação de ambientes c também a aval iação do 
conforto térmico no interior dos recintos ocupados. 

Trabalh os na área de coni(J rto térmico (Fangcr. 1970. Gagge 
et ai , 1986. ASHRAE. 1997) mostram que o conforto térmico 
pode ser ava li ado a partir de três classes de variáve is: fa tores do 
ambiente (temperatura médi a radiante. umidade. tempnatura c 
velocidade do ar). ní ve l de ati vidadc tisica c tipo de vestuár io dos 
ocupantes. 

O presente trabalho objetiva a avaliação de índ ices de 
conforto térm ico (Fangcr. 1970) baseados cm resultados da 
Simulação numérica. As condiçües do ar na sala climati zada é não 
somente baseada cm val ores uniformes. cm que o ar é 
considerado misturado, como também cm va lorc;: di stribuídos. A 
análise distribuída permite determinar se ind ivíd uos dentro elo 
mesmo recinto experimentam diferentes sensaçiics de conforto 
térmico. 

Este trabalho utiliza uma técnica de simulação. desenvolvida 
por Negrão ( 1998). que combina modelos numéricos­
matemáticos com diferentes níveis de resolução c 
consequentemente, complexidade. 

MODELO MATEMÁTICO 

O comportamento térmico de uma edi ficação é 
fund amentalmente dependente dos processos ele tran sferência de 
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calor c massa que ocorrem entre esta c o meio exterior. A 
eclificaç<lo é composta ele um conjunto de elementos (est rutura, 
cq uipmm:ntos. sistemas de iluminação. ocupantes, etc.). cada qual 
com carm;tcrísticas térmicas próprias. que participam de forma 
integrada c interativa destes processos. A determinação dos 
campos de velocidade c temperatura que caracterizam o 
escoamento de ar e a transferênci a de calor na cdi cação é feita 
através da sol ução das cq uaçôes ela conservação da massa, 
quantidade de movi mento e energia. A equação da conservação a 
ser resolvida para cada uma das grandezas ac ima mencionadas é 
expressa gcnericamt:nte como: 

J(~tP) = ;) (r. ~~ -pu,t/JJ + -\ 
ot ux , u:x, 

(I) 

onde tjJ representa a variáve l a ser determinada em seu valor 
médio. r 0 é o coeficiente difusivo da vari ável no meio. S~ é o 
termo font e. p é a densidade c u1 a componente da velocidade na 
dircçào -'r Os termos acima encontram-se na Tabela I. 

As equações a serem resolvidas são di scretizadas através do 
método dos vo lumes finitos (Patankar. 1980). Duas malhas são 
consideradas: a primeira de menor resolução. onde o ar é 
considerado misturado (apenas um nó representa a condição do ar 
na sala e somente a equação da energia é reso lvida) c a segunda 
bem mais refinada. onde o vol ume de ar é di vidido em um grande 
número de células (todas as equações de conservação são 
reso lvidas). 

No segundo modelo. a turbulência - característ ica do tipo de 
escoamento de ar encontrado em edificações - é considerada 
através do mode lo k-E padrão (Rod i, 1984). 

O domínio do primeiro modelo in corpora também os 
processos de transferência ele calor por convecção nas supcrficies 
externas. condução transicntc nas paredes. ganhos de radiação 
solar. trocas de calor por rad iação entre as superficies internas, 
convecção nas supcrficies internas, etc. No modelo mais refinado, 
somente o escoamento de ar no interior de uma zuna térmica é 
so lucionado. 

· · ~ 



Duas poss ibilidades são consideradas: i) so lução do domínio 
de menor reso lução. ou ii) o acoplamento entre os dois domínios. 
O acomplamento entre os domínios ocorre nas superfki cs 
internas das paredes das zonas. Este acoplamento permite avaliar 
o conforto térmico de forma g lobal em a lgumas zonas e em outras 
de forma distribuída. Os detalhes sobre este acoplamento pode 
ser encontrado em Negrão ( 1998). 

Tabela I -Termos das Equações governantes. 

Equation $ r~ So 
Massa 1 

Momentum u, !l<:r 
a J' rJ [ rJu, l -- + - J1 . -- - pg 

r! .r, rJ.r .I ef rJx, ' 

Energia T rT I ,, , I 
q / c,_ a 

Energia de k /1 ,.; I c - C o p E - eh 
Turb. --

cr , 
Diss ip. de E !I cf 

I 
" . ê . , c . ê . 

E. Turb. -- ( - (, - C,p- - (,-1, 
(J l k ~ k ~k h 

f 

' • !I 11, k-
l r= - + - l' cf = 11, + 11 p = p( l') 11 1 =<'11 P-;:-

Pr cr r 

() = gj3 _ ,_ __ (j = J.1 - '-+ - ·- --' 11 J 1 [ J u Ju i 1 clu 
h 7 Cf l J, I f dxj Jxi (Jx j 

11 =' i ,. Ir I . . 

C /J = lO . C I = 144 , (' ~ = 1.92 . (' 3 = I. H \" - = X . I,: 
I . 

(J k = 10 . (J c = u, cr r = o 9, (' 11 =o 09 

MODELO DE CONFO RTO TÉRMI CO 

Fanger ( 1970) identificou os seguintes fatores que influem 
na sensação de conforto: velocidade relativa do ar. temperatura 
do ar. teor de umidade do ar e a temperatura média radiante 
(fatores do ambiente), além do n ível de atividade c o tipo de 
vestimenta. Através da análise da transferênci a de calor en tre uma 
pessoa e o meio. e de experimentação, Fanger apresentou o índice 
PMJ' (Predicted Afean Vote) que reve la a sen sação de conforto 
percebida pelos ind ivíduos (frio. ca lor ou neutralidade) em 
relação a uma cond ição ambienta l. A equação que determina este 
índi ce é encontrada na literatura (Fangcr, 1970) c pode ser 
genericamente escrita como: 

PMV = PMV(MJ"I:",u"J;,,w) (2) 

onde M representa a taxa de metabolismo do o rganismo humano. 
/" é resistência térmica do vestuário. Tmr é a temperatura média 
radiante. ua é a velocidade relativa do ar. Ta é a temperatura do ar 

e w é a um idade absoluta do ar. A part ir do PM J'. Fanger deri vou 
uma expressão para quantificar o percentual de indivíduos 
insatisfeitos com a condição ambienta l. o PPD (Predicted 
Percentage of Dissatisfied). Este índice é obtido cm função do 
PMV através da equação: 

p p D = 1 00 _ 95 . e - (o .o3353 I 'MI ' ' +O ~179 J'Mr ' ' 1 (J) 

Temperatura Média Radiante. Para avaliar a temperatura 
méd ia radiante pontualmente é utilizado um manequim 
pos icionado em pé, no interior de uma zona. Este manequim é 
composto por sete paralelepípedos, cujas dimensões n:produzcm 
as proporções de um indivíduo adulto alto e esbelto (figura 2). 
Para cada uma das faces vis íveis destes paralelepípedos. é 
calculada uma temperatura radiante plana a partir de fatores de 
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forma (F~_, ) entre a face j do para lel epípedo c uma das n 
supcrlicics internas da zona c das temperaturas destas superlic ies 
(l~). Conhecidas as temperaturas radiantes planas de todas m 
fàccs vi síveis. a temperatura média rad iante para o manequim é 
en tão calcu lada (Carva lho. 1998): 

1

1/ 4 m n 

I A,. I F,_,r;4 
T =I J= l . I = I 

mr m 

_L A, 
J= i 

(4) 

Expressões genera lizadas dos fato res de form a para pl anos 
paralelos c perpendiculares são obtidas da literatura (C iarkc. 
1985) 

i\valiaçã~ dos índi ces de conforto. Os índices de conforto 
propostos por Fangcr serão ava liados cm vários pontos num 
plano horizontal. no interior da zona. Obtidos a parti r do bal anço 
de energ ia para o corpo humano como um todo. os índices PMJ · 
c PP/J são determinados com base cm valores médios de 
temperatura c velocidade do ar. À média é avaliada a pm1i r dos 
valores que vão dos pés à cabeça do manequim ( I. ROm do pi so). 
Na presente modelação. o teor de umidade do ar no recinto é 
cons iderado constante c uni fó rme (Detalhes sobre o modelo pode 
ser encontrado cm Carvalho. 199R). 

ESTU DO DE CASO 

À edificação estudada é composta de três zon as ocupadas c 
uma zona representando o ático (figura I ). Com cxccção da zona 
I . todas as demais foram s imuladas considerando o ar como 
misturado. Na zona I. está instalado um condicionador de ar de 
jane la c as variaçôcs de temperaturas c ve loc idades do ar no seu 
interior serão avaliadas. Ás dimensões desta sala são 
respecti vamente. 8.0m de profundidade. 4.0m de largura c 2,85m 
de al tura. conforme mostrado na figura 2. Ás paredes da 
ed ificação são constituídas de tij o los de barro de seis furos 
rebocados cm ambos os lados. N a parede norte. abaixo ela janela. 
há uma fonte de energia que representa ganhos internos e d iss ipa 
500 W (I sto é d iss ipado tanto na forma convect iva quanto 
radiativa) . O condicionador de ar foi originalmente localizado na 
parede oeste da sa la. a uma altura de 2.40m e equidi stante das 
paredes norte e sul. O apare lho é um cond icionador i\ ir Mastcr­
I 0000 BTU/h (Fabricante MULTI BRAS S/ i\ - Capacidade de 
Resfriamento Tota l = 2635W). O s ocupantes do ambiente 
rea li zam at i v idades de escritório (I met). 
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Figura I - Edificação estudada. 
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As simulações foram realizadas para um dia típico de verão 
e um de inverno. Para cada dia, duas simulações foram 
consideradas: a) ar completamente misturado b) análise 
combinada em somente um time-step (5 segundos - acima deste 
valor, os resultados mostraram-se sensíveis ao time-step.) de 
simulação na zona I (nas demais zonas o ar é assumido 
misturado). A adoção de somente um time-step na análise 
combinada deve-se ao fato desta ser computacionalmente 
dispendiosa. No verão a análise combinada foi conduzida às 15h 
e no inverno, às II h. 

Informações adicionais sobre . a configuração do problema 
(composição das paredes, etc.) e dados climáticos podem ser 
encontradas em Carvalho Fo. (1998). 

Manequim 

condicionador 
de ar 

parede norte 

z 
v......Vx 

o 

Figura 2 - Geometria da zona I . 

Apesar da capacidade do aparelho ser dependente das 
condições do ar no retorno e das condições exteriores, o valor da 
capacidade de resfriamento sensível foi considerado constante ao 
longo do período de funcionamento. O ar está sendo insuflado 
perpendicularmente ao plano fontral do aparelho, indicando um 
ângulo de deflexão das grelhas igual a zero. 

Situacão de verão. Nesta situação, os ocupantes do ambiente 
vestem roupas típicas de verão (0,6 elo). A capacidade de 
resfriamento sensível do condicionador é de 2000W (fator de 
calor sensível da serpentina igual a 0,76%). Durante o período de 
ocupação da sala (das 8 as 18 h), o condicionador pode estar 
resfriando e ventilando (ligado) ou somente ventilando 
(desligado), já que a capacidade do aparelho supera a carga 
térmica do ambiente ao longo do dia. 

A temperatura de retorno do ar na sala I está sendo 
controlada entre 23 e 25°C. Os resultados da simulação do 
modelo global (ar completamente misturado) podem ser 
observado na figura 3. Note que, durante as primeiras horas de 
funcionamento, o aparelho opera por um curto espaço de tempo, 
e permance desligado por um período maior. Aproximando-se do 
meio-dia, os períodos de liga e desliga são da mesma ordem de 
grandeza e no meio da tarde a situação se inverte, com o tempo 
de operação do condicionador sendo bem maior do que o período 
em que está desligado. A razão disto é a variação da carga 
térmica ao longo do dia. De manhã, a carga térmica é reduzida 
sendo que seu valor cresce progressivamente até às 16 horas 
quando atinge o máximo. Isto se confirma ao se observar a 
variação da capacidade de resfriamento do condicionador na 
figura 3. No início do dia, a retirada de calor do ambiente é bem 
menor do que próximo às 16 horas. 
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Figura 3 - Temperatura do ar e capacidade de resfriamento do condicionador para a situação de verão. 

Com base nos resultados de simulação, pode-se avaliar os 
índices de conforto térmico, conforme mostrado na figura 4. O 
PMV possui uma oscilação similar à temperatura do ar, 
entretanto, seu valor médio cresce ao longo do dia. No início de 
funcionamento do condicionador, o PMV médio está em torno de 
-0,5 e por volta das 16 horas, este valor alcança +0,5. Esta 
variação está relacionada à alteração da temperatura média 
radiante, conforme pode ser notado na figura 4. Apesar desta 
variação de PMV, o percentual de pessoas insatisfeitas (PPD) 
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com o ambiente varia entre 5 e 15 %, o que pode ser considerado 
aceitável em termos de conforto. 

Os índices de conforto de Fanger foram levantados para 
situações em regime estacionário, sendo que o indivíduo está em 
equilíbrio térmico com o ambiente. Portanto, as oscilações dos 
índices de conforto térmico na mesma freqüência da temperatura 
do ar podem não ser representativas. Investigações sobre o 
conforto térmico em regime transiente se fazem necessárias para 
verificar a adequação deste modelo no tratamento de tais 
situações. 



A distribuição da temperatura média do ar na zona I , 
observada durante a simulação combinada, está apresentada na 
figuras 5. A alta concentração de isotermas na região central da 
sala indica que o jato de ar frio está cm queda naquela região. A 
variação de temperatura é de aproximadamente I °C ao longo de 
toda a sala, sendo que a maior temperatura ocorre próxima à 
superficie da parede oeste c a menor próxima à queda do jato de 
ar. 

PP 

30 D 

O campo de PMV é mostrado na figura 6. Esta distribuição 
indica que pessoas localizadas sob a queda do jato de ar frio 
poderão estar sujeitas a sensações de frio enquanto que pessoas 
próximas à fonte de energia estarão experimentando calor. Esta 
variação não está relacionada somente à temperatura do ar, mas a 
outros dois tàtores: i) Próximas ao jato, as pessoas 
experimentarão uma velocidade média do ar relativemente alta, 
ii) enquanto que junto à fonte de energia, a temperatura média 
radiante será elevada (ver figura 7). 
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Figura 4- Variação da temperatura média radiante e dos índices PMI ' c PPD para a situação de verão. 
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Figura 5 - lsotermas de temperatura média do ar na zona I 
(verão). 
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Apesar disto , a variação de Piv!V entre -0,55 c +0,33 mostra 
que 90% das pessoas estarão satisfeitas com o ambiente. Por 
outro lado, esta mesma variação (= 0,9) pode indicar níveis de 
pessoas insatisfeitas entre 5% e 20% para outro tipo de vestuário 
ou atividade fisica. 

Situação de Inverno. Um dia típico de inverno foi também 
simulado e os resultados da temperatura média do ar na sala, 
durante a análise global, é mostrada na figura 8. Ao contrário da 
situação de verão, a carga térmica máxima de inverno ocorre nas 
primeiras horas de funcionamento do aparelho, indicando que os 
intervalos de funcionamento são ··iguais" aos do período de 
ventilação. Ao longo do dia, os períodos de funcionameto do 
aparelho vão se tornando cada vez mais curtos até que, após às 13 
horas, o condicionador não volta mais a funcionar. Mesmo assim. 
a temperatura do ar no ambiente se mantém dentro do limite de 
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controle (23 a 25°C). Observando que os intervalos de 
funcionamento e de parada do aparelho são da mesma ordem de 
grandeza no período de carga térmica máxima, conclui-se que, 
relativamente. a capacidade do aparelho é bem superior à carga 
térmica. o que não é o caso da situação de verão. No inverno o 
aparelho funciona como uma bomba de calor apresentando uma 
capacidade de aquecimento igual a 2500W. 
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Figura 6- Distribuição de PMI' na zona I (verão). 

A figura 9, por sua vez. mostra que o conforto térmico 
médio varia dentro de uma faixa bem mais ampla, quando 
comparado à situação de verão. Isto porque as temperaturas das 
superfícies internas das paredes estão bem baixas de manhã, 
resultando em uma temperatura média radiante reduzida naquele 
período. Para o tipo de vestuário escolhido (0.8 elo), o percentual 
de insatisfeitos (pessoas com frio) pode chegar à 30%. 

As isotermas no interior da zona I para a simulação 
combinada são mostradas na figura I O. Mais uma vez, a variação 

I 

.l 



de temperatura é pequena no interior da zona (variação máxima 
de I ,3"C). Diferentemente da situação de verão, onde a variação 
de 7~,. no interior da sala não chegava a ]0 C, no inverno este 
valor atinge 2,5°C, como pode ser visto na figura II. A figura 12 
mostra que o índice PMV varia entre -0.31 e -0,73, indicando que 
o percentual de insati sfeitos está na faixa de 8 a 18% (todos 
percebendo frio). Note que os maiores insati sfeitos estão 
localizados cm regiões de mai s baixa 7;11,. Apesar deste 
desconforto. a variação não é tão elevada (~PMV=0.39) quando 
comparada à situação de verão, mostrando uma uniformidade 
muito maior de condições. Isto significa que um aumento da 
resistência térmica do vestuário pode manter o percentual de 
insati sfeitos dentro de 5%. Esta pequena variação de PMl ' está 
fortemente relaci onada ao fato de que a velocidade média ao 
longo da altura do indivíduo também varia pouco (0.07 a 
0,15m/s). 
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Figura 7- Distribuição de T,., na sala I (verão). 
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Figura 8 - Temperatura do ar e capacidade de aquecimento no interior da zona I para a situação de inverno. 

DISCUSSÕES E CONC LUSÕES 

No presente trabalho, uma análise de conforto térmico no 
interior de espaços ocupados foi conduzida a partir de resultados 
de simulação numérica de edificações. A avaliação é baseada em 
um modelo global e em um combinado (associação do modelo 
global com um distribuído). As simulações foram realizadas para 
um dia típico de verão e outro de inverno. 

Na análise global. percebe-se que apesar da temperatura do 
ar se manter controlada entre 23 c 25°C, os nívei s de conforto 
térmi co variam enormemente durante o período de ocupação do 
ambiente. Esta variação decorre da var iação da temperatura 
média radi an te ao longo do dia. O efeito da temperatura lllédia 
radiante é mais pronunciado no dia de inverno, onde, durante a 
manhã. as temperaturas das paredes estão bem frias. 

Os resultados obtidos indicam que os índices de conforto 
térmico vari am na mesma frcqüência de oscilação da temperatura 
do ar. A temperatura do ar pode variar entre 23 e 25°C num 
período de apenas 3 minutos. como no caso do inverno. 
Entretanto, os índices de fanger ( 1970) foram avaliados para 
condições de equilíbrio térmico entre o indivíduo e o ambiente. 
A vai iações cm regime transiente se fazem necessárias para 
verificar a influência das oscilações de temperatura no conforto 
térmico. 

A situação de inverno apresenta uma maior distribuição de 
velocidade do ar no interior do ambiente condicionado quando 
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comparada à situação de verão. Isto se deve ao fato de que os 
efeitos de cmpuxo provocam uma queda repentina do jato de ar 
no verão, enquanto que no inverno, o ar se mantem na região 
superior da sala até que seja resfriado junto ao teto. Só então, o ar 
entra na descendente. Isto provoca uma desaceleração do fluido 
ocasionando uma maior uniformidade da velocidade. Por outro 
lado, a variação da temperatura do ar na sala é maior no inverno 
do que no verão justamente devido à estratificação do ar. 

Apesar da variação da temperatura do ar não ser tão grande 
no interior da sala (em torno de I °C no verão e I ,3°C no 
inverno). a distribuição de temperatura provoca os efeitos de 
convecção natural que consequentemente afetam o campo de 
velocidades. Como visto, esta distribuição tem forte influência no 
conforto térmico. 

As temperaturas das outras zonas ocupadas foram mantidas 
fixas artificialmente em 24°C. Os índices de conforto e 
temperatura média radiantes para tais zonas, não apresentados por 
limitação de espaço, podem ser encontrados em Carvalho (1998). 
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ABSTRACT 

This work employs numerical techniques to evaluate heat 
and air jlow within buildings. The simulation results (mean, 
radiant temperature, air temperature, humidity and velocity) are 
employed to compute thermal comfort indices inside thermal 
::ones. Thermal comfort is based in two possibilities: umform and 
distrihuted air properties. Simulations are conductedfor summer 
and winter days. The results indica/e that thermal comfort not 
only changes through lhe day hut also locally within the 
ocuppied ::one. 
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SlJi\IMARY 

The objective of this rescarch is the numcrical detcrmination of overall heat transfcr cocfticients ( U­
Factor), solar hcat gain factors (SI!GF). and surlacc tcmperaturc profilcs of windows. The program takes 
account of thc prcsencc of the natural convection. the radiation betwcen panes, and the thermal effects of the 
lrame. Tempcrature pro files are use fui for the calculation of thermal stresses in glazings and thc prediction of 
condcnsation problems. Results are comparcd with measurcmcnts and the numerical caleulations of others. ln 
bcnchmark solution comparisons crrors. are lcss than 10·2 %. Comparisons with the numcrically determincd 
hcat llux through a cavity boundcd by two shects of glass and spacer bars. i.e .. a simplc window. diffcrcd by 
lcss than I %. ln a comparison betwccn simulated solar hcat gain lactors and solar calorimeter experimental 
results v.:ry good agnxment is obtaincd for nine samplcs. with errors of 2.5% or lcss for scven sarnples. and 
errors of 12% and 5% for the other two. 

INTRODlJCJION 

Twcnty years ago rnost engincers uscd various hand 
calculation methods based on the so called steady-state 
methods to d.:sign for pcak-load conditions in a building. The 
rnost irnportant dcsign considcration thcn was to cnsurc that 
any hcating vcntilating and ai r conditioning (I IV AC) plant 
could mcct thc worst dcsign pcak Joad for heating and cooling. 
Thcse conditions could bc satisfactorily dcsigncd for using a 

overall heat transfcr coeflicicnt ( U-factor) for thc thcrmal 
conductance and a Solar Ilcat Gain Factor (SI/GF). for peak 
solar gain. Nowadays cnginccrs are intcrcstcd in the 
optimization of a building's cncrgy efficiency anel thcrmal 
pcrforrnancc. Thereforc. such approximations alonc are no 
longer adequatc. Also. with thc dcvelopment of ncw window 
technologics and materiais, givcn thc risc of so eallcd super 
windmvs (Gilmorc. 1986). cvcn thc dctermination of these 
parameters cannot bc handled by current calculation 
procedures. The design of super windows or their elements. 
such as edge-scals. trames and glazing systcms. cannot be done 
experimcntally alone becausc cxpcrirnents are quite expensive 
and time consuming. and the type and accuracy of 
measurement are limited by experimental capabilities. ln 

addition. thc dcveloprnent of measurcs for cncrgy labcling 
schemcs require that more detailcd parametcrs bc dctermined. 
e.g .. shading coefllcient. condcnsation rcsistancc. solar ·heat 
gain. Thcse necds. mentioned abovc. are lt:ading to the 
development of ncw tools, both experimental and nume~ical. to 
quantify the hcat transfcr, to design new clements. and to 
develop new paramcters in addition to thc U-factor and Sl!GF 
for fenestration systems. 

The objective of this research is thc numcrical 
determination of thc ovcrall hcat transfer coefficient ( U­
Factor) anel the solar heat gain factor (SIIGF) to cvaluate the 
thermal performance. anel surfacc tcmpcrature profiles to assist 
in the prediction of condcnsation on windows. Thc program 
takes account of thc presencc of the natural convection. thc 
radiation betwecn panes anel, the thermal efTects of the lrame. 
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lhe: d..:vclopcd numcrical model. a non-orthogonal linite­
volume code. provides information rcgarding energy tlows 
within thc window and temperature distributions in individual 
glazing and f'rame. The latter is useful for the calculation of 
thermal stresscs in glazing anel the prediction of condcnsation 
problems. 

A dctailed review and sorne basic information on the 
physics of the hcat transfcr in windows is presented in de 
Abreu ( 1996) which complements severa! wcll known and 
cxcellcnt reviews that have appearcd in the literature 
concerning U-Factor calculation proccdures (McCabe and 
Goss. 1987) and natural convection in enclosures (for instance. 
Ostrach. 1988; Wright and Sullivan. 1989; Fusegi anel Hyun, 
1994). 

Despite rccent advances in cornputer hardware. 
numerical simulation algorithms. anel grid generation schemes. 
which have the potential capability to model the physical anel 
gcomctrical complcxities ofwindows. little work has been clone 
to modcl a whole window. except for thc works of Smith et ai. 
( 1993). Curcija and Goss ( 1994), anel Wright and Sullivan 
( 1994 ). Numerical modcling can provi de detailed inforrnation 
(velocity and tcmperature distributions, stream linc and hcat 

tlu.x fields. throughout an cntire window) that is generally 
unavailablc lrom experimental studies due to limitation in the 
experimental techniqucs currcntly available. A well defined 
comparison between numerical simulation and measurement 
can determine the levei of numerical accuracy for a given 
calculation. Therefore, various aspects of the window 
pcrformancc that are not availablc from experimental 
measurements can be further studied. It is this unique 
capability of the computational tool that can most impact thc 
dcsign and thermal analysis ofwindows. 

MATHEMATICAL MODEL 

At the externa! surfaces of the window (both indoor and 
outdoor) convection and radiation heat transfer occur 



simultaneously, whilc in window cavities (framc and glazing 
cavities), dcpending on the intensi ty of thc air movemcnt. 
convection or radiation can prevail. ln the solid portions of the 
window system (glazing laycrs, cdge, and frame construclion 
elements) and small enclosed air spaces, whcre air molion is 
suppressed, only conduclion occurs. These componenls form 
the region of inlercst. 

Ali the walls are stalionary and impcrmcablc: lhe no slip 
condilions cxists at lhcm. Thc glazing syslcm is impcrfcctly 
transparent to rad iation (i .c., some absorpl ion of rad iation may 
occur) and lhe framc componcnts are opaque to radiation wilh 
convection. radiation and conduction energy exchanges wi th 
the surroundings occurring on window outside surfaccs. lhe 
lop and bottom walls are opaquc to radialion. lt is assumcd 
that lhe contlned fluid is Ncwtonian and thal the Boussincsq 
approximalion is valid. Ali surtàces are taken to bc gray 
diffuse rctlectors and emitters of long-\\·ave radiation (may be 
specular in case of a closed rectangular cavity) and thc 
confíned gas is assumed to be rad iatively passive. Thc 
radiation modcl is a two-band model: short and long wavc. 
This impli es that emission from the surfaces of thc cavity is 
"long-wavc" radiation and that solar radiation is .. short­
wave" lf onc or more of the glass panes are spcctrally 
selective a speetral solar radiation model (short wave) may be 
used to aecounl for sharp ehanges in the radialion prnpertics 
with lhe wavc lenglh. The qualions are writtcn in lerms of thc 
primilive variables. namely. local veloeily eomponcnls. 
pressure and temperature. When viscous dissipation in lhe 
energy cqualion is ncglccled lhe governi ng difTcrential 
eq uations for Newtonian and incompressible f1uid . with 
constant properties exeept in the formulation of the buoyancy 
term. can bc writtcn in Cartesian eoordinatcs as: 

• continuity : 

au + av =o 
ax ay 

• momentum: 
in x: 

p Du =_a Pk + 11ra
2 

u + a
2 

u l 
Dt ax a x 2 a y2 

in y: 

p-=---k +J.J. -+- +pgf3 T-T Dv a p r a2 
v a2 

v l ( -) 
Dt ay ax2 a/ 

• energy: 

Pc -=k. -+- +§i DT ra1
T a2

T l 
P Dt ax2 a/ 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

where, p, J.1 , [3. g , c!' and k are thc density. viscosity. 
cocftleicnt of thcrmal cxpansion. grav ily. eonstanl-prcssure 
specific heat and eonduetivity. respeclively: t is the time: x, y 
are the Carlesian eoordinales; u, v are the vclocity 
eomponents; r is thc temperature : p;:f3(T- T) is thc buoyancy 

foree/unit volume in the y dirccti on wherc 'i= (T, + r,. )/2: li, 

and r, are thc temperalures ai the hol wall and eo ld 11all. 

respectivcly: §I is the sourec term. and thc origin of the 
coordinates (x, y) is placed at th e mos! lowcr lcft corncr of 
the eav ity wilh gravi ty in thc -y direction. Pk· the kincmatic 
pressure. drivcs thc tlow. 11 is oblained from thc following 
expression 
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p(r)= p.,-r p{r)gt~V + PA 

• at ali surfaces (jluid/solid interfaces) 

v=u=O 
(5) 

On the solid portions of lhe window system hcat transfcr 
is govcrncd only by lhe modiflcd cncrgy t:quation sinee the 
vclocity eomponcnts are zt:ro. and tht:rcf(Jrt: momenlum and 
continuity cquations no longer nccdcd to be solvcd. The 
encrgy equation becornes: 

aT ra 2 T a
2 Tl • Pc -=k. --+-- +§ 

p a a 2 2 , x a .v 
(6) 

The tempcrature boundary cond itions are derived from 
thc encrgy balance ai thc surfaces. 

Th~ long wavc radiation heat transfcr occurring in thc 
glazing eavity can bc descrihed usin g lhe Radiosity Matrix 
Mcthod Ül r dell:rmining radiation exchange in an cnc losu rc 
( Sicgel ·and llowcll. I 9S I) . The incidcnt long-wavc radiativc 
hcat f1ux denotcd by the superscript /. at any su rface j of the 
cavity ean be written as 

(1 1 -e 1aT4 ) 
I - J J J (7) 

f/j- I 
prj 

in which .!,' is thc radiosily: 
,Y 

'-' 4 '"''' Jk -EkCYTk+prk L,,lkEj- k (!l) 

j=/ 

whcrc lhe L1
1_k is the spccular exchangc factor hctwcen j and k. 

whieh aceou nt s for radiation go ing from surfacc j to su rfaec k 
directly and by ali possiblc spccular (rnirror-likc) rclleclions 
and pr'k is th c dil'fusc rcflcctanee of surfàcc k. When the 
surlàecs of the cnelosurc do not spceu larly rel1ect radiation. the 
spccular cxehange tàetors F1

1.k rcduec to lhe usual view factor 
(configuration tàetor) 1--li.k . Mcthods for calculating 1:-11.1 are 
given in advanccd radialion tcxts, likc Sicgcl and Howcll 
( 1981 ). For a rectangul ar cavi ty (boundcd hy pl ane surlàees). 
lhe view factor bctwccn any lwo poinls on lhe samc surlàee is 
zero: lhis substantially rcduccs lhe numbcr ofterms on thc right 
hand si de of Equalion ( 8). 

Furthermore. sincc a two-band radiati on modcl is 
assum..:d and ali thc emitted radi ati on is in the long-wave band. 
the short-wave componcnt of radiosity. J', depcnds only on the 
gcomctry and the solar radiation. lhe. short-wavc radiosity for 
a doublc pane wi ndow is lherefore, 

N 

J' = r .' ' + pr.'" J' E' I l q I _Li k k - 1 (9) 
k= ! 

and at the othcrs surf~tccs 

"' J -' s "'J"E-' J = prj L.J k - k-j ( 10) 
k = l 

Thc Edward 's cmbcdding techniquc was choscn as lhe 
modcl to calculate the short wavc radiosities bccausc is a 
simp le way to determine th t.: fraction of so lar radiation lhat 
stri ke and is absorbed by thc surfitec directly or by multipl c 
rcflections. in multi-glazcd windows. 

lt follows from Equations (9) and (I O) lha! the short-wave 
rad iosities necd only to bc calculatcd oncc for a givcn gcomelry. 
Thc long wavc ~,;omponcnt jr howcvcr. needs to be cvaluatcd at 
each stage of th ..: calculation so that the radiosity 

Jj=Jj+J) ( II) 



Thc incidcnt radiative hcat fluxcs c/ and c/ in the 
Equations abovc can then bc calculatcd from thc radiosity by 

I (Jj -t:jarjJ s- Jj 
qj= I , qj-- (12) 

PTj prf 
Thc incidcnt short-wavc radi ation q, is cxtcrnally 

imposed (from thc sun) and the incident long-wavc radiation 

ar;::/ is caleulated from thc externally imposed radiation 

tcmpcraturc. which dcpends on thc surroundings. 

NUMERlC/\L MODEL 

For window cavitics thc natural-convcction phenomcna 
(in both trame and glazing). as dcscribcd by Equations (I). (2). 
(3). and (4 ). the momentum and cncrgy cquations are coupled 
through thc bodv force tcrm which dcpcnds on thc tcmpcrature 
field . ~ The so lid. portions (glazing laycrs. cdgc-scaL and frame). 
also depcnd on thc tempcraturc llcld as dcscribcd by Equation 
(6). As a rcsult, ali the afórcmentioncd equations must be 
solved simultaneously and hence rcprcsent an additional levei 
of complcxity to obtaining a solution. 

;\ Finite Volume Mcthod (FVM) (Patankar. 1980) using 
a collocatcd pressurc arrangement on a non-oríhogonal grid 
(Rhie. 1981) was uscd in thi s work. ln thi s formulation thc 
approximate cquations are obtained through conservation 
balances of thc conservcd propcrty (mass. momcntum. 
enthalpy. etc.) in the e! ementai control volume. llcat transfcr 
and fluid flow problcms requirc thc solution of general 
conservation cquations (Patankar, 1980) of the form 

i({Jl>)+i (ptl.>)+i (p<I>)=i [~~)+i ( ~~)+fl ( 13) 
d a.- ~· a.- a.- ~·l ~· 

over some specified problem domain and with the appropriate 
boundary conditions for the solution variablc which may 
represent any conscrved quantity. 

Grid Dcscription. The aim of the finite volume mcthod 
is to replace Equation ( 13) with a set of algehraic equations 
involving lhe values of <I> at a finite nll!nber of discretc control 
volumes and to preserve conservation throughout. Thc nodes 
are located inside thc control volumes which collectivcly 
constitutc the solution domain . For sakc of simplicity Figure I 
represents one example for a window systcm (glazing, seal and 
trame) with a straightforward geometry. To handle thc 
irregular shapc of the window systcm. as shown in Figure I , 
some control volumes are blocked otl so that the rcmaining 
active wntrol volumes form thc desircd shapc. 

Radiation Exchangc. Due to thc non-existence of 
discreti:-:ation points P fór tcmperature at thc internal 
boundaries of the cavities. thc long-wave radiation cxchangc 
will be included in the cncrgy cquation as a sourcc tcnn of. lhe 
control volumes adjacent to thc houndary. Equation (11) can 
be put in thc matrix formulation 

/Af•fqf = fTJ ( 14) 
and the irradiancc q can bc found by inverting thc codTicient 
matri ;.; /\ . Thc eocfticient matrix ucpends onl y on the 
geomctric contiguration of the cnclosun:. Thercforc lhe rate of 
cncrgy gcneration per unit volume at any wall control volume 
is 

(15) 
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Figure I : The Collocated Grid. 
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Also. the solar radiation transmittcd to the cavities and 
absorbcd by the walls is placcd as a source tcnn in Equation ( 15). 
The solar radiation absorhed by thc outsidc surfaces of the 

window is placed as a source tcrm for the semi-transparcnt 
medi um in the centre control volume and for the opaque surfaces 
as tlux. 

Throughout lhe current study the grid aspect ratio will 
depenei on thc insulated glazing unit (lGU) being simulated, 
varying between 5 to 20 and the number of control volumes 
will be determined by a grid indepcndence study for each case 
studied . 

Solution Proccdun:. Thc numerical model can use thrcc 
ditTerent schcmes for modeling the convectivc and diffusivc 
fluxes of energy and momentum at each control volume face 
( l'atankar. 1980): first-ordcr upwinding differencing schcmc 
(lJDS). central differencing schcme (CDS), and exponential 
diffcrencing schcme (EDS). A non-staggered pressurc grid 
arrangement was applied to the tlow field . ln the presence of 
multicellular flows in a thermally driven cavity CDS is uscd. 
bccausc EDS damps the appearance of these multiccllular 
flows for a tàirly widc range of parameters (Drummond e/ a! .. 
1991 ). 

Thcrc are two iteration loops. ln the main iteration (or 
coefticient update loop), outer loop. the coefficicnts are 
evaluated from the most reccnt solution tields and thc set of 
linear equations for temperaturc (n is solved iterativcly, using 
a linc by line so lver bascd on an Alternating Direction lmplicit 
(ADI) proccdure. along with an over relaxation procedurc. 
ltcrations are performed on the linear equations for T until a 
presei levei of residual reduction (4 leveis in ali cases 
thcrca11er) or until a maximum numbcr of iterations is reached. 
Within cach coc!Trcient update loop, an inncr loop is called to 

so lve the velocitics equations. u and v, and the pressure 
cquations. p , which corresponds directly to the SlMPLEC 
algorithm (Hutchinson and Raithby, 1986). The numerical 
solution of each of thcse variables is carried out using an ADI 
proccdure. using thc same criterion dcscribed for the 
temperature equations. An Additive Correction Method 



(1-lutchinson and Raithby, 1986), ACM, block corrcction is 
applied to speed the solution for p. Also. thc ACM algorithm 
can be used to acceleratc convergencc for T, 11. v when 
necessary. At thc cnd of cach ou ter loop iteration, steady state 
convergencc is verificd by comparing the rclativc maximum 
change r. 11 and v between two consecutive iterati ons. Finaliy. 
thc condition of steady state wili only be satisfied if the error 
between thc heat flow in and out ofthe window accomplish the 
foliowing criteria: 

l

ºill- º0/1( I :s; 10-5 
Qout 

betwcen two consecutive iterations and 

QJ:,+l - QJ:, :s; 10-5 

for at lcast four conseeutive iterations. 
lt is worthwhile to mention that the time stcp for solving 

natural convection problems depends on the grid size and the 
Raylcigh number because of the wcak coupling hctween 
momentum and encrgy equation due to buoyancy. that affects 
in turn thc delicate 11. v and p coupling. lf the time step is too 
smali the evolution of the so lution is prone to oscillations due 
to decoupling betwecn the energy and momcntum cquations. 
and conscqucntly thc dccoupling in 11. v and p equations. Thc 
time step is obtai ncd by multiplying the natural time sca lc 
(maximum time step ali owed for numcrical stability bascd on 
an cxplicit scheme) by a factor n. i.c.: 

!11 = 11!11 max 

Thc cncrgy balance is applicd over thc cntirc problcm 
domain with the thermal boundary conditions applied at the 
outer edges. This stcp in thc coefficient update loop gcncratcs 
a tcmperaturc solution for ali control volumes. Howcvcr. a li 
velocitics at locations outside thc cavity are set to zero and the 
velocity boundary conditions. uscd in so lving balances to 
conserve momenturn and mass. are applied at thc walis of the 
cavity. Thus, thc natural convcction vclocity ficld in the cavity 
is generated for non-uniform ternpcraturc distrihutions at the 
cavity walis. 

Application of thc cnergy balance across thc composite 
problem dornain rcquired care to ensurc that the heat tlux is 
correctly calculated at the surfaces betwcen materiai s of 
different thermal conductivities. The conductive heat flux at 
the bordcring faces is calculated using the harmonic mean of 
the ncighboring conductivities according to the procedurc 
outlined by Patankar ( 1980). 

Assessment of the numcrical mcthod. The capabilities 
of the solution method to modcl windows werc cxamincd. with 
respcct to accuracy, cost , and rcliability. ln order to fulfill this 
goal, code validation was dividcd into thrce stagcs. with 
increasing degree of complexity. Each stagc was dcsigned to 
examine and to validate a particular featurc of the codc. For 
the pure natural convection problem lhe accuracy and 
reliability is sati sfactory to model natural convection alone in 
orthogonal and non-orthogonal grids. ln comparison s with 
bench mark solutions. the errors are lowcr than 1 0'2% and the 
ability to correctly model sccondary and tertiary ccll s by 
pcrturbing the llow is dcmon strated. For th e conjugare 
problern (conduction coupled with natural convcction) a set of 
tive runs is made and the rcsults are compared with Wright 's 
work ( 1990) for cavity aspect ratio. A=40. width 0.0127 mm 
and 6 x I 03 

::: R a ::; 1.2 x I 04 The samc grid. same numerica1 
scheme (CDS). and same convcrgence critcria are used hy both 
programs. Thc results are compared and for ali runs thc errors 

~- -:r-r-
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are less than I% for heat flux through thc hot wall. Finaliy. for 
thc interacti on among surfacc radiation. natural con vcction and 
convcction. which indudes alimodes of hcat transfcr prcsent in 
a window systcrn, surface-to-surfacc radiation cxchange is 
shown to be accurately modelcd. Diffcrenccs are found in the 
third decimal placc for lhe radiation heat flux when compared 
to Wright's codc (Wright 1990). lhe solar hcat ga in for 
normal radiation werc cornparcd with the experimental data of 
1-farrison and Wonderen ( 1994) for 9 window samplcs, with 
crrors for the solar heat gain factor lowcr than 2.5% for thrcc 
samples, 5.3% . 19% and 12% for thc othcrs. Thc rcsults for 
thi s comparison are presenteei in thc ncxt scction . The 
simulation proccdure proves satisfactory to model thc heat 
transfcr and lluid dynamics in fcncstration systems. 

RESULTS . 

Solar Radiation 1nterac tion. To validare thc modcl in 
relation to thc interaction of radiation. conduction and natura l 
convection whcn sol ar radiation is prcsent. no data was found 
in the litcraturc showing local c!Tects in thc fluid flow and in 
thc heat transkr mechani sms. Experimental and numcrica l 
rcsults of solar heat gain factor (S//GF), an avcraged quantity. 
for a sct of nine window samplcs (1-larrison and Wondcrcn. 
1994) are thcrcforc used to vcrify Lhe modcl. Thc SIIGF used 
together with the window·s thermal transmittance ( U-jàctor) 
permits comparative ranking of fenestration systems. 
calculating Energy Rating (ER) numbers. and dctcrmining the 
annual encrgy pcrformancc. 

The nine window sarnplcs sclcctcd rcprcsent a hroad 
range of insulating glaz ing systcms that include clcar and hcat 
absorbing glass, rcflcctivc and spcctraliy selective coatings. 
Ali samples are spccificd to be double-glazcd air-tillcd sash 
units fitting in a comrnon wood casement framc. scc Figure 2. 
Details ofthc nine glazing systcms are given in Tahlc I . 

~ash No:_ Glaz}~:-~ t_<:!_!! _________________ _ 
SI Clcar I Clcar 
S2 Clcar I Pyrolytic low- E, f=0 .2 

SJ Clcar I LoE-178. t=0.08 
S4 

S5 

S6 
S7 
S8 
S9 

Clcar I LoE Sun. E=O.I 
LoE Sun-145. t=O.I I C lcar 
Evcrgrccn Tinted I Clear 
Rcllectivc Metal SS-114 I Clear 

Clcar I Low-E2 -171 , E=O 04. 

Evergrccn lintcd I Pyrolytic Low-E. f =0.2 

Table I: Dcscription ofTcst Glazing Systcrns. 

Thc ,')'HGF mcasurcments wcrc pcrfónncd at the 
CANMET Window Test Fac ility (llarrison and Wondcren. 
1994) and the avcragc mcasuremcnt uncertainty was ± 4.9%. 
They did numcrical simulations using lhe VISIONIJ-'RAM E 
(EEL 1995, AGSL 1995) computcr program package. Results 
for the nine windows are prest:ntcd in Table 2. 

The results shown in Table 2 indicate good agrecment 
among mcasured results and those calculatcd values using 
FRAMEIVISION and this model. They agrcc to about 2.5% or 
less for sarnples SI to S5 and S9, 5.3% for S6. 19% for S7. and 
12% for S8. lhe results of thc model are consistcntly highcr 
than those from FRAMEIVISION. This can bc cxplaincd by 
the approximation uscd by FRAME to calcul atc the SHGF (scc 
Harrison and Wondcrcn. 1994 ). lhe values of ccnter-glass 
SHGF cal culatcd by the model are ncarly the same as those 

. 



calculated by VISION as expected bccause both programs use 
the Edwards' embedding tcchniquc to calculatc SHGF. 

White 
A luminu m 
C ladding 

Vi s ible 
Glass 

Frame 

~-..!l:==:i--L------, Hcight 
Wood 

150 mm 

Fram c Sizc 1200 x 600 mm 
Visiblc G lass I 045 x 445 mm 
Fra me ll c ig ht 77.5 mm 

Fra m e 
Size 

Figure 2: Tesl Framc Sash Cross Scction. 

Sash No. 

SI 
S2 
S3 
S4 
S5 

'S6 
S7 
S8 
S9 

So lar Hcat Gain Factor 

Measurcd VISION/FRAME 
0.50 ± 0.02 0.49 
0.48 ± 0.02 0.46 
0.4 I ± 0.02 0.40 
0.36 ± 0.02 0.3 5 
0.2 1 ± 0.02 0.2 1 
0.34 ± 0.02 0.3 I 
0. 12 ± 0.02 0.09 
0.29 ± 0.02 0.32 
0.30 + 0.02 0.29 

Modcl 
0.495 
0.468 
0.404 
0.3 56 
0.2 12 
0.322 
0.097 
0.325 
0.296 

Table 2: Summary of Results of Solar Hcat Gain Factors. 

Surface Tempcraturc Profi lcs. This scction is a brief 
description of a collaborative n:: search project, including both 
measurcment and simu lation studics, aimcd at dctcrmining the 
surface temperalure of a set of insulatcd glazing units (IGU 's). 
Duplicate scts of glazing units were provided to two 
measuremcnt laboratorics and their construction details were 
given to two simulation laborato ries, one of which is lhe 
research group that the authors are part or Ali participants in 
the study wcre askcd to pcrform thcir port ion of the rcsearch 
without knowlcdge of thc n::sults of lhe other invcst igators, i.c., 
a ·• blind study". A complete description of thi s collaboration 
among four laboratories is givcn in Sullivan el ai. ( 1996). 

Thc numbering schcme shown in Tablc 3 will be used 
throughout this scction to identifY thc glazing units. The 
design options incorporatcd in thesc glazing units wcre scleeted 
to cover a range of cdgc-scal typc, pane spacing . . low-E 
coating. numbcr of glaz ings that would rcasonably test l)oth thc 
measurement and si mulation tcchniqucs. lhesc dcsign opti ons 
are of intcrest bccause each one is expcctcd to afTcct thc indoor 
surface tcmperature profilc. 

Thc boundary conditions uscd in thc sim ulations are 
given in Table 4. Thc heat transfcr cocfficients include both 
long wave radi ation and convective cffcets. No solar radiation 
is prescnt. These boundary conditions approximate the 
American Society of Hcating. Rcfrigcrating and Air 
Conditioning (AS HRAE) winter dcsign condit ion with a 6. 7 
m/s wind on the cold sidc and natural convcction on thc warm 
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side but were choscn with the cxpectation that they would also 
approximate thc conditions in the measurcment laboratorics. 

IGU# Glass Pane Spacing(s). Spaccr(s) 
Descri]2tion d 

Clcar doublc 12.7 mm Foam 
2 Clcar double 12.7 mm Aluminum 
3 Clcar douhle 6.4 mm Foam 
4 Clcar double 19.1 mm Foam 
5 Low c double 12.7 mm Foam 
6 Clcar triplc 12.7mm Foam 
7 Clcar tri]21e 6.4mm Foam 

Tablc 3: Dcscription ofBiind Test Glazi ng Units. 

lndoor lndoor Hcat Outdoor Outdoor Heat 
Tcmp Transfer Temp Transfcr 

Ti Coefficient To Coctlicicnt 
h i h o 

21.1 oc 8.3 W/(m~oC) -17 8°C 30 W/(m20C) 

Table 4: Blind Tcst Cilazing Uni t Boundary Cond itions. 

Thc horizontal axi s is vertical di stancc with zero 
corrcsponding to thc hottom edgc of thc glazing unit and thc 
top edgc at 508 mm. Thc vert ical axis rccords the temperature 
profilc in degrees Cclsius on the warm sidc (room side) of the 
glazi ng unit. This tcmpcrature profile rcprescnts any vertical 
pro ti !e along thc glazing unit as longas lhe .. si de effects" , i.e., 
3-D effccts, of thc spaccr. sealanL etc. are not inf1uencing thc 
tempcraturc. 

ln Figure 3 it is rc lativcly easy to sort out thc differcnt 
tcmperature profilcs on thc bas is of their ccnter-glass heat 
transfcr characteristics. For examplc. in the mid-part of the 
graph. away from the top and bottom edge effects, the lowcst 
performing unit is thc doublc glazcd 6.35 mm unit, and the best 
pcrforming units are thc clear triple unit wi th the largest 
spacings (two 12.7 mm air cavities) and lhe 12.7 mm low-E 
unit. The rcmaining units occupy a position consistcnt with 
intui tion. 

Oistance [mm) 

-+--I;U • l ___ _ .L;1J • 2-- L:l1 • J _ . .g._ . ( ;'J •.J-6--- t r_; • 'j ---+-- D~ • G -e- t;U '! i 

Figure 3: Warm Si de Temperature Protile for Ali Sevcn 
Blind Tcst Glazing Uni ts. 

The comparison hetwcen simulations and cxperiments 
for al i of the data seis show good agrcement. It can bc secn in 
de Abreu ( 1996 ). evcn without adjustment, that each set of 
curves falis within a band typically no wider than ± I o c. 
Execptions occur in the vicin ity of stecp tempcraturc gradients 
as sccn ncar the top and bottom of the glaz ings where lhe 
observed tcmperature band can be as large as ±3°C. Howevcr, 
thcse discrepancics are misleading knowing that some spatial 
uncertainty cxists regarding the location of measured protiles -



a topic which is discussed in more detail in Sulli van et ai. 
( 1996). Figure 4 shows a comparison for a IGU #6. clear triple 
12.7 mm toam spacer. 

E 10 I T--1-----1 ~ 
1- -----r·-----f---í - ---r-
61--1--+----t----t-----t 
4 L~--.__L-~.~L~- ~L.l .~~---L~ - ~--L 

100 200 300 400 soo 
Oistance (mm) 

--siMUUI1 .. · . . ·SIMUL#2 ~LAB#1 --+-- L.AB#2 

figure 4: Temperaturc Profilcs. IGU #6. Clcar Triple 
12.7 mm Foam Spacer. 

CONCLUSIONS 

The model prescntcd herc is a non-orthogonal grid, 
control-volume bascd. computational code devcloped 
spcc itically for the two-dimcnsional modelling of window. 
One strcngth of the code is its ability to model an entire 
window asscmbly ( centrc-glass, cdgc-glass. frame. and wall) 
simultaneously. This is in contras! to currcnt industry practice 
of modelling the centre-glass region scparatcly from the cdge­
glass/frame/wall rcgion as practised by the Canadian Standards 
Association's (CSA) window energy rating (ER) proccdure and 
the National Fenestration Rating Council procedurc (de Abreu. 
1996). 

This model incorporates much of the appropriate 
physics. it yields dctailed surface tempcrature profiles. it 
providcs Jlcxible boundary condition capabilities, and it rcadily 
admits modification as rcfincmcnts are developed. For 
cxamplc. no assumptions concerning the location of edge-glass 
dcmarcation is needed : a dctailed vertical tcmperature profile 
along the entire window is availablc for comparison with 
thermographic measurcments: spccitication of an indoor 
window surface temperaturc or heat transfer coefficient can bc 
replaced with room air convcction: and. different algorithms 
modclling specular reflection of solar radiation can be tested. 

The ability of this model to accuratcly determine local 
window temperatures makes it possiblc to be used to 
supplement experimental data in validating simpler. more user 
friendl y. codes (EEL 1995, AGSL 1995). 
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RESUMO 

No presente trabalho o desempenho térmico das paredes de uma edificação é simulado considerando-se o 
efeito combinado do transporte de umidade e de energia no interior da mesma. O modelo clássico de Philip e 
De I 'ries é utili:::ado para descrever o processo simultâneo de tramferência de calor e massa em uma parede 
multicomponente sujeita às condições de contorno de radiação e convecç·üo transientes na face externa e con­
vecçlio na face interna. Os resultados obtidos para o processo acoplado slio comparados com aqueles obtidos 
a partir de um modelo que leva em conta apenas o efeito do transporte de energia. 

INTRODUCÀO 

O desempenho térmico das paredes de uma edificação, que 
apresentam um comportamento não-estacionário, tem participa­
ção importante no comportamento térmico dos ambientes inter­
nos da mesma, influenciando aspectos como conforto térmico e 
dimensionamento dos sistemas de climatização. Uma grande 
parte das pesquisas disponíveis sobre transferência de calor cm 
paredes utiliza apenas a equação da energia para cálculo do ba­
lanço térmico através do dominio avaliado. O objetivo do pre­
sente trabalho é investigar o processo de transferência de calor 
em uma parede considerando o efeito simultâneo do transporte de 
umidade. 

Em situações onde apenas o efeito do transporte de energia é 
considerado, o cálculo do campo térmico sob condições transi­
entes é usualmente obtido através do Método da Função de 
Transferência (ASHRAE Handbook, 1993). Beycr et al. ( 1993) e 
Beyer e Vilhena (1994) propuseram uma outra formulação analí­
tica para a análise deste processo transientc, que, quando compa­
rada aos métodos numéricos, apresenta o atrativo de não neces­
sitar de incrementos seqUenciais no tempo c no espaço: a solução 
desejada, neste caso. pode ser obtida cm qualquer instante de 
tempo. Os resultados desta formulação foram comparados com os 
obtidos através do Método dos Volumes Finitos levando-se em 
conta tanto a qualidade da solução quanto a facilidade de uso do 
método (Beyer et a!. 1995). 

Em situações onde se leva cm conta o efeito da presença e do 
transporte de umidade para o cálculo do campo térmico. a solu­
ção, até o presente momento, somente pode ser obtida através de 
métodos numéricos devido ao forte acoplamento entre as duas 
equações governantes (equações da conservação da energia e da 
massa). Dos trabalhos mais recentes que incorporam esta influên­
cia combinada, citam-se os trabalhos de Burch e Thomas ( 1992) 
que desenvolveram uma análise unidimensional em uma parede 
de madeira multicomposta desconsiderando o efeito do calor 
latente devido à mudança de là se. Karagiozis e Kumaran ( 1993) 
analisaram o desempenho de barreiras impermeáveis à passagem 
do vapor em paredes. Yik et ai. ( 1995) desenvolveram um mo­
delo simplificado para a análise simultânea do processo de troca 
térmica com transferência de massa com evaporação-condensação 
em sistemas de ar condicionado. Mendes et ai. ( 1996), através de 
uma análise numérica, discutem os efeitos de modelos dinâmicos 
simplificados no processo de transporte de energia. Mais recen­
temente, Mendes ( 1997) desenvolveu um código numérico que 
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permite a avaliação tanto dos coeficientes de transporte como dos 
modelos de transferência. 

O modelo contínuo. discutido por Whitaker ( 1977) c Bories 
( 1991 ). associado principalmente a l'hilip c de Yrics ( 1957) 
para a análise do transporte simultâneo de calor e massa cm 
meios porosos insaturados. é utili zado no presente trabalho. 
Neste modelo as equações da conservação da massa e da ener­
gia são obtidas utilizando-se as leis fenomenológicas da difusão 
de massa (Lei de Darcy para a fase líquida c Lei de Fick para a 
fase vapor) e calor (Lei de Fourier). As equações assim obtidas 
trazem explicitamente as influências combinadas dos gradientes 
de temperatura e conteúdo de umidade nos processos de trans­
porte de calor c massa, através de difusividades associadas a 
estes gradientes. 

A parede investigada consiste de camadas de estuque. con­
creto pesado. isolante c rehoco. As propriedades térmicas c difu­
sivas são assumidas constantes c seus valores são aqueles forne­
cidos por Mendes ( 1997) c Mendes et ai. ( 1996 ). Ambos os lados 
da parede trocam calor por convecção c no lado externo a tempe­
ratura ambiente é função do tempo. As equações diferenciais 
governantes são resolvidas numericamente e de forma iterativa 
utilizando o método dos volumes finitos. A análise do problema é 
realizada para as duas situações investigadas: considerando ape­
nas o transporte de energia e considerando também o efeito do 
transporte de umidade. Os resultados apresentam valores para os 
fluxos de calor nas fronteiras externa c interna c pedis de tempe­
ratura e umidade para vários tempos. 

EQUAÇÕES DE TRANSPORTE E FORMULAÇÃO DO 
PROBLEMA 

A parede de uma edificação é um meio poroso não saturado 
que contém nos seus espaços vazios ar. água na forma líquida e 
água na forma vapor. O mecanismo tisico de transporte de calor e 
umidade que ocorre em um meio poroso será sucintamente apre­
sentado a seguir. Tanto o calor como a umidade (na forma líquida 
ou na forma vapor) são tran sportados simultaneamente em decor­
rência da influência combinada de gradientes de temperatura e de 
conteúdo de umidade. Calor migra essencialmente por condução 
através das partes sólidas (grãos) e também através dos poros 
preenchidos com líquido. Nos poros preenchidos com ar, a mi­
gração de calor é predominantemente devido ao transporte de 
calor latente pelo vapor. O transporte de vapor d ' água ocorre por 



difusão molecular no ar existente nos poros. O líquido. por sua 
vez. migra pelo efeito de capilaridade (movimento do líquido 
devido a diferenças de pressão). Os mecani smos responsáveis 
pelo transporte de líquido c vapor dependem essencialmente da 
quantidade de água presente no meio. 

Para meios onde não existe continuidade na fase líquida. a 
água presente encontra-se somente absorvida nas paredes dos 
grãos: este é o chamado estado pendular de um meio poroso. A 
transferência de umidade dá-se através da migração de vapor. que 
ocorre por difusão no ar. de regiões onde a sua pressão parcial é 
mais alta para regiões onde sua pressão parcial é mais baixa. 
Quando se aumenta a quantidade de água nos poros. começam a 
existir pequenas pontes ou ilhas de líquido c quando estas pontes 
unem-se umas às outras passa a existir continuidade na fase lí­
quida. ainda que exista presença de vapor. Neste caso. o líquido é 
transportado devido ao gradiente do potencial capilar. ou seja. 
por capilaridade e di z-se que o meio poroso está em estado funi­
cular. Para um aumento adicional do conteúdo de umidade todos 
os poros estão preenchidos com água. levando a condição de 
meio poroso saturado. Não existe mais vapor c, neste caso. líqui­
do somente pode ser transportado devido a diferença de pressão 
hidrostática ou por efeitos de convecção natural. 

A seguir será apresentada a obtenção das equações diferenci­
ais governantes do fenômeno em estudo. onde as seguintes hipó­
teses simplificativas são assumidas: 

I. A massa de vapor d'água presente nos poros é negligenci á­
vel comparada à massa de líquido. 

2. O vapor c o ar contidos nos poros comportam-se como 
gases ideais. 

3. Não há influência do efeito de histerese. 
4. O efeito da presença de solutos na água é desprezado. 
5. O meio poroso é isotrópico. 
6. A fase sólida é uma matriz rígida c fi xa. 
A equação da conservação da energia em um meio poroso 

não saturado, incluindo o transporte de calor por difusão térmica 
c o calor transportado pelo líquido e vapor. pode ser escrita da 
seguinte torma: 

il( CT) =-V.[ -k. VT + (h1 + h1v ).i v + hJ.i1) 
dt 

(I) 

onde T é a temperatura .. iv é o fluxo de vapor. .h é o lluxo de líqui­
do c C é a capacidade calorífica do meio: k. é a condutividade 
térmica para o caso hipotético de não existir fluxo de líquido ou 
vapor (De Yries, 1975). h1 é a entalpia do líquido e h1, é a entalpia 
de vaporização. 

O lado esquerdo da Eq. (I) representa o acúmulo de energia 
em um volume infinitesimal do meio poroso. O primeiro termo 
do lado direito representa o calor transportado por condução tér­
mica. O segundo termo indica a energia transportada pelo vapor 
na forma de calor sensível e latente enquanto que a energia trans­
portada pelo líquido na forma de calor sensível está representada 
pelo terceiro termo. Conforme discutido anteriormente. a tmnsfe­
rência de calor em paredes de edificações é usualmente resolvida 
considerando-se apenas o transporte de energia por condução 
através do meio: neste caso. o lado direito da eq uação acima 
conteria apenas o primeiro termo. 

A Eq. (I) pode ser simplificada considerando que a entalpia 
de vaporização h1, é muito maior que a entalpia do líquido e que 
os fluxos de líquido e vapor tem sentidos opostos. O resultado 
obtido é a soma dos efeitos de transporte de calor difusivo e 
transporte de calor latente pelo vapor: 

il(CT) = -V.(-k.VT + h1, jv) 
di 

(2) 
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A equação para o transporte de umidade é obtida partindo-se 
da cxprcssüo da conscrvaçüo da massa que estabelece que : 

~~ = -V . e'p~ .ii) (3) 

onde p1 é a massa específica do líquido e e é o conteúdo volumé­
trico de umidade. definido como a razão entre o volume de líqui­
do c o volume totaL que inclui o volum(; de vazios e o volume de 
grãos do meio poroso. 

O lado esquerdo da Eq. (3) representa o acúmulo de umidade 
cm um volume infinitesimal do meio poroso. O !luxo de vapor j , 
é obtido a partir da Lei de Fick parn difusão de vapor d'água no 
ar. mod ificando-a para incluir os efeitos da dependência da taxa 
d.: difusão com a porosidade. conforme é discutido por Philip e 
De Yrícs (1957). São incluídas assim variáveis relacionadas á 
tortuosidade do meio poroso c à redução da scção de passagem 
do vapor d~vido a presença do líquido. A expressão fin al obtida 
tem a seguinte forma: 

eh_= -(D 1vVT + D9v Ve) 
P1 

(4) 

ond<.: IJrv e 0 9,. si:io as dífusívid<Jdes do vapor associadas aos 
gradientes de temperatura c conteúdo de umidade, respectiva­
mente. Vale notar que o fluxo de vapor .iv está escrito como uma 
soma de duas componentes, uma devido ao gradiente térmico e 
outra devido ao gradiente de umidade. 

O lluxo de líquido pode ser obtido utilizando-se a Lei de 
Darcy modificada para ser aplicável a fluxos viscosos cm siste­
mas porosos mio saturados. conforme discutido por Chílds e Co­
llins-George ( 1950). A expressão obtida é : 

1!._ = - (D 11 VT + 0 01 V e) 
P1 

(5) 

onde Dn c D91 são as difusividades do líquido associadas aos 
gradientes de temperatura e umidade, respectivamente. Neste 
caso. também o fluxo de líquido j 1 é escrito como uma soma de 
duas componcnt.:s, uma devido ao gradiente de temperatura c 
outra decorrente do gradiente de umidade; a incorporação explí­
cita destes efeitos indi viduais nos fluxos de líquido e vapor cons­
titui a grande contribuição do modelo fenomenológico de Philip e 
de De Yrícs. 

As equações para a conservação da massa e da energia para o 
probkma são obtidas substituindo-se as equações para os fluxo s 
de vapor c líquido. Eqs. (4) c (5). respectivamente. nas Eqs. (2) e 
(3). O resultado final é: 

e. 

a(cr) . , 
--=V [(k. + Plhi, DTv )V I + PihJ, De, V e) 

Clt 

CJe = V [(Dei+ Dev )V8+(DTv + [)TI )VT] 
dl 

(6) 

(7) 

onde (k. + p1h1vDTv) é a condutividade térmica do meio poroso 

incluindo as contribuições da difusão térmica e transporte de 
energia devido à migração do vapor. Maiores detalhes sobre a 
obtenção destas cquaçôcs podem ser obtidos em Damasceno Fer­
reira ( 1993 ). 

Uma vez apresentadas as equaçôes governantes do problema. 
discute-se a seguir a geometria c as condições de contorno do 
problema cm estudo. 



A Figura I mostra a parede multicomposta de uma edifica­
ção onde assume-se contato térmico perfeito entre os meios que 
constituem a parede. Trata-se de uma parede tipicamente norte 
americana. cuja utilização teve como objetivo não perder a base 
de comparação com trabalhos semelhantes já editados (Beyer et 
ai.. 1995). Note-se. entretanto. que a aplicação desta formula­
ção a uma parede tipicamente bras ileira (reboco-tijolo-reboco) 
é imediata, bastando apenas modificar as propriedades tisicas e 
difusivas. 

Fronteira 
exterior Estuque 

Concreto pesado 

Fig. I - Representação esquemática da parede 

Fronteira 
interior 

No início do processo. todo o meio está a uma temperatura 
constante Ti e um conteúdo de umidade 8i diferente para cada 
material que compõe a parede. Ambos os lados da parede trocam 
calor convectivamcntc; no lado externo tem-se uma temperatura 
T, variável com o tempo simulando a variação de temperatura 
durante o decurso de um dia completo. Esta temperatura fictícia é 
denominada Temperatura Sol-Ar (ASI-IRAE. 1993) c leva cm 
conta o fluxo de calor radioativo incidente do sol variável ao 
longo do dia. Quando se inclui o tran sporte de massa. a expressão 
para o fluxo de calor nas fronteiras deve incluir a parcela refe­
rente ao gradiente de conteúdo de umidade. Para o processo de 
transferência de massa, ambas as fronteiras são assumidas im­
permeáveis ao fluxo de massa: isto signilica que a umidade (na 
forma de vapor ou líquido) migra no interior da parede de um 
lado a outro, sem, no entanto, sair do sistema. As expressões ana­
líticas para as duas condições de contorno. térmica e mássica, 
são, respectivamente: 

aT ae 
h(T- T~ ) = -(k. +pihivi)Tv )--(pihivDOv )-

dX dX 
(8) 

e. 
aT ae 

-(Drv + Dn )--(Dei + Dov )-=O 
dX dX 

(9) 

Conforme será discutido mais adiante, inicialmente b modelo 
adotado será utili zado para comparar os resultados obtidos com 
os dados apresentados por Bcyer ct ai. ( 1995). Neste caso. so­
mente a equação da energia é resolvida. A seguir, os resultados 
obtidos com as duas e4uaçõcs acopladas serão utilizados para se 
verificar o efeito da inclusão do processo de transferência de 
umidade nos perfis de temperatura c nos fluxos de calor. 

METODOLOGIA DE SOLUÇÃO 

As equações diferenciais governantes do problema. Eqs. (6) c 
(7), foram resolvidas numericamente utilizando o método dos 
volumes finitos (Patankar. 1980). Na discretização do domínio de 
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solução. mostrado na fig. L foi utilizado uma malha regular com 
340 volumes de controle. Para a imegração no tempo. utilizando 
um esquema totalmente implícito com intervalo de tempo de 90s. 
A escolha tanto do número de volumes de controle quanto do 
intervalo de tempo levaram em conta o compromisso entre a pre­
cisão da solução numérica e o tempo computacional. 

Para a solução do sistema de equações algébricas lineares. 
resultante da integração das equações diferenciais. foi aplicado o 
algoritmo TOMA (TriDiagonai-Matrix Algorithm). 

RESULTADOS E DISCUSSÜES 

Para a análi se dos resultados foram assumidas as considera­
ções listadas a seguir. Os coeficientes convectivos de troca térmi­
ca externo e interno são 16.95 e 8.26 W/m2 K, respectivamente. c 
a temperatura interna da sala é mantida constante cm 24 oc. A 
temperatura do lado externo evolui cm função do tempo ao longo 
de um dia. segundo a Temperatura Sol-Ar (ASH RAE. 1993) para 
40° latitude norte, 21 de julho; os valores desta temperatura são 
mostrados na Tabela I. Assume-se que estes valores repetem-se 
consecutivamente por 8 dias. tempo utilizado nesta análise. A 
temperatura inici al da parede é constante e igual a 28.5 oc. 

Tabela I -Temperatura Sol-Ar (0 C) 

li ora T Sol-Ar Hora T Sol-Ar li ora T Sol-Ar 
I 25.430 9 29.764 17 50.618 
2 24.880 lO 31.700 18 43 .948 
3 24,440 li 33.752 19 3L416 
4 24.110 12 35.850 20 29.830 
5 24.000 13 40.446 21 28.620 
6 25 . 104 14 46.682 22 27.520 
7 26.382 15 50.860 23 26.640 
8 27.918 16 52.350 24 25.980 

No presente trabalho. todas as propriedades térmicas c difusi­
vas dos materiais 4uc compõe a parede foram assumidas cons­
tantes. As propriedades térmicas dos materiais estão mostradas na 
Tabela 2 c são aquelas utilizadas por Bcycr et ai. ( 1995). 

Tabela 2 - Propriedades térmicas da parede 

Propriedade 

k. (W/m0 .C) 

a (m2/s) 

Estuque Concreto 
0.692 1.731 
4.434xl0-7 9. 187x l0-7 

Isolante 
0.043 
L6x l0·6 

Reboco 
0.727 
5.4xl0-7 

Os valores das difusividades utilizadas neste trabalho foram 
determinadas a partir dos valores de difusividadcs c conteúdos 
iniciais de umidade apresentadas por Mendes et ai. ( 1996). Estes 
valores estão mostrados na Tabela 3. onde tem-se que 

Dr = Dr v + D·n c De = De, + Dai· 

Tabela 3- Difusividades c conteúdos iniciais de umidade 

De (m2/s) 
Dr (m2/s.K) 

D0, (m2/s) 
Dr, (m 2/s.K) 

einictal (%) 

Estuque 
1.75xl0-9 

L16xl0- 1i 

1.75x l0·9 

1.07xl0-ii 

1.16 

Concreto 

2.21xl0'9 

1,46x lo·ii 
1,18x I o· i O 

1.40xl0-ii 

10,8 

Isolante 
3.69x lo· io 

1.91 x 1 o· 12 

3.69x lo·iO 
1.78xJO.i2 

9,1 

Reboco 
1,75xl0·9 

L16xl0-ii 

1,75x l0-9 

1,07xiO·ii 

1.16 



i\ Fig. 2 apresenta os valores do flu xo de calor na fronteira 
interna cm função do tempo. A linha cheia corresponde à situação 
onde somente se considera o transporte de energia. enqu anto que 
a linha tracejada corresponde à situação onde os processos de 
transferência de calor c massa estão acoplados. Estas duas situa­
ções são referenciadas na figura como processo térmico e proces­
so acoplado, respectivamente. 

O formato das curvas desta figura mostra a característica pe­
riódica do processo uma vez que a temperatura T~ do lado exter­
no é uma fu nção periódica do tempo ao longo de um dia. Obser­
va-se que o processo evo lui para estado estacionário periódico. 
Com relação à comparação dos dois processos invest igados. ve­
rifica-se que ocorre um aumento no flu xo de calor quando a 
transferência de massa é considerada. Isto acontece porque o 
meio passa a conduzir energi a de forma mais efetiva: há agora 
tanto a contribuição do transporte de calor latente pelo vapor 
quanto a contr ibu ição do transporte de massa que entra como 
termo fonte positivo na equação da energia. 

25 .0 --~------··--. ·-·---·---·--i 
1 I ~ ~ ~~ (i ,' li ii ,~ i I 
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6 8 

Figura 2 - Fluxo de calor na fronteira interna 

A Tabela 4 apresenta uma comparação entre os valores do 
flu xo de calor na parede interna ao longo do 4º d ia de simulação, 
considerando-se os resultados obtidos a partir do Método da Fun­
ção de Transferência (Beyer et ai.. 1995), e dos dois modelos 
utilizados no presente trabalho: processo apenas térm ico e pro­
cesso acop lado de transferência de calor e massa. No caso dos 
resultados analíticos obtidos através do Método da Função de 
Transferência somente o processo térmico é considerado. A análi ­
se desta tabela revela a excelente concordànc ia entre os resulta­
dos obtidos através deste método analít ico e do método numérico. 
como discutido por Beyer et ai. ( 1995). Confo rme j á mencionado 
anteriormente. quando se inclui o processo de transporte de mas­
sa o fluxo de calor aumenta c nos picos apresenta diferenças da 
ordem de 20 %. 

A Fig. 3 apresenta os valores do fluxo de calor na fronteira 
externa em função do tempo. Novamente, a linha cheia corres­
ponde à situação onde somente se considera o transporte de ener­
gia, enquanto que a linha tracejada corresponde à situação onde 
os processos de transferência de calor e massa estão acoplados. 
Neste caso. o fluxo de calor tem valores negativos porque cm 
determinadas horas do dia a temperatura da parede é maior do 
que a temperatura L externa (observe a Tabela 1). Tal fato não 
ocorre em regiões internas da parede em função da inércia térm i­
ca a ela associada (observe os valores sempre positivos da Fig. 2). 
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Ao longo do período de 8 dias considerado na análise. o flu xo 
líquido de calor na front eira externa é próximo ao flu xo de calor 
na frontei ra interna: matematicamente as integrais sob a curva 
possuem valores próximos. i\ diferença entre estes valores pode 
ser utilizada para indicar a proximidade do estado estacionário 
periódico. Para os 8 dias considerados. a diferença entre os flu xos 
é da ordem de 8% c para uma simulação de 20 dias esta difen:n­
ça cai para 1.5 %. 

Tabela. 4- Fluxo de calor (W/m2
) na fronteira interna ao longo 

do 4º dia 

Horas MFT Present e tr<Jbalho - Presente trabalho -
térmico acor laclo 

.11.310 11.440 12.8 14 
2 . 9.872 9.969 11.238 
3 8.5 56 8.625 9.806 
4 7.355 7,40 1 8.508 
5 6.268 6.295 7.342 
6 5.304 5.3 17 6.328 
7 4.533 4.533 5.566 
8 4.038 4.027 5.1 41 
9 3.843 3.83 1 5.070 
l O 3.957 3.947 5.346 
li 4.373 4.366 5.950 
12 5.069 5.068 6.857 
13 6.027 6.03 1 8.042 
14 7.354 7.345 9.683 
15 9.272 9. 280 12. 11 0 
16 li. 778 11.83 1 15.169 
17 14.540 14.638 18.341 
18 17.071 17,225 2 1.046 
19 18.772 18.983 22.545 
20 18.968 19.23 1 22. 101 
21 17.839 18. 12 1 20.348 
22 16.225 16.486 18.32 1 
23 14.524 14.74 1 16.328 
24 12.868 13.039 14.450 

20o.o · ::-:~ -=-::. - Processe) acopladci -- - -- -- --- ~ 

~ -· --- Processo térmico I 

~ 1~0 1 ~ ~ ~ ~ 1~1 ~ -; I I' . 'li 
c I I I 11 ' ~ 1000 I I I 11 ! I 
~ I \ I i I I I 
j 50 .0 I \ I I ' \ I I / 
ê : ' I : I I \ I I /i' 
o "J I • . ! I[ 
~ 0.0 I I ) ~ . I . : I . li 

~ 500 I I v ~) i/ 1) I 
~ . v I ~r n 

-1oo.o -J----,-·r· ----,--.. ·-r _ .. __ T _ ·--r - --...,- - -·1 
o 2 4 6 8 

Tempo (dias) 

Fig. 3 - Fl uxos de calor na fronteira externa 

Com relação à comparação entre as curvas. observa-se que 
elas são praticamente coinc identes. indicando que a inc lu são do 



transporte de massa tem pouca influência no cálculo deste fluxo 
de calor. Com efeito, a temperatura nesta fronteira é pouco influ­
enciada pela parcela referente ao transporte de massa cuja im­
portância cresce à medida que se avança no meio. Isto deve-se 
principalmente à condição de contorno de impermeabilidade 
mássica aplicada nesta face. 

A Fig. 4 apresenta a distribuição de temperatura ao longo da 
parede para o 82 dia de simulação tendo como parâmetro de curva 
quatro diferentes horas do dia: hora O, 6, 12 e 18. As linhas chei­
as representam a situação do problema térmico e as linhas trace­
jadas representam o processo acoplado. 

44.0 -·-----·- -·-- - "•··- "l 
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Fig. 4- Distribuição de temperatura para o 82 dia 

Conforme pode ser observado no form ato das curvas desta fi­
gura, ao longo do dia as temperaturas mínimas são atingidas na 
hora 6 e as máximas na hora 18. refletindo o comportamento da 
condição de temperatura externa variável. Nos horários onde a 
Temperatura Sol-Ar é menor. ou seja. à noite, tem-se menores 
valores de temperatura no perfil térmico da parede c onde a Tem­
peratura Sol-Ar é mais elevada, durante o dia, tem-se um au­
mento nos valores do perfil de temperatura no interior da parede 
até a hora 18, onde atinge os valores máximos. Além disto, pode­
se observar as diferenças nos valores das propriedades difusivas 
dos materiais que compõem a parede, indicadas pelas diferentes 
inclinações dos perfis. Estas diferenças ficam evidenciadas espe­
cialmente nas interfaces entre dois materiais. causando os pontos 
de inflexão verificados na figura. Vale notar as declividades po­
sitivas nas horas O e 6 que causam valores de fluxos térmicos 
negativos ao longo deste período. Outra característica que .pode 
ser observada é que na região junto à parede externa os perfis têm 
valores que se aproximam da temperatura T ~ - variável com o 
tempo; próxima à parede interna os perfis tendem a um valor 
único_ uma vez que a temperatura interna é assumida constante. 

Com relação à comparação dos perfis de temperatura obtidos 
para os dois modelos, vcrilica-se que a inclusão do transporte de 
umidade na formulação não modificou o padrão das distribuições 
de temperatura. O que ocorre é apenas uma mudança branda nos 
seus valores em função do meio considerado. 

A Fig. 5 apresenta a distribuição do conteúdo de umidade no 
interior da parede para o 82 dia de simulação para quatro dife­
rentes horas do dia. Observa-se que há pouca variação entre as 
distribuições de e para as diferentes horas do dia, indicando que 
esta variável possui uma resposta mais lenta ao tempo quando 
comparada às distribuições de temperatura. Isto deve-se em parte 
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ao fato de que a camada de isolante alua como uma barreira de 
umidade: observe na Tabela 3 que o valor da sua difusividade 
mássica é menor do que as demais. Suspeita-se que a inclusão da 
variação das propriedades difusivas com o conteúdo de umidade 
altere significativamente o formato destas curvas. Uma análise 
levando cm conta esta variação será realizada na continuação 
deste trabalho. 
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Fig. 5 - Distribuição de conteúdo de umidade para o 8º dia 

A fim de se verificar a sensibilidade dos resultados térmicos 
com a variação das propriedades difusivas do meio, realizou-se 
algumas simulações nas quais os valores das difusividades foram 
alterados individualmente 15 e 30 %, para mais c para menos. O 
objetivo deste estudo foi avaliar quantitativamente como o fluxo 
de calor junto à superficie interna é afetado pela variação destas 
propriedades. Para a análise dos resultados foram computados os 
erros associados ao ponto de pico da curva de fluxo térmico ( ob­
serve a Fig. 2). Os valores obtidos demonstraram que os maiores 
erros (da ordem de 10 %) ocorreram no início do processo -
quando os gradientes, térmico e mássico, são maiores - c para a 
simulação em que se alterou em 30 % o coeficiente 0 8,. Esta 
análise de variação de propriedades teve como objetivo verificar, 
de uma maneira bastante aproximada, como o processo em estudo 
se comporta face às modificações das propriedades difusivas. 
Uma análise mais rigorosa, envolvendo a variação completa de 
todas estas propriedades com o conteúdo de umidade, deve ser 
realizada a fim de se obter resultados mais conclusivos. 

CONCLUSÕES 

O presente trabalho analisou o fenômeno do transporte si­
multâneo de calor e massa no interior da parede de uma edifica­
ção. O desempenho térmico destas paredes tem forte influência 
sobre o comportamento térmico dos ambientes internos da mes­
ma, refletido em aspectos como conforto térmico e dimensiona­
mento dos sistemas de climatização. Usualmente, somente o 
efeito da transferência de energia é considerado. Neste estudo, 
analisou-se o fenômeno através do processo acoplado de transfe­
rência de energia e umidade a fim de se investigar os efettos da 
inclusão deste último no processo térmico. 

A análise realizada utilizou o modelo clássico de Philip e de 
Yries ( 1957) para descrever o fenômeno do transporte simultâneo 
de calor e umidade em meios porosos insaturados. Neste modelo, 



as leis fenomenológicas de Fick. Darcy c Fourier são utilizadas 
nas equações de conservação de massa c energia c as equações 
resultantes trazem explicitamente as influências combinadas dos 
gradientes de temperatura e conteúdo de umidade cm ambos os 
processos de transferência. 

A parede multicomposta investigada estava sujeita a condi­
ções de contorno convectiva em ambos os lados. sendo que na 
face externa a temperatura T oc foi tomada variável com o tempo. 
Para o problema mássico assumiu-se que as duas faces eram im­
permeáveis ao fluxo de massa. As propriedades térmicas e difusi­
vas dos materiais que compõem a parede foram assumidas cons­
tantes. As equações diferenciais governantes do problema, equa­
ções da conservação da energia e da massa. foram resolvidas nu­
mericamente utili zando o Método dos Volumes Finitos com inte­
gração temporal totalmente implícita. 

Os resultados para o !luxo de calor na fronteira interna reve­
laram a natureza periódica do fen ômeno c mostraram que ocorre 
uma aumento nos valores do fluxo quando o processo de trans­
porte de massa está acoplado ao térmico. Este aumento foi da 
ordem de 20 %e é conseqüência da inclusão das contribuições do 
transporte de calor latente pelo vapor e do transporte de massa 
decorrente do gradiente de umidade no transporte de energia. 
Para os valores do flu xo de calor junto à supertkic externa. a 
inclusão do transporte de massa teve pouca influência nos resu l­
tados em decorrência da condição de impermeabilidade à passa­
gem de umidade. 

Nas curvas de distribuição de temperatura ficou evidenciado 
a variação dos perfis em função da temperatura T oc externa variá­
vel com o tempo. i\ comparação dos resultados para os dois mo­
delos utilizados neste trabalho mostrou que a inclusão do trans­
porte de umidade não modificou o padrão dos pertis de tempera­
tura. apenas alterando os valores brandamente. Para as distribui­
ções de conteúdo de umidade obteve-se pouca variação para as 
diferentes horas do dia, indicando que esta variável possui uma 
resposta mais lenta ao tempo quando comparada às distribuições 
de temperatura. Uma análise mais rigorosa. envolvendo a varia­
ção das propriedades difusivas com o conteúdo de umidade. de­
verá ser feita para se ter resultados mais conclusivos com respeito 
às distribuições de umidade. 
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ARSTRACT 

ln the present work. the thermal performancc of a building 
wall is simulated considering the combim:d effccts of moi sturc 
and cncrgy transpor! through the wall. The classical modcl by 
Philip and De Vries is used to describe thc simultancous process 
of hcat and mass transfer in a compositc wall with a transicnt 
convectivc boundary condition. Thc rcsults for lhe coupled proc­
essare cornpared with thosc obtaincd hy usi ng a model that takes 
in to acount only the efect of thc energy transport. 
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SUMMARY 

Thi s paper investi gatcs an air fed supersonic combustor of dual type using a solid fuel 
which is bumcd in a secondary combustor chamber under oxidizer starving conditions, with a small fraction of 
lhe main feeding air stream decelerated to subsonic conditions. These combustion products, consisting of a 
mixture of combustible gases and active radicais, are then accelerated back to sonic conditions and injected in 
the primary combustor chamber where it is mixed with the maio supersonic air stream and bumed under 
supersonic conditions. The solid fuel is a polyester enriched with a small fraction of ammonium pcrchlorate. 
The sccondary chamber was designed as a subsonic solid fuel ramjet combustor and the primary combustion 
chamber design followcd a simplc and well known model which assumes a one dimensional, stcady statc flow 
with Crocco's rclation to describe the pressure lield and uses the Reynolds' Analogy to describe the coupling 
between the heat llux and the wall friction. Experimcnts with tive different eombustor contigurations were 
performcd using a vitiated air, direct connectcd, kerosenc-fcd testing facility for scramjet combustors. 

INTRODUCTION 

Supersonic Combustion Ramjets - Scramjcts - are a 
likely option for the next decade hypersonic lli ght vehicles as 
these air breathing propulsion systems are operated under flight 
Mach numbers above the range of 6-7, lcad ing lhem to bc 
known as Kinetic Encrgy Machines (Pratt , 1994 ). The fuel mos! 
commonly used in scramjets is the hydrogen (Billig, 1988; 
Cookson, 1968; Ferri , 1964, 1%8; Villascnor et ai. , 1992), 
although there are systems which use avialion kerosenc, JP-4, 
among other options (Waltrup, 1987; Schetz et ai., 1980). 
however, il is expected that, in the next decades, other liquid 
hydrocarbon based fuels wilh high speci1ic energy values and 
easy handling will be available (Lifián and Williams, 1993). 
As far as the combustion chamber fu el feeding technique is 
concemed, supersonic combustors can be classified as single 
mode (or direct mode) or dual mode. ln lhe former onc the fuel 
is injecled directly in the supersonic air st ream arriving to the 
combustion chamber (Ferri, 1964 ); whi I e in the I ater the fuel is 
injected in a pre-chamber and burncd (fuel rich) with a small 
fraction of ai r bled from the mainstrca m and broughl to subsonic 
conditions, generating a gaseous mixture rich in free r;Jdicals. 
This mixture is then accelerated and inj ected in lhe co!Tibustion 
chamber along with thc supersonic air tlow mainstream and 
bumed under supcrsonic regime · 
lt should be noticed that scramjets have been using gas or liquid 
phase fuels only, independently of the combustor typc 
(Cookson, 1968; Alves et ai, 1988; Billig, 1988). However, a 
lot of work has been donc with solid fueled suhsonic 
combustion ramjets (Boaz and Netzer, 1973; Campbell ct 
al.,l992; Silva, 1995 ; Netzer, l977). This is to be expccted, for 
these fuel s can offer high combustion cfticiencies (specially if 
metallic) , high impulse density and low storage costs, besides 
being a lot simpler lhan lhe nnes with gaseous or liquid fuels 
These solid fuels havc not been used in supersonic combuslors, 
for the low residcnce time in those comhustion chamhers 
preclude lhe opportunity for sustaincd burning to occur within 
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reasonablc lengths prior to the arrival of the combuslion 
producls at lhe exil nozzle. Besides, the obvious strong crosive 
cffcct lhe supersonic air stream will cause on thc fucl surfacc, 
may consist in a problem of difficult handling for thc solid fucls 
now being used in ramjets (nearly ali of them a plastic or rubbcr 
impregnated with up to 25% of ammonium perchlorate (AP) and 
aluminum powder). 
However, if thc solid fuel is burned in a secondary combustion 
chamber under Jean oxidizing conditions with a small fraclion of 
thc feeding air (which has been decelerated to subsonic 
conditions) lhe above listed disadvantagcs do not occur 
anymorc. These combustion products, consisting of a gaseous 
mixturc rich in free radicais would then be accelerated and 
injected back into the supersonic main air stream wherc thc 
main combustion process would take place just like in the above 
described dual mode combustor nowadays used with liquid and 
gaseous fuels only. This work investigates the fcasibility of a 
dual mode supersonic combustor using a solid fuel. 

PROBLEM DESCRIPTION 

Thc apparatus used in this investigation is sketched in figure I 
and the processes taking place there can be roughly dcscribed in 
the following steps : a - The supersonic air gcneratcd in the 
laboralory vitiated air facility (Guimarães et al, 1997) is brought 
to the combustor through the feed duct pick-up; b - a small 
amount of this air tlow is captured, decelerated to subsonic 
regime and fed into the secondary chamber which houses the 
solid fucl ; c - The solid fuel undergoes an incomplete 
combuslion process undcr subsonic conditions and the 
combuslion products (combustible gases plus active radicais) are 
accelerated and fed back into the main supcrsonic flow stream; 
and d - Thesc combustion products are mixed and burned in the 
combustor undcr supersonic condilions and the products are 
dischargcd lhrough a divergent nozzle. 
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Figurei - Combustor Schematics: 

I - Feed Duet; 2 - Sccondary Chamber (Gas Generator) ; 
3- Combuslor; 4- Nozzle; 5 - Shock Wave 

Therefore it is convenient to eonsider separately thc following 
interdependent combustion mechani sms: 1- The ineomplete 
buming of the solid fu el taking place in the secondary chamber. 
gencraling a combustiblc gas mi xture and, 2 - The supersonic 
combusti on of thi s gaseous mixture in the combustor. 

SOLID FUEL COMBUSTION MODELING 

The most important aspect buming mechanism of the solid fu el 
is the burning surface regression rate, r. The composite solid 
fuel used in the tests consisted of cylindrical (internal/externa! 
burning) grai ns of polyester with 25 % AP, with the 
characteristics shown in Table I . This compositi on is quite 
similar to the one used by Raghunandam et al. ( 1985), 
in vestigati ng burning grains at low temperaturcs. That author 
obtained lhe following experi mental relation: 

r= 0.0068. rh os . o.36 '+' ar P 

where <P ar is the a ir !lux in g/cm2 s. 

( I) 

lt has been shown experimentally ( Miguei s, 1986) that the 
influence of the air temperature, T"' in the regression rate on a 
grain of composition identical to the one used in this 
in vestigation could be given by: 

n <Pm Ts r =c ·p · · ar ar (2) 

where c, 11 ano s are eonstants. 

Table I: Fuel Characteristics. 

Phase Weight Fr. Molar Fr. Enthalpy 
kcallmole 

C2_,H44Ü4 solid 0.75 0.511 -30.00 

NH4CI04 solid 0.25 0.489 - 70.69 

Silva ( 1985 ) found the foll owing experimental expression for a 
polyethylene grain : 

r= 0.000967514 p0.8. ,.0.35. 0.38 
'far Tar (3) 
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and Boaz and Nctzer ( 1973) obtained the following empirical 
expression for a methil metachril ate grain: 

r= c. po.st . rhoAt . To'4 
't' ar ar 

(4) 

ln thi s investi gation onc used an expression similar to the one 
used by Raghunandam et al. (1985), modified to include the 
in1luencc of the incoming air temperature, T, heated by the 
shock wave at the lip of the gas gencrator pick-up duct 

r= 0.0068 · 4>~,5 · p039 
· (T/T* )04 (5) 

where T * is a reference tempcrature, hcre chosen to be 900 K, 
following lhe work of Shulte ( 1986). 

SUPERSONl C COMBUSTION MODELING 

The burning of the combustible gases generated at the secondary 
chamber takes place in the combustor. Therc thcse gases are 
mixcd with the supersonic air main ll ow and heatcd by oblique 
shock waves. Following the proccd ure suggcsted by Waltrup 
( 1979), of considering two regions in thc combustor: a - a non­
reactive llow region , where retlecting oblique shock waves heat 
thc mixture and induce the effective fl ow cross sccti on as 
suggested in figure 2 and b - a reactive llow region which is 
analyzed solving the control volume conservation equations 
along with the equation of state. Crocco's relation for the wall 
pressure distribution and the strong simplification that lhe 
Reynolds ' Analogy remains valid in the supcrsonic ll ow regime. 
Therefore, using Waltrup's ( 1979) approach, one can write: 

nhlillll' '\hnf'L- -
• M, 

'~ ; -
Pkn.~o; "Pn:lr!'lti rm 

Figure 2 - Supersonic Combustor 

Mass: 

P/t, A2 + ~ = p4u4 A4 
(6) 

Momentum: 

• • 
p2A, + J p,. sina dA11. - p4 A, - J r .. cosa· dA,,, + p1 A1 

·c os f3 = 

= p4rt~A,- p,u;A, - Pru~ A1 cos f3 (7) 

4 



Energy: 

(8) 

Equation of State: 

(9) 

Crocco's Relation: 

(I O) 

where Pw is the wall prcssurc, f is the fuel to air ratio and E an 
arbitrary constant. Equations (6) to (I 0) with thc assumption that 
the Reynolds Analogy rcmains valid under supersonic flow 
conditions plus the boundary conditions , were solved using the 
code developed by Campos ( 1994 ), yielding the thrust levei vs 
the combu stor divergencc scmi-angle fo r severa! combustor 
lengths. 

EXPERIMENTAL RESULTS 

The Dual Combustor was thcn installed downstream the 
Laboratory Direct-Connected Yitiated Air Gencrator as shown 
in figure 3. That apparatus fcd the combustor with 396.8 g/s, 
Mach 3 supcrsonic air tlow through a 0.044 m diameter duct. 
Thi s stream had stagnation and stati c tempcratures of 2400 K 
and 1053.8 K, rcspccti vely. A nearly stcady state opcrating time 
of 14 scconds was cxpected for cach run. 

Figure 3- System directly couplcd to the Vitiated Air Heater 

Solid fu el grai n rcgression rates were measurcd using the facility 
dcvcloped by Migueis ( 1986), shown in figure 4. 

73 

Figure 4 - Apparatus for Regression Rate measurement 

Tablc 2 shows some of the results. TI1e working pressures wcre 
selected aftcr the usual calculation to guarantee choking flow 
regime. Notice that the regression rates measured values were 
compatible with Raghunandan model (Raghunandan , 1985). 

Tablc 2- Regression Rate Measure ment Results. 

Test No. p (bar) G(g/cm'-s) Temp. (K) r (mm/s) 
01 2.0 2.22 - 0.19 
02 - 2.17 - 0.19 
03 3.0 1.55 - 0.12 
04 2.6 1.36 - 0.14 
05 1.8 1.10 798 0.10 
06 UI 1.00 798 0.14 

Tests I to 4 corrcspond to an equiva1encc ratio , ER , nearly unit 
while thc remaining oncs corrcspond to fucl Jean mixtures 
(ER< I) and wcre obtained by lowering the injection pressure of 
the rcactant gases in the secondary chamber. 

Figure 5 shows a test with ER = 1.0 

Figure 5 - Regrcssion Rate Measuremcnt Test (ER = 1.0) 

Severa! configurations were tcstcd for thc positioning of the 
sccondary chamber (combustiblc gas generator, CGG). 
Unfortunately lhe charactcristics of the viti atcd ai r hcatcr did not 
allow, for instancc, lhe its positioning insidc the main chamber 
as origi nally intended. Thc solution then was to install thc CGG 
outsidc thc main combustion chambcr. The air capture proccss 
was tri cd with difTerent pick up probes made out of Columbium 
alloys . Fi gures 6 and 7 show one of those probcs and the 
combustible gases injcction secti on, respcctivcly. As the air 
capture proccss was not sati sfac tory it was decidcd to bleed thc 



air for the CGC straight from the vitiated air heater, V AH. This 
led to the set up shown in figure 3. This system operated for a 
limited amount of time as shown in figure 8 but developed a 
thrust levei of 0.13 N only. Table 4 shows results of the tests 

Figure 6- Air capture pick up unit 

Figure 7 - Combustible Gases Injection Head 
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Figure 8- System Operating Test 

Table 4- Test Results 

V AH Temoerature at nozzle exit 487.1 °C 
Supersonic Combustor Nozzle Exit Temperature 279.2 °C 
CGG exit Temperature 45 .3 °C 
V AH pressure 4.00 bar 
CGG oressure 0.606 bar 
V AH pressure at nozzle exit 0.247 bar 
V AH total mass flow rate 0.103 kg/s 

CONCLUSIONS 

The low thrust levei measured was due to the fact that during 
these tests the ejectors for the low pressure discharge chamber 
(designed to keep the chamber at 0.5 atm abs), were not 
operating so that the exit nozzle was over expanded, leading 
then to the thrust loss, as expected. Regardless of this, it seems 
important to seek solid fuels with high regression rates at low 
pressures. Korting ( 1987) describes a few of these composite 
solid fuels which, while keeping reasonable mechanical 
properties, still present high regression rates at fairly low 
pressures. 
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NOMENCLATURE 

c empirical constant 
ai r-fuel ratio 

h specific enthalpy 
p prcssure 
q heat t1ux per unit mass 
r regression rate 
u velocity 
A Arca 
1:3 Cocllicicnt associated to Diffusive Effect 
M Mach Numbcr 
T Tcmperature 
Q Heat FILn 
a Combustor Divergence Semi-Angle 

75 

~ Fucl lnjection Angle 

y Speeific Hcats Ratio 
E Cocflicient dctincd in Crocco's Relation 

T] , Combustion Efticiency 

<jl Gas Mass Flux 

À thermal conductivity 

p density 

Subscripts. Superscripts and Special Symbols: 

( )*- Rcference V alue 

(G)- Time rate of G 

(G) - Mean V alue of G 

) 1 - fucl 

lw- wall 

2- Condition atthe Supersonic Combustion Chamber Entrance 

4 - Condition at the Supcrsonic Combustion Chamher Exit 

ER - Equivalence Ratio 
CGG- Combustible Gas Gcncrator 
V AH - Vitiated Air Heater 
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RESUMO 

No presente tra!Jallro é avaliada a influência das perdas de energia por radiaçiío na formação de NO em 
chamas difusivas turbulentas de hidrogénio. O modelo tennoquímico ·é construído com três parâmetros: 
[ração de mistura, grau de reação e grau de perda de calor. São estudadas duas chamas com diferente grau 
de diluição de nitrogénio no combustível. Da comparação entre simtilação e dados experimenwis conclui-se 
que, para o cálculo da temperatura, a radiação pode ser desprezada. Entretanto, para a simulaçiío de NO, em 
chamas com menor grau de diluição do combusírve/, a radiaçüo deve ser considerada. 

INTRODUÇÃO 

O consumo mundial de energia primária atingiu cm 1994 
aproximadamente 7.8 bilhões de toneladas de equivalente cm 
óleo, segundo dados da lntcrnational Encrgy Agcncy (1997). 
Deste montante quase 90% é suprido por combustíveis fósseis. 
No Brasil, ainda segundo a mesma fonte, estes combustíveis 
representam 55% da matriz energética. Como parte das 
estratégias de racionalização no uso de combustíveis fósseis, bem 
como de protcção ao meio ambiente, é extremamente importante 
o desenvolvimento de equipamentos e processos de combustão 
com adequados coeficientes de eficiência e de emissão de 
poluentes. Especial atenção deve ser dada aos métodos de 
minimi zação da emissão de poluentes já durante o processo de 
combustão , uma vez que equipamentos de retirada de poluentes 
após a combustão são extremamente caros. Neste contexto de 
procura da otimização econômica e ambiental da conversão de 
energia, a simulação numérica tem representado e continuará a 
fazê-lo uma valiosa ferramenta para o engenheiro. A descrição do 
processo de combustão em sistemas técnicos é, entretanto, 
extremamente complexa. Isto se deve aos vários parâmetros de 
entrada e à natureza não linear e até mesmo caótica dos processos 
turbulentos envolvidos. Por esta razão a modelagem eficiente da 
formação de poluentes em sistemas de combustão turbulentos é 
ainda um dos maiores desatios na pesquisa de combustão. 

OBJETIVO DO TRABALHO 

No presente trabalho faz-se uma avaliação da influência da 
redução da temperatura, por radiação, na formação de óxido de 
nitrogênio (NO) em chamas difusivas de hidrogênio em regime 
turbulento. Atenção especial é dada à formulação do modelo 
termoquímico da combustão turbulenta, incorporando as perdas 
de calor por radiação que ocorrem na chama. 

São encontrados na literatura muitos trabalhos nos quais é 
analisado o modelo de reações da combustão de hidrogênio e da 
formação de NO (Janicka et ai., 1979; Maas and Pape, 1992; 
Chen and Driscoll , 1990). Nestes estudos é dado prioridade ao 
estudo e à definição das reações elementares de maior 
importância para a formação de NO. A formulação dos termos de 
fonte das equações de espécies c energia em sistemas turbulentos, 
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utilizando-se modelos termoquímicos complexos, não é tarefa 
si mples (Pape, 1997; Chen, 1997). Por esta razão faz-se muitas 
vezes uso da hipótese de que a chama é adiabática. Desta forma 
não são consideradas as perdas de calor por radiação em chamas 
difusivas em jatos livres. Esta hipótese tem sido utilizada com 
sucesso na simulação de componentes principais e até da 
temperatura. Isto se justifica pelo fato de que as perdas de energia 
por radiação nestas chamas são pequenas. Neste trabalho é 
investigada a influência das perdas de energia e consequente 
redução da temperatura da chama na formação de NO. A 
motivação para este estudo está no fato que as taxas de formação 
de NO em função das concentrações c temperatura são altamente 
não lineares e por conseguinte extremamente sensíveis. Este 
aspecto do problema será discutido no ítem referente ao modelo 
tcrmoquímico . 

CHAMAS ESTUDADAS 

Neste trabalho foram estudadas duas chamas difusivas 
turbulentas tendo como combustível misturas 
hidrogênio/nitrogênio nas proporções volumétricas indicadas na 
Tabela I. O arranjo tisico é esquematizado na Figura I. Por um 
tubo vertical de 8 mm de diâmetro é soprado o combustível. 
Externa e concentricamente ao tubo é soprado ar cojlow a baixa 
velocidade (0.5 m/s). Este ar coflow é utilizado para dar 
condições de contorno bem detinidas ao escoamento do jato de 
combustível. Na Tabela I estão resumidos os principais dados 
das chamas estudadas. 

Tabela I -Chamas estudadas- dados principais. 

Chama H2/ N2 0 tubo R e ucxil Çs, Da 
voL% mm rnls 

A 50/50 8 10000 35 0.3 2 

8 83 I 17 8 6500 46 0.1 8 

É importante ressaltar que, devido ao diferente grau de 
diluição de nitrogênio no combustível , obtém-se chamas com 
diferentes carac terísticas tais como: comprimento da chama, 

mistura estequiometrica (Ç5,,), temperatura adiabática e número 
de Damkohler (Da). Este último identifica a relação entre as 
escalas de tempo características do escoamento turbulento e das 



reações químicas de interesse (Kuo, 1986). Assim nestas duas 
chamas pode-se esperar uma diferente intcração 
turbulência/rcações de combustão. 

Figura I - Arranjo físico de uma chama difusiva 

MODELO TERMOQUÍMICO 

O modelo da combustão de hidrogênio adotado é o modelo 
one step utilizado entre outros por Janicka ( 1979) e Chen ( 1987). 
Nestes trabalhos a combustão é considerada adiabática e , 
seguindo o formalismo conserved scalar proposto por Bilger 
(1980), a entalpia é obtida com a solução da equação da !ração de 
mistura, definida a seguir. No presente trabalho a entalpia é 
formulada como parâmetro livre, ou de entrada, do modelo 
termoquímico. Assim pode-se incorporar ao modelo as perdas por 
radiação que ocorrem na chama. 

O mecanismo do sistema hidrogênio/ar adotado neste 
trabalho é constituído das seguintes rcaçõcs elementares: 

H + 02 H oH + o (R I) 

o + H2 H oH + H (R2) 

H2 + OH HH20 + H (R3) 

20H H o + H20 (R4) 

H +OH+ M HH20 + M (RS) 

H +o + M H oH + M (R6) 

H + H + M HH2 + M (R7) 

Neste sistema aparecem seis espécies químicas (H2, 02, 
H20 , OH, O c H), para as quais seria nccess<í rio resolver seis 
equações de transporte. Em se tratando de combustão cm regime 
turbulento , a solução destas equações com os métodos hoje 
disponívei s, basicamente com métodos de momentos (Janicka, 
1979) ou com métodos de PDF (Pope, 198S) é bastante 
complexa. Nos métodos de momentos isto se deve à necessidade 
da formulação c modelagem dos termos de fontes médios. No 
método de PDF tem-se o problema do armazenamento c 
gerenciamento das tabelas onde as composições e temperatura 
são pré-calculadas para seus valores instantâneos. Assim, 
procura-se sempre fazer uma redução das reações elementares a 
um número mínimo , levando-se em consideração que esta 
redução compromete a exatidão da descrição cinética das reações 
de combustão. O formali smo adotado para redução deste 
mecanismo é descrito a seguir. 
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O primeiro parâmetro do modelo termoquímico é a fração 
de mistura. Bilgcr (1980) propõe a formulação de uma única 
equação de transporte para todas as grandezas que não possuem 
termo de fonte . Dentre as equações de transporte para as espécies 
químicas, veritica-se que as dos elementos químicos têm esta 
característica, uma vez que os elementos se conservam durante as 
reaçõcs de combustão. É feita também a hipótese de que todas as 
espécies têm iguais coeficientes de difusão. A concentração z .. de 

um elemento a é normalizada com as concentrações deste 
elemento no centro do jato R11 e num ponto na região do coflow 

R_ no plano de sai da do bocal (veja Fig. I). A fração de mistura Ç, 
é então definida como: 

Z -Z R Ç = a a, oo 

Z R -Z R a , o a , oo 

(I) 

Com esta normalização, a fração de mistura varia sempre 
entre O :::; Ç :::; I . A fração de mistura é uma medida do grau de 

mistura entre o combustível e oxigênio. Ç = 1.0 significa que só 

combustível está presente no volume de controle e Ç = 0.0 só 
oxigênio. 

O segundo parâmetro do modelo termoquímico é o grau de 
reação. O grau de reação é o único parâmetro do modelo que 
descreve a cinéti ca das reações de combustão dentro do 
escoamento turbulento. Por isso este modelo é chamado one step. 

As duas idéais básicas do modelo one step são: a 
formulação de uma variável combinada, a qual descreve o grau de 
evolução de certas espécies selecionadas e a aplicação da 
hipótese de que as espécies intermediárias, os radicais , se 

" encontram em regime permanente. A variável combinada Yfl'2. é 

definida pela combinação linear das concentrações Ya das 

espécies H~ , OH , H e O, de acordo com: 

" I MH, 
YH, = YH, +-----YoH + 

- - 2 MoH 

MH, 3 MH, 
--- Yo +---- YH 
Mo 2 MH 

(2) 

onue M .. é o peso molecular da espécie a. 

A aplicação da hipótese de que os radicais O, H c OH estão 
em regime permanente (Chen , 1997 ; Kricger. 1997 ; Neuber et ai. , 
1998) leva a expressões para os termos de fonte oriundos das 
reações químicas da forma: 

JYa 
--= R[wJ=O 

dt 
(3) 

onde a representa um dos radicai s acima citados. R[wj é o 
operador que relaciona as taxas das rcações elementares w, que 
participam na formação ou destruição do radical cm análise. 
Combinando-se as expressões dos termos de fonte das espécies 
que compõem a variável combinada, obtém-se a expressão para o 

seu termo de fonte wy • : 
Hz 

pwy * = -2p(ws + w6 + w7) (4) 
H2 

onde ws, w6 e 117 são as taxas líquidas das rcações elementares 

(RS), (R6) c (R7) e pé a densidade da mistura. Nesta equação é 



interessante observar que só contribuem para a taxa de fo rmação 
da variável combi nada as reaçõcs elementares (RS). (R6) e (R7) , 
ditas lentas. As taxas líquidas das outras reações, ditas rápi das, se 
anul am c para o termo de fonte da variável combinada é como se 
estas rcaçõcs esti vessem em equilíbrio qu ímico. 

O grau de reação é obtido co m a normalização da vari ável 
combinada em dois es tados. O primeiro estado é quando o 
sistema reage até ati ngir o equihb rio químico . A variável 

combinada assume ent ão o valor r;~ . o segundo ocorre quando 

combustível e oxigénio se misturam a nível molecular entretanto 
não ocorre rcação alguma. A vari ável combinada assume o valor 

r,;~ . o grau de reação 11 é então definido por 

* y "U 
YH-2- H2 

71 = *V y *U 
YH - H-, 

2 -

(5) 

Com esta normali zação, o grau de rcação varia sempre entre 
O :::; T} :::; I . O grau de reação representa uma medida para 

afastamento do equilíbrio químico. 17 = 1.0 significa que o 

sistema atinge o equilíbrio químico c para 17 = 0.0 o siste ma não 
reage , só ocorrendo a mi stura entre combustível e oxigéni o. 

O terceiro parâmetro do modelo termoquímico é o grau de 
perda de calor. Este parâmetro é simpl esmente a cntalpia da 
mi stura normali zada w m seus dois valores extremos di scutidos a 
segui r. A entalpia h da mistura combu stível/ar é normali zada de 
acordo com a expressão 

y 
h - had (Ç) 

(6) 
hTMIN (Ç,I7)- had (Ç) 

onde y representa o grau de perda de calor, had é a enwlpia da 

mi stu ra no caso adiabático. hT MIN é a cntalpia que a mistura 

teri a. caso , após reagir até um determinado grau de reação. fosse 
resfri ada até uma temperatura mínima definida para o sistema, 
temperatura ambiente . por exemplo. Com esta normali zação, o 
grau de perda de calor varia sempre entre O :::; y :::; I . O grau de 

perda de calor é uma medida para a energia perdida por radi ação. 
y =O significa que a mistura não perde calor e para y = I a 

mistura perde, por radi ação , toda a energia de reação liberada 
durante a combustão . 

No mecani smo de reações adotado aparecem como 
incógni tas seis espécies , a densidade c a temperatu ra. O sistema 
de eq uações do modelo termoquímico é então reso lvido 
utili zando-se: os três parâmetros li vres , quais sejam. a fração de 
mistura, o qual substit ui doi s elementos , o grau de rcação c o grau 
de perd a de calor, a equação de estado de gas idea l e três 
expressões algébricas deduzidas a partir da hipótese de regime 
permanente para os radi cais O, H c OH, conforme Eq .(3 ). 

Na equação de transporte da entalpia aparece o termo de 
fonte represen tando as perdas por radiação na chama. O modelo 
de radi ação adotado neste trabalho fund amenta-se na hi pótese de 
que os gases são transparentes, sendo somente considerada a 
parcela de energia emitida em um volume de fluido. Assume-se 
ainda que sómente o vapor d 'água emite radiação térmi ca. O 
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termo de fonte r(' na equação da entalpia é então formulado 

como: 

~<::. -4KaCJT4 
(7) 

onde Ka é o coe fi ciente de absorção do vapor d 'agua c 0 é a 

constante de Stephan-Bo lt zmann . T é a temperatura. 

O mecani smo de reaçõcs adotado para a fo rmação de 
Nitrogénio é o mecani smo extendido de Zeldovich ( Kuo, 1986) 

0 2 + N H NO + o (R 8) 

N2 + o H NO + N (R9) 

OH + N HNO + H (RI O) 

P ara redução deste mecanismo é feita a hipótese de regime 
permanente para o radi cal N. Desta forma o termo de fonte 

( S NO ) para NO se reduz a 

S NO= 2w(R9) (8) 

onde w( R9) é a taxa líquida da rcação ele mentar (R9). 

Do fato de que as concentrações de NO que ocorrem na 
chama são muito menores que a concentração que oco rreria se o 
equil íb rio químico das reaçõcs (RS) - (RiO) fosse ating ido, só é 
considerada a taxa de formação da reação (R9). Assim o termo de 
fonte de NO é calculado com a expressão: 

S NO = 2kf R9y N2 .Yo .M NO (9) 

Os coefi cientes das velocidades das rcações para a direita c 
para a esquerda, kf c kh respecti vamente , foram extraídos de 
(Janicka, 1979). 

A Figura 2 mostra o termo de fo nte. ou tax a de produção . 
de NO para a chama A. em fun ção da fração de mist ura c do grau 
de perda de calor. Nesta fi gura o grau de reação é mantido 
constante e igual a um, ou seja , cm equil1brio químico. Observa­
se que a formação de NO se dü qu ase que ex clu sivamente em 
torno da fração de mi stura estequi ométrica (0.3 ). Interessante é 
observar também que o grau de perda de calor, cm outras 
palavras, a diminui ção da temperatura da chama por radi ação, 
reduz drasticamente a taxa de fo rmação. Para y :2: 0 .25 a 

in lluência da temperatura é tal que a tax a de formação de NO se 
reduz praticamente a zero. Pode-se ver ainda que a taxa de 
fo rmação é altamente não linear cm função da fração de mistura 
bem co mo do grau de perda de calor. O mesmo aco ntece em 
fun ção do grau de rcação, não mostrado aqu i. Esta dependência 
não linear do termo de fo nte gera a necessidade de uma função 
densidade de probabi lidade multidi mensional , veJa ítcm segui nte, 
o que não é trivi al (Popc, 1985). O termo de fonte para a chama 
B tem as mesmas caracteristicas discutidas para a chama A. A 
formul ação do modelo de combustão turbulenta envo lvendo o 
método de solução das equ ações de transporte para a fração de 
mistura, grau de rcação, grau de perda de calor c para NO é 
di scutida no ítem seguinte. 
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Figura 2 -Taxa de formação de NO- Chama A 

MODELO DE COMBUSTÃO TURBULENTA 

No ítem anterior foi discutido o modelo tcrmoquímico. Este 
modelo constituí-se de relações algébricas. envolvendo os 
parâmetros livres, ou de entrada, c as incógnitas. Assim é 
necessário o conhecimento do valor instantâneo dos parâmetros 
livres. Em escoamentos turbulentos as variáveis de interesse são 
entretanto de natureza caótica. Normalmente os métodos de 
simulação de tais escoamentos fazem uma abordagem estatística 
do problema c só são conhecidos os momentos estatísticos das 
vari áveis , basicamente valor médio c variància. A utilizacão do 
modelo termoquímico requer assim a definição ele uma função 
densidade de probabilidade (PDF). que considere a intluência das 
flutuações das variáveis. Esta PDF faz assim o acoplamento entre 
o modelo termoquímico c o modelo do escoamento reativo 
turbulento. Com o conhecimento da PDF pode-se obter valores 
médios de acordo co m: 

( lO) 

onde 'I' é o espaço amostral (no modelo termoquímico aclotado 

Ç, 11 e y), f é a função densidade de probabilidade, rfJ(lf!) é o 

valor instantâneo da variável 1/J , dado pelo modelo tennoquímico 
-

e rp é o valor médio desta variável. A integração da PDF 

multidimensional sobre os espaços amostrai s de velocidade e 

escalares , fJ jd'{ dr_, é a probabilidade de no instante 1 e na 

posição .& o vetor velocidade l:: assumir um valor no intervalo 
l:: +dl:: e das grandezas escalares Jll es tarem no , intervalo JJL+dJJL. 

Para a construção desta função densidade de probabilidade 
são utilizados dois métodos: PDF com formas pré-asslimidas 
(Janicka, 1979; Kuo, 1986) c solucão da equação da PDF (Popc, 
1985). No presente trabalho é utilizado o segundo método, que é 
brevemente comentado a seguir. 

No método de PDF é formulada uma equação de transporte 
para a função densidade de probabilidade/ A partir das equações 
momentâneas de conservação da massa, da quantidade de 
movimento, da energia c de transporte de espécies obtém-se a 
equação de transporte dcf 

79 

Na Eq. (II) o primeiro termo do lado esquerdo representa a 
variação temporal daf dentro do volume de controle, o segundo o 
transporte convectivo dafno espaço físico, o terceiro descreve o 
transporte da f no espaço de velocidades e o quarto o transporte 
no espaço de grandezas escalares. É importante ressaltar que, 
para cada valor de f todos estes termos do lado esquerdo são 
conhecidos. No lado direito da equação aparecem dois termos de 
transporte nos espaços dos escalares e de velocidades. Estes 
termos por envolverem valores médios condicionados de 
gradientes, não são conhecidos e necessitam ser modelados. Estes 
termos são oriundos dos termos de transporte molecular e do 
gradiente da tlutuação da pressão. A modelagem destes termos é 
um dos mai s importantes desafios do método PDF e tem sido 
objeto de es tudo de muitos pesquisadores (Correa, 1995; 
Subramaniam, 1997). Neste trabalho é utilizado o modelo !EM 
para o termo relativo às grandezas escalares c o modelo 
implificado de Langevin para o termo relativo às velocidades 
(Popc, 1985 ; Kriegcr, 1997). 

A PDF utilizada neste trabalho requer uma discretização em 
oito dimensões: duas no espaço físico, du as no espaço de 
velocidades e quatro no espaço de escalares (é,, 11 . y c NO). Por 
esta razão a utilização de métodos convencionais como diferenças 
ou volumes linitos é impraticável. A equação de transporte da 
PDF é resolvida então com métodos estocásticos. Nos métodos 
es tocásticos, fé discretizada por um conjunto de partículas que 
representam eventos e que evoluem de acordo com equações 
diferenciais envolvendo processos estocásticos. Pode-se mostrar 
(Pope, 1985) que a equação da PDF deduzida a partir das 
equações diferenciais estocásticas tem a mesma forma da Eq. 
(li). As partículas estocásticas evoluem de acordo com as 
equações estocásticas diferenciais para posição, grandezas 
escalares c velocidades. Para posição tem-se: 

dX * (t) *( ) --=U t 
dr 

( 12) 

* * onde X representa o vetor posição da partícula e U seu vetor 
de velocidades. Para grandezas escalares utiliza-se: 

drp~(t) I (" / * \) (*) -d-t-=-2_C1>(w) rp~(t)-\1/Ja; +5 1/Ja ( 13) 

onde rp; é o vetor das grandezas escalares, Cq> é a constante do 

modelo !EM , (w) é a freqüência de turbulênci a, rp; é o valor 

da propriedade a da partícula e ( rp ~ J é o valor médio. S é o 

termo de fonte oriundo das reações químicas, se a for uma 

" i 



espéc1e reativa e oriundo da radiação, se a for a entalpia da 
partícula. Para as velocidades tem-se: 

* I J(p) 
dU (t) = ----dt-

(p) dx 

(
I 3 ) ( * t-1 1/ 2+4Co (w) u -(u)rr+(c0(w)k)12dW 

(14) 

onde Co é a constante do modelo simplificado de Langevin, k é a 
energia cinética turbulenta e dW é a variação no processo 
estocástico, aqui um processo de Wien. 

A avaliacão da PDF cm um volume do domínio 
computacional se dá pela classificação das propriedades das 
partículas, que, num determinado instante, se encontram dentro 
do referido volume. No instante seguinte as partículas evoluem 
suas propriedades posição, velocidade e grandezas escalares de 
acordo com as equações já mostradas. As condições de entrada e 
saída das partículas são definidas pelas condições de contorno do 
problema físico. 

Uma variante do método de PDF, como mostrado, é a 
utili zação de um método híbrido: método de momentos para 
solução das equações médias de quantidade de movimento e 
continuidade e o método de PDF para evolução das propriedades 
escalares. A grande vantagem deste modelo híbrido está no fato 
de que pode-se utilizar modelos de turbulência já bem conhecidos 
c testados, evitando-se a modelagem estocástica do campo de 
velocidades e pressão e com o método de PDF evita-se a 
dificultosa e imprecisa formulação de termos de fontes médios 
para as grandezas escalares reativas. No método híbrido trabalha­
se com dois códigos computacionais: um código convencional 
(CFD) baseado cm volumes finitos para a solução da cquacões de 
quantidade de movimento c continuidade, bem como as equações 
do modelo de turbulência e o código (PDF) para cvolucão c 
gerenciamento das partículas es tocásticas. Há uma iteracão entre 
os códigos de forma que a densidade e propriedades escalares são 
calculadas no código PDF e passadas para o código CFD, que 
avalia então os campos de velocidade, pressão c variáveis do 
modelo de turbulência. Estes dados são então passados de volta 
ao código PDF para mais um ciclo do processo iterativo. Quando 
a PDF nos volumes de controle atinge o regime permanente, 
pode-se avali ar então as grandezas físicas como concentrações e 
temperatura. 

RESULTADOS 

Os resultados da simulação numérica com o modelo 
descrito serão comentados a seguir. São mostradas as 
distribuições de fração de mistura, temperatura c NO ao longo do 
eixo de simetria da chama. A coordenada axial (x) é normalizada 
com o diâmetro do tubo (D). Os dados experimentais são 
extraídos de Neubcr ( 1998). A fração de mistura e temperatura 
são medidas usando-se espectroscopia RAMAN. As 
concentrações de NO foram obtidas com a técnica Laser Induced 
Fluorescence- LIF. 

Na Figura 3 verifica-se que a simulação reproduz 
satisfatoriamente os dados experimentais da fração de mistura. 
Observando-se a posição (x/0=30) da fração de mistura 
estequiométrica (0.3), nota-se que a simulação prevê uma chama 
um pouco mais curta. Os resultados da chama 8 , não mostrados 
aqui, mostram também uma boa concordância com os dados 
experimentais, inclusive quanto ao comprimento da chama. 

Nas Figuras 4 c 5 são mostradas as distribuições de 
temperatura ao longo do eixo de simetria para as chamas A c 8 
respectivamente. Pode-se ver que para a chama A a simulação 
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Figura 3 -Fração de mistura ao longo do eixo de 
simetria- Chama A 

reproduz os dados experimentais de forma excelente. Para a 
chama 8 observa-se uma discrepância de aproximadamente I 00 
K. Interessante nestas duas figuras é o fato de que a inclusão ou 
não do modelo com radiação pouco altera os resultados 
numéricos. Assim confirma-se a hipótese de que, para o cálcu lo 
da temperat ura na chama turbulenta, o modelo adiabático pode 
ser empregado. 

g 
Q) ...... 
::J -cu .... 
Q) 
a. 
E 
Q) 
1-

2000 

1800 t <> 
1600 I 

I 
I 

1400 'k> 
I 

I 

1200 
I 

I 
I 

1000 

800 

600 

400 

o 1 o 20 30 40 50 60 70 
Axial Downstream Position x/D [-] 

Figura 4-Temperatura ao longo do eixo de simetria- chama A 
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simetria- chama 8 

As distribuições da concentração de NO ao longo do eixo 
de simetria para as chamas A e B são mostrados nas Figuras 6 e 7 
respectivamente. Para a chama A a simulação prevê valores 
extremamente baixos, se comparados aos dados experimentais. 
Basicamente pode-se ver que o local de maior produção de NO é 
na região (x/D=35) da fração de mistura estequiométrica. 
Observa-se que a inclusão das perdas por radiação praticamente 
não altera os resu ltados .. Na chama 8 , mostrada na Figura 7, 
nota-se que a concordância entre resultados numéricos c dados 
experimentais é bem melhor. A simulação adiabática c medições 
atingem o mesmo valor máximo (aprox. I 00 ppm). Quando a 
diminuição da temperatura por radiação é considerada, há uma 
queda de aprox. 50% no valor máximo de NO. Disto se concluí 
que quanto menos diluído for o combustível c por conseguinte 
maior a temperatura da chama, mais forte é a influência da 
radiação na formação de NO. 

Embora as discrepâncias entre os resultados numéricos c 
dados experimentais impossibilitem uma avaliação mais 
abrangente da eficiência do modelo de combustão turbulenta 
proposto , pode-se constatar que radiação deve ser incorporada ao 
modelo. Duas prováveis causas destas discrepâncias seriam: 
imprecisão dos dados experimentais c ou necessidade de inclusão 
de difusão diferenciada no modelo de combustão turbulenta 
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ABSTRACT 

ln this paper thc influency of radiative heat loss on the NO 
formation in hydrogen turbulent non-prcmixed flames is 
in vestigated. The thermo-chcmical modcl is constructed with 
thrce input parameters: mixturc fraction , reaction-progress 
variable and heat loss grade. Two flames with diferent fucl 
dilutJOn ratio are studied. By comparing numerical simulation 
and experimental data one can conclude that , in order to simulate 
the temperature, radiation can be neglected. However, by the 
prediction of NO in tlamcs, with Jower dilution ratio, radiation 
cffccts have to be considered. 
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RESUMO 

Este trabalho apresenta os primeiros resultados consistentes obtidos com uma sonda de entalpia 
projetada e construída para medição de temperatura de chamas de até 2500 "C. como decorrência de 
convênio firmado entre o /PT. a Finep e a White Martins Gases Industriais. A medição é haseada nos balanços 
de massa e energia na sonda, que são utilizados para o cálculo da temperatura do fiÓ S coleiado (temperatura 
local da chama ). A execuçüo dos balanços de massa e enerfi ia é viabilizada pela medição dos fluxos e 
temperaturas dos gases coletados e da água de resfriamento. 

INTRODUÇÃO 

Como decon·ência de convênio firmado entre o IPT, a Finep 
(PADCT 11 -Subprograma de Instrumentação) e a White Manins cm 
fevereiro de 1996, o Agrupamento de Engenharia Ténnica aperfeiçoou 
e ensaiou uma sonda de entalpia construída com o objctivo de 
determinar o perfil de temperaturas cm chamas de óleo a oxigênio. 

Em queimadores a oxigênio são atingidas temperaturas de até 
2200 oc ou mais, sendo impossível a sua determinação 
experimental com uso de tcrmopares convencionais. Com o aparato 
desenvolvido, viabilizou-se a medição destas temperaturas . Para 
validação do instrumento, foram realizados ensaios comparativos 
com um pirômetro de sucção, com resultados que são apresentados 
neste trabalho e que foram considerados adequados. 

Em 1962 foi apresentada, em um anigo de 1. Grcy(l ), a 
concepção de uma sonda para efetuar medições intrusivas de 
temperatura em tochas de pl as ma de pequenas dimensões, cujos 
valores estavam na faixa de 2.000°C a 15.oooae, inacess ível aos 
termopares usualmente disponíveis no mercado. Esta sonda acabou 
por ser conhecida como sonda de entalpia ou sonda calorimétrica. 

Em 1986 a Di visão de Eletricidadc Industrial do IPT 
const ruiu , com auxílio do Agrupamento de Engenhari a Térmica, 
um protótipo de cobre simil ar à sonda de Grcy, que foi utilizado 
em uma tocha de plasma a Argônio (3). 

A partir de 1988, o Agrupamento de Engenhari a Térmica 
iniciou o desen volvimento de uma nova versão da sonda de 
entalpia , vo ltada para a medição de temperatura cm chamas 
industri ais a oxigêni o. Esta sonda diferia das desenvolvidas 
anteriormente por suas dimensões (muito maiores) adequadas ao 
novo uso proposto, c também por estar des tinada à medição de 
temperaturas abaixo de 3000 °C, faixa de temperaturas em que os 
efeitos de ionização e dissociação ainda não são significativos. 

MEDI CÃO h,., 

gás aspirado 
--1 ~--

~ 
Figura 1 - Esquema para uma sonda de enta lpia. 

A figura I acima representa, esquematicamente, uma sonda de cntalpia 
Construtivamente ela consiste de um tubo, resfriado com uma camisa de 
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água, pelo qual o gás cuja temperatura se quer medir é a<>pimdo. A camisa 
de refiiger.1ção tem dua<> tin<~idades : manter a integridade da sonda (o 
material utilizado na sua construção é aço inoxidável), c também rcstiiar 
b1uscamcnte o gá-; a-;pirado pam '"congelai' a<; reaçõcs química<> que podem 
estar ocorrendo no ponto de colcta 

A sonda é introduzida no interior da chama com sua 
extremidade locali zada no ponto cuja temperatura se quer medir. 
Efctuando um bal anço de massa c energia, nas condições " sem 
tluxo' ' e "com tluxo'' de gás na sonda chega-se à expressão (I) : 

C,, _ ~ (T ,.-g)* T .. _g = 

= M ' *C"_,*(l1Tcr-l1T sF )+C,,_x (L-xl*T ,_~ +H LV 

M x 
(I) 

onde: 

T c-a: Temperatura de entrada dos gases na sonda (que se deseja 
" determinar); 

C p-g(T c-g): Calor específico do gás úmido aspirado à 

temperatura T e-g; 

T s-g: Temperatura de saída dos gás aspirado ; 

C p-gCT s-gl: Calor específico do gás aspirado na saída da sonda à 

temperatura T s-g; 

Cp-r: Calor específico do fluido refrigerante (água líquida no 
presente caso); 

M ,. :Vazão mássica do tluido refri gerante; 

M ~ : Vazão máss ica do gás aspirado; 

L'. Ter: Diferença entre a temperatura de saída e a de entrada do 

tluido refrigerante (Ts-r-Te-r) , na condição de aspiração do gás; 

L'.TsF: Diferença entre a temperatura de saída c a de entrada do 

t1uido refrigerante (Ts- r-Tc-rl. sem aspiração do gás; 

HL\-: produto entre a massa de água condensada no resfriamento 
por sua cntalpia específica de condensação média. 

--1 



O termo que expressa a cntalpia dos gases na saída da sonda 
inclui a parcela de energia transferida para a água de resfriamento 
pela condensação do vapor d 'água presente nos gases coletados. 

Considera-se que os gases saem da sonda saturados e 
consequentemente a massa de água condensada será fun ção 
apenas da temperatura de saída dos gases. 

Verifica-se que a sonda de entalpi a determina a temperatura 

dos gases (representado por Tc-gl de forma indircta, sendo 
necessária a monitoração das di versas grandezas, representadas 
na Figura I c na expressão (I). 

Quando o gás cuja temperatura se quer medir é uma 
substância pura, o que no rmalmente ocorre numa tocha de 

plasma, o calor específico dos gases Cp-g(Tg) é função apenas de 
sua temperatura. No caso de queimadores industriais, onde os 
combustíveis utilizados são hidrocarbonetos que produzem na 
combustão CO, C02, H20, CH~. H2• N2, NO, c SO,, cm teores 
que variam com o tipo de co mbustível, tipo de queimador e 
condição de operação, é necessário fazer uma monitoração 
contínua da composição química dos gases de combustão. Desta 
forma a sonda de cntalpia, quando utili zada na medição de 
temperatura cm chamas produzidas por qu eimadores industri ais, 
necessita dos periféricos representados na Figura 2, abai xo : 

sistema medidor anal isadorcs 

de de vazão contínuos r--- 1--
limpeza de gás dos gases de 

{sonda de de gases combustão 

cntaloia) (CO, C02, 
H20. CH~. 
H 2) N 2, NO, 

c SO,) 

Figura 2- Esquema do sistema de coleta, limpeza c análise dos 

gases) 

Com o sistema de periféricos ac ima. o calor específico dos gases 
de combustão úmidos na entrada da sonda (água na fase vapor 

superaquecido) Cp-g(Tg) é determinado a partir de: 

(2) 

onde: 

f;: fração molar da i-ésima espécie química; 

CP • ;(Tg): calor espccíllco molar da i-ésima espécie química. 

PROTÓTIPOS CONSTRUÍDOS 

A primeira sonda de cn talpia construída no AE.T, tinha 
cxatamente a mesma conllgu ração das sondas ut ili zadas para 
medi ções de composição de espéci es químicas cm chamas, cuja 
característica construti va básica é apresentada na Figura 3. 

A somla é constituída de três tubos de aço inoxidável 
concêntricos. Pelo tubo central o gás cuja temperatura se deseja 
medi r é aspirado, c os dois tubos restantes formam a camisa de 
água. 

entrada do fluido 
refrigerante 

~-------,L-....-rct~t:-~~g~~a~~----'~do 
Seção transversal 

Figura 3- Esquema do primeiro protótipo construído. 

O teste feito com o protótipo aci ma descrito foi realizado no 
Laboratório de Combustão do IPT, utili zando uma fornalha de 
testes na qual foi instalado um queimador de óleo a oxigênio 
fabricado pela White Martins. Esco lheu-se uma regi ão da chama 
Jc menor temperatura. que pudesse ter sua temperatura medida 
por um pirômctro de sucção (in strumento normalmente utili zado 
para medições cm chamas com temperaturas inferiores a 
1700°C). O valor med ido com o pirômctro de sucção foi utilizado 
como referência para avaliação da sonda de entalpi a. Este método 
de calibração (verificação contra um pirômetro de sucção que é 
considerado pad rão primário para este tipo de medi ção) também 
foi o utilizado para todos os protótipos construídos 
posteriormente. 

Os resultados destes testes indicaram uma grande di spersão 
dos valores de temperatura obtidos com a sonda de cntalpi a, com 
a média dos valores medidos muito distante daquela obtida com o 
pirômctro de sucção. 

Nos testes realizados, as condições de operação se 
mantiveram estáveis. Como os valores de vazão de gás aspirado c 
vazão do fluido refrigerante (no caso água) indepenJcm das 
condições de operação da fornalha de testes, c a composição 
química dos gases de co mbustão não apresentou alterações 
sign illcat ivas, concluiu-se que, dentre todos os parâmetros que 
ent ram no balanço de energia da sonda de cntalpi a. o principal 
responsável pela grande dispersão dos resultados obtidos é o 
termo ( ~ T CF- ~ TSF ) na equação do balanço de energia. 

Uma análise detalhada mostrou que. embora as condições de 
operação do ensaio, tais como vazão de combust ível , de 
comburcntc e temperatura do combustível ao entrar no queimador 
estivessem estáveis ao longo do tempo, ocorri am 11utuações 
instantâneas das mesmas, e a sonda de cntalpia respondia a esses 
transitórios. Em trabalho publicado por J. Grey(2), este efeito já 
havia sido estudado em termos de uma parâmetro denominado 
sensibilidade ( cr ) da sonda de entalpia, definida por: 

(3) 



Um valor de sensibilidade considerado bom estaria entre O, 15 
e 0 ,20. No primeiro protótipo construído pelo Agrupamento de 
Engenharia Térmica acima descrito, o valor da sensibilidade 
ficou entre 0,04 e 0,08. 

Os resultados dessa primeira tentativa davam indicações dos 
próximos passos, que concretamente poderiam ser traduzidos em: 
procurar uma configuração de sonda com a menor área externa 
possível e redução das trocas de calor entre a sonda c a chama ao 
seu redor. O aumento da vazão de gás aspirado pela sonda 
deveria ser objeto de estudo , além da implantação de um sistema 
de aquisição de dados acoplado a um programa de computador, 
que permitisse o cálculo da temperatura em tempo real. 

Foi então projetada e construída uma nova versão de sonda de 
entalpia, com objetivo de aumentar a sua sensibilidade, e resolver 
alguns problemas mecânicos de alimentação de água de 
resfriamento e montagem dos tcrmopares para medição das 
temperaturas de entrada e saída de água e saída de gases. A 
Figura 4 mostra a seção transversal do canal principal em que a 
água entra pelos tubos menores e sai pelo tubo maior, enquanto 
que os gases escoam pelos outros dois tubos internos. 

entrada de 
fluido 

refrigerante 
Cilindros 
cerâmica 

Figura 4 - Esquema da seção transversal da sonda de aluai. 

Para aumentar a sensibilidade da sonda de cntalpia foi 
utilizado um sistema de isolamento externo com tubos cerâmicos 
resistentes às temperaturas encontradas nas chamas estudadas 
conforme se observa na Figura 4. Com o arranjo proposto foi 
obtido um aumento da sensibilidade para valores entre 0,4 e 0,7. 

Foram instalados medidores de vazão de água (medidor 
magnético) e gases (placa de orifício) calibrados c com sinal de 
saída adequado para sistemas de aquisição de dados. 

Um novo sistema de aquisição de dados, com velocidades 
compatíveis com os fenômenos cm estudo, foi implementado cm 
conjunto com um programa de computador desenvolvido pelo 
!PT para c<ílculo da temperatura cm tempo real. Todos 
instrumentos foram adquiridos com recursos do PADCT. 

CÁLCULO DA TEMPERATURA DOS GASES 

O cálculo da temperatura dos gases cm tempo real , efctuado 
pelo programa de aquisição de dados, se dá a partir da execução 
do balanço de energia do sistema de refrigeração e coleta dos 
gases e com o seguinte procedimento: 
J. Posiciona-se a sonda no interior da fornalha no ponto cm 

que se deseja fazer a medição. Ao lado da sonda, é 
posicionado o pirômctro de sucção. 

2. Apenas a água de resfriamento é alimentada inicialmente, 
não sendo acionada a coleta de gases. 

3. Medem-se a vazão e a variação de temperatura entre a 
entrada e saída da sonda, da água de resfriamento, 
calculando-se então o calor trocado nesta condição entre a 
chama e a sonda, denominando-a" sem fluxo" . 

4. Inicia-se a coleta de gases. 
S. Medem-se a vazão e a variação de temperatura entre a 

entrada e saída da sonda, da água de resfriamento, calcula-se 
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então o calor trocado nesta condição entre chama e gases 
colctados com a sonda, denominando-a "com tluxo". 

6. A diferença entre o calor trocado com a água nas condições 
"com" e "sem'' fluxo expressa o calor trocado pela sonda 
com os gases coletados. 

7. Medem-se a vazão de gás coletado e a sua temperatura de 
saída. 

8. Mede-se a composição dos gases c determina-se o seu calor 
específico à pressão constante. 

9. Com os valores obtidos nos itens 6, 7 c 8 calcula-se a 
temperatura de entrada dos gases na sonda. A rotina de 
cálculo é iterativa c com rápida convergência. 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

Foram conduzidos vários ensaios com objctivo de se testar o 
dcscmpenhq da sonda frente ao pirômctro de sucção. 

No terceiro conjunto de ensaios conduzido no período de 
agosto d~ 1997 demonstrou-se finalmente a viabilidade técnica da 
utilização da sonda de entalpia. 

Com a execução de um "Projeto de experimento" , foi 
possível determinar a influência de cada uma das variáveis 
envolvidas sobre o valor calculado da temperatura. 

Identificou-se que a maior fonte de incerteza está na vazão de 
gases colctados, e que existe uma faixa de valores (próxima de 5 
kg/h de gases secos) em que os valores calculados pelo programa 
convergem para os medidos com o pirômetro de sucção 
(diferença de I%). 

Atribui-se esta influência il presença de água nos gases de 
combustão condcnsamlo nu interior da sonda em grande 
quantidade (a fração molar de vapor d'água em gases de 
combustão cm chumas a oxigênio puro pode chegar a 48%). Este 
problema será eliminado com a utilização de óleo térmico como 
fluido de refrigeração (temperatura de saída dos gases da sonda 
acima de 95 oc evitando a condensação). 

A Figura 5 apresenta um grático cm que se observa a 
convergência dos valores medidos com os dois instrumentos, a 
reduzida dispersão (relativa) dos valores medidos com a sonda de 
cntalpia c J estabilidade do sinal obtido ao longo do tempo. 

Projeto de experimento· Vazão de gases colet<~dos "media" 
ensaio refilado em 28108197 
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Figura 5 - Resultados obtidos com a sonda de entalpia em 
teste comparativo com o pirômctro de sucção. 

CONCLUSÕES 

Portanto, conclui-se que uma vez solucionado o problema 
relativo à condensação de água dos gases de combustão no 
interior da sonda, a sonda de entalpia poderá ser utilizada 



rotineiramente como instrumento de medição de temperatura, 
dispensando calibrações com um pirômetro de sucção, ao início 
de cada conjunto de medições como ocorre neste momento. Para 
tanto, óleo térmico c vapor saturado seco serão testados como 
fluidos de refrigeração mantendo todo o sistema em temperaturas 
acima de I 00 oc 
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ABSTRACT 

This work presell/s the initial results obtained with an 
emalphy probe idealized for the measurement of high jlame 
temperatures (up to 2500° C). The measuremems are based on the 
mass and energy balances in the probe, used to calcula/e the 
entering gas temperature (local jlame temperature). The mass 
and energy balances are detennined by lhe direct measuremenl of 
the jluxes and lemperatures of gases captured by lhe probe and 
refrigerating water. 
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SUMMARY 

First, a une-dimensional steady in viscid flow analysis on the comhustion driren process in a mm accelerator operaring in the 
subdetonative mode was made. This analysis includes a balance hrr11·een fi'o~en and equilihrittm.flow JII'Oflerties, in order to obtain a 
result equivalent to the calculation performance 1vith real gas ejfects consúlerL~tions. Second, o C0111f1Uiational .fluid d\'llamics code 
using a11 unstructured, triangular, odaptive grid, was used to nunzericallr sllufr tire reacting Jlowfleld around a jlight model in a ram 
accelerator. Ir was considered a single-stage configuration operatin g with a methane baseei combustihle mixture. Using an l:.uler code, 
the most importalll Jluid d\'llamics characteristics of the .flmlfield wcre reasonahll· reproduced in o wide IWI/.:1' ofjli~.:hr Modz ltwnbers. 
Combustion could be numerically simularerl onlv ll'ith a Novier-S10kes .fármulation. when the interaction region shock-lvave/boundar\'­
layer was considered, i. e., the calculat ion grid near the 1m// mufinel\' discrerized mui the laminar viscous stresses calculated. 

INTRODUCTION 

The present paper was inspircd by the work dcvclopcd at 
University of Washington [I] and mot ivated hy the ongoing 
supersonic combustion research at LCP 12]. 

The problem of obtaining hypcrsonic velocities in the proccss 
of projectilc acceleration has been studied over the last decades 
and, particularly, the rcccnt relcased technique called "rarn 
accelerator" or "ramjet-in-tube" has been studied sincc mid 1983 . 
ln thi s systern a flight modeL resembling the center hody of a 
conventional ramjet, is injected with supersonic speed in a 
stationary tube fill ed with a pressurized combustible mixture. To 
accelerate the tlight model to such hi gh velocity, many deviccs 
can be used, for example, a li ght gas gun, where thc expanding 
gas pushes an obturator attached to lhe llight model into thc pre­
launcher section, which is filled with pressuri zed comhustihle 
rnixture. During its tlight an oblique shock is created at lhe nose 
tip and successive oblique refl ected shocks appear betwccn the 
flight model and the tube wall , heating the combustihle mi xture 
until combustion is establi shed in the atibody. The cnergy thus 
released traveis with the flight modcl, generating a high prcssurc 
zone behind the rnidbody and imparting thru st to the model. 

Ultimately being a ramjet, where the central body (projectilc) 
is free to move and its cowl (tube wall) is fixed, the rarn 
accelcrator enables the study of the supersonic combustion 
problem in ground facilities. The prohlem of getting the fucl 
mixed and burned with the incoming air is bypasscd due to the 
fact the projectile (central body) traveis in a prcrnixcd 
homogeneous medium. As a consequence such a concepl would 
complete the already operational LCP facility for testing 
supersonic combustors for scramjets. 

Another application of this concept is motivated hy thc use of 
low earth orbit satellites (LEO) in scientific and commercial 
missions that are becoming more and more common. To rcduce 
their launching costs, ground-based launchers seem to be a good 
alternative [3], resembling the "Columbiad" from the visionary 
writer Jules Verne in De la Terre a la Lune. 

ln principie, the aeceleration process could be descrihed, al 
least in aram accelerator operating in the subdetonative mode , by 
a steady one-dimensional analysis as showed here and also in 

86 

previous works [4,5 1. However, the complex interaction of 
obliquc shock waves, boundary layer and cxpansion waves in the 
ram accclerator tube could hc only simul are with the solution of 
the conservation equations providcd hy detailed chemical kinetics 
mechanisms [5 ,6]. 

ONE-DIM ENSIONAL MODEL 

A <me-dimensional steady in viscid flow analysis on the 
comhusti on driven acceleration process in a ram accclerator 
operating in thc suhdctonativc mode was madc. The conservation 
cquations werc solved with thc hclp of a modified version of the 
cquilihrium calculation Fortran package code NASA SP-273 [7]. 
Thi s modified version includcs a balance betwcen the fro zen and 
equilihrium tlow propenies. in order to ohtain a rcsult equivalem 
to lhe calculation performance with real gas effects tlow 
consideration. Numcrical simulations for the comhustible 
mi xture. projcctile charactcristics and initial conditions that had 
heen sllldied and prcsentcd in other articles, taking into 
consideration ideal and real gas tlow hypothesis were perforrned . 
The following assumptions was madc: 

• lhe rarn accelcrator is operating in the suhdctonativc mode, 
i.c. , lhe vclocitics achieved hy the tli ght modcl are helow the 
Chapman-Jouguet detonation velocity of thc co mbustible 
rni xturc. calculated for the initial conditions of the 
undisturhcd tl ow. 

• a prc-lanchcr scction pushes thc projectilc plus obturator 
comhination to lhe rcquircd injcction velocity and lhe 
combustion was thcn initiatcd hy tbe stagnation tlow 
conditions on thc ohturator heforc it was di scarded by 
gasdynami c drag. 

• rcfcrcnce frarne is tixcd in thc tlight modcl body. 

• thc tlow is <me-dimensional. steady, adiahatic and paralell to 
the frcestrcarn (x-direction). 

• ali the properti cs of thc llow upstream of the projcctilc nose 
tip are known. 

• the undisturhcd combustilble mixturc behavcs as an ideal 
gas. 



• With these assumptions the mass, momentum, energy and 
species conservation are written as: 

d(pu) = 0 
dx 

du dp (.) pu-+-= 
dx dx 

u---, u- =0 de p ( dp) 
dx p- dx 

dÀ ( ,) [-E0 ] u-=K )-~~, exp --
dx RT 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

where 

1 p 
e=---Nj 

y-Jp 

p=pRT 

(5) 

(6) 

Eq. ( 1) describes the conservation of mass, where p and u are 

the fl ow density and the velocity in the x-direction , respectively. 
The conscrvation of momentum in the x-direction is given by Eq. 
(2), wherc p is the static pressurc. Eq. (3) dcscribes cnergy 

conservation, where c is the internal energy. Eq . (4) describes 

the species conservation with a Arrhenius law expression, where 

À is a react ion rate-of-progress (À= O corresponding to no 

reacti on or "frozen" tlow and À= I co rresponding to complete 

reaction or cquilibrium tl ow), K kinetic frequency factor 

(collision factor , see [8], for example) and E0 , R , T are, 

respectivcly, mixture activation energy, universal gas constant 
and tempcrature. lt was assumed a simple, irreversible, onc-step 
chemistry. Eqs. (5) and (6) are the caloric and thermal equation of 
state, where y is the ratio of specific heats and q is the reaction 

heat. 
The fli ght model a<.:celeration was described by: 

F = f p(x)dA, (7) 

dU F (8) 

where F is the thrust magnitude, A, is the variable cross section 
of the tligh t model body in the x-direction , U is thc proje<.:tile 
velocity in the x-direction and mr its mass body. 

ln order to simulate the real gas effects in the flow, ·a balanc.e 

between the calcu lation made with À= I (infinitely fast chemical 

kinetics) and with À = O (infinitely slow <.:hemical kinetics) was 

made. 

One-Dimensional Results 

Three cases were selected from the work of Buckwalter ct ai. 
[8) in order to get a comparison. That work taken into account 
the gas compressibility via an equation of state with a 
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compressibility factor correction and fitted well with ram 
accelerator expcriments in the subdetonative mode. 

The first configuration (case I) chosen was a 2.8CH4 + 202 + 
5.7N2 combustible mixture pressurized to 25 bar, with projectile 
mass of 63 g, and a ve1ocity of injection in the ram accelerator 
tube section of 11 OOm/s. 

The second contiguration (case II ) chosen was a 6CH4 + 202 

+ 2H2 combustible mixture pressurized to 51 bar, with projectile 
mass of 84g, and a velocity of injection in the ram accelerator 
tube section of 1500m/s. 

The third configuration (case lll) chosen was a 3CH4 + 202 + 
5.7N2 combustible mixture pressurized to 50 bar, with projectile 
mass o f I 09g, and a veloci ty of injection in the ram accelerator 
tubc section of II OOm/s. 

ln ali cases the undisturbed temperature flow was fixed to 300 
K. 

Figures 1-3 shows the results obt ai ned here (continuous !ines) 
and the superposition of the results extracted from Buckwalte r et 
ai. [8) (dotted !ines) for the acceleration profile of thc tlight 
model in the ram accelerato r, i.e, the projectile velocity (U) 
versus the distance (x) travelled in the tube. 

1600.00 

~ 140000 I 
> 

1200 00 -j ' 
{ 

2.8CH4 + 202+ 5.7N2 

300K @ 25 bar 

m r = 63 g 
U(O) = 1100 m/s 

1000.00 +---,---,---,---,--,-- -,---,---t--

0.00 4.00 8.00 12 .00 16.00 

D ista ncc (m) 

Figure I - Comparison between thc acceleration profile obtained 
in this work (continuous line) and the extracted from [8] (dottcd 
line) for the case I. 
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Figure 2 - Comparison between the acceleration profile obtained 
in this work (continuous line) and the extracted from [8] (dotted 
line) for the case II. 
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Figure 3 - Comparison bctween the acceleration profi lc obtained 
in this work (continuous linc) and the cxtractcd from [8] (dottcd 
li ne) fo r the case 11 L 

It can be seen from the Figures I and 2 that thc rcsu lts 
obtained in this work corrclated very well with the Buckwaltcr's 
calcul at ions for the cases I and IL Howcver, for thc case III , as it 
can bc seen from Figure 3. therc is a signi ficativc di tTcrcncc 
between the two results. T his di scrcpancy is explaincd by thc 
Jack of compressibility fac tor corrcction in thc prescnt work. Thc 
compressibility gas effects becomes more pronounccd in the 
higher pressures regimes (above 25 bar) wherc thc combustiblc 
mi xture is very dilutcd in an incrt gas, as in the case III. 

PLANAR FLOWFIELD SIMULATIONS 

The two-dimensional conscrvation for a chcmically rcacting 
gas mixture can bc writtcn in integral formas [9 ]: 

~fQ.dxdy + Jf (E - E, ).dy- (F- F, ).dr]= j~xdy 
dt I' s J! 

(9) 

where the conserved variables vector Q and thcir axi al and 
vertical !lux componcnls E , E_., F and F _. over thc bou ndary S o f 
the contrai volume V are given by: 

Q=[p pu pv e pY, pY~ ... pYk-\ ]r (I 0) 

pu o 
puu+ p r xx 

pu v r_n 

(e + p).u r xx .u+rxrv 
E=~ E .. = 

pY1u o 

(I I ) 

pY"u o 

pYHu J lO 

;.-',1: 

pv o 
pu v 'T.n 

pvv + p Tn 

(e+ p).v I (12) 

F = ~ F = 
r _.. .. . u +r ,., .. v 

pY1v ' o 
pY"v o 

pYk-1 v J lO 

Hcrc p is thc local tlow dcnsity . u and v are thc axia l and vertical 

cartcs ian vclocity componcnts respccti vcl y, c is thc total gas 
inte rnal encrgy per unit volume and Y k is the local mass fraction 
of spccies k. Thc chcmical sourcc vector at the ri ght side of 
Eq.(9) rcprcsénts thc production/dcstruct ion o f thc chcmical 
spccies in eclch ccll volume: 

íff=[O O O O w1W1 w2W2 .. . w*_1Wk_1 ] (13) 

whcre thc ~ are thc molar production/dcstruc tion rates o f specics 

k, which are given by Arrhcnius law cxprcssions. Eq. (9) must be 
supplemcnted by equations of statc : 

T f yk 
p=pR L.-

k = l wk 

e" ] , ' -= L.,Ykek +-(u · + v· ) 
p 2 

whcrc 
T 

e k = h~ + J c" k .dT - E 
T,, p 

( 14) 

( 15) 

( 16) 

and wherc Wk is the molecular wcight of spccics k, p and Tare 
thc local static prcssurc and tc mpcrature, R is thc uni versai gas 
constant and ck, hk0 c cpk thc internal cnc rgy, thc standard-state 
cnthalpy and thc spccific hcat at constant pressurc per unit mass 
of spccics k, rcspecti vcly. 

Thc abovc govcrning equations wcre discretized in a ccll 
ccnte rcd bascd finitc volu me procedurc on un structurcd 
tri angular mcsh and solvcd with an adapti vc grid rcfincmcnt 
solver codc [6]. Thi s codc adopted a first-order upwind schcmc 
for the spati al discretizati on, a sccond-ordcr, fi ve-stagcs Runge­
Kutta mcthnd fo r thc time advanccmcnt of thc "gasdynamic" part 
of the equat ions and a spccial tail orcd solver [ 1 O] for thc 
"chcmistry" part. It was also uscd a adaptive mcsh rcfincmcnt 
rnutinc to bctter capture thc flowfield grad icnts. 

ln thc initial simul ations the inllucncc of viscos ity was 
ncglccted by sctting thc viscous flux compnncnt s cqu al to zero, 
i.c ., us ing thc Euler fo rmul ation for thc mo mcntum cquation. 

T hen thc intlucncc of the momcntuin diffusi on on thc 
compulational rcsul ts was cvaluated by introducing the molecular 
viscosity for the computati on of thc laminar viscous stresscs, i.c. , 
using thc laminar Navicr-Stokcs formulation for thc momcntum 
cquation. 

An implemcntation of a turbu lcncc modcl is out of the scope 
of this paper and was left to be implcmentcd in future work. 

C hcmical Kinctics Modcl 

ln thi s prescnt study wc cons idcrcd a prcmixcd combustiblc 
gas formcd by 3CH~ + 202 + 7.5N 2 ai 300 K and 2.5 MPa. As a 
chcmical kincti c modcl, lhe rcduccd rcaction mcchani sm due to 



Peters and Kee [li] with 14 speeies, 18 rcaetions was used in the 
Euler code. Later, with the Navicr-Stokcs code, onl y a onc step, 
simpl e model could be considered duc the high CPU time 
requi re~. Thc mo lar production rates are given hy Arrhcniu s law 
ex pressio ns and ealculated using thc Fort ran package 
CHEMKIN-11 [ 12]. 

Planar Flowfi cld Rcsults 

Thc ramjct-in-tuhe tlight modcl gcometry studied in this work 
(Fi gure 4), was based on the ti rst bcnchmark tcst proposed for the 
~rd ln ternational Workshop on Ram Accclcrators, Tohoku 
Uni vcrsi ty, Japan, July, 1997 [5]. To simul ate thc tl ow around it , 
a calcul ation mesh was initi ally dcfincd with 722 nodes and 1229 
volumes. Thi s grid was rcti ncd by the adapti vc rclinemcnt 
subroutinc to enhanec the spati al reso lution in rcgion s wherc thc 
density gradien t was highcr than 5% of the largcst diffc rcn ce of 
density ohservcd in the ll owlield. The first adaptive grid 
rcfinement was donc after thc first I 000 iterations, thc sccond and 
third refincments aftcr 500. As an cxample, Figure 5 shows the 
fin al numcrical grid ohtained by a simul ation with llight Mach 
numbcr 7. 0. lt can he clcarly seen that thi s rctincment marks thc 
positi on of the shock and cxpansion waves. 

During thc initial phase of this work , numerical simul ations 
wcrc done without considcring momcntum diflusion. lt could he 
ohserved that co mhustion didn't takc place anywhere in thc 
tlowtield , cven fo r Mach numbcrs hi gher th an 6.0, as it can hc 
seen ín Fi gure 6 that, for Mach numbcrs 4 .0 , 5.0 and fd). the 
highes t tcmperaturc is no grcater than 600 K. which is not hot 
enough for ignition of the dilutcd mcthane mixture to occur. 
Aetuall y. for the confi gurati on studied herc, with invisc id 
eomput ations, co mbustion onl y takes place ahove Mach numhcr 
15.0. Thc t1owfi eld hegan to "hurn " on ly aftcr thc molecul ar 
viscosity is introduced in the calculati ons and the boundary laycr 
rcgion was finely d iscrctized . As it is shown in Figure 7 thc t1 amc 
becomes attached to the tli ght -hody j ust bchind the regio n where 

r --------
Figure 4 - Fli ght body model 

CONCLUSIONS 

An one-di mensional steady inviscid tlow analysis on the 
combustion drivcn accel eration process in a subdetonative modc 
ram accelerator was made. The conservation equations were 
solved with the he lp o f NASA SP-273 Fortran codc. This 
analysis includes a balance betwcen the intinitely fast 
(equilibrium ll ow) and the intinitely slow (frozen llow) chemical 
ki ne ti cs, in order to simul ate the real gas effects. The results 
ohtained here was comparcd with o thers results encountered in 
the literature. The result s correlated well , except for high 
prcssurized combustible mixtures with large amount of inert 
diluent gas, suc h as nitrogen. 

Also . lhe llowfi eld simulatio n around the lli ght body in a ram 
accclerator was achieved through numcrical soluti on of the mass , 
momentum, energy and specics conservation equations in a 
bidi mensional cartesi an coordinates, over an unstructured 
tri angular mesh. lt was adopted a first-adapli ve mesh retinement 
routine to better capture the tlowtield gradients . 

Thc ohtained results (pressure, temperature and velocity tields 
di slrihulion) through these simulalions showed a global view o f 
the compressio n process in the ram accelerator tube. 

Figure 5 - lnilial and tina! calcul alio n grid after three adapti ve rc linemcnts 

the inleraction oh lique shock-wavc/boundary-laycr take~ pl ace. 
Figure 7 also shows the tempcralure di stributi on · ovcr the 
llowtield. The very hot portion o f the llow localized in the 
hondary layer ensures thc on set of combustion, as it can he seen 
in the watcr mol ar fraction di strihution fo r thc case of llight Mach 
number 7.0. From thi s Mach number and o n. the water mo lar 
fraction gradi cnt although small is not in signifi cant anymorc. 
Thi s result agrecs with the one ohtained hy Yungster f 13 ,14 ]. 

Cornparison among the severa! methanc oxidat ion 
mechanisms showed no signiticati ve differcnces in lhe levei of 
the presem paper. thus requi ring further studies. 

The co mplex intcractions betwecn the llow, the tuhc wall and 
the tl igh t model 's lins were not considercd in the prescnt work, 
due to the planar character of the solutions ohtained here . 
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The llrst approach was done using the invi scid fo rmulation of 
the momentum equation (Euler equation). No chemical reacti on 
was observed anywhere in tl ows with Mach number in the range 
considered. A second approach, using the vi scous formul ation, 
without any turbulence model (Navier-Stokes equations in a 
laminar regime), showed that high temperatures were attained in 
thc viscous houndary laycr. 8 oth thc temperature and the water 
molar fraction di stributions showed that the onset of combustion 
takes pl ace in viscous houndary layer. 

The next steps in this research will be the use of a 2"J - order 
upwind scheme and a detail ed kineti c mech anism like the one 
proposed hy Pctersen, Davidson and Hanson [ 15]. 
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Figure 6 - Effect of flight Mach number on the temperature flowfied . 
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Figure 7 - Water molar fraction and temperature distribution obtained with laminar viscous computations. 
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ABSTRACT 

The influence of pressure on the fate of fuelnitrogen evolved during devolati/ization of a single particle is 
studied by modeling. The study is more concentrated on the processes that take place in the gas surrounding 
the particle. The conservation equations for energy, species and momentum are solved numerically in the 
boundary la..er. Since the rate of volati/es release affects the relevmll processes of NO conversion, particles 
are treared as non-isolhermal. Temperalta·e gradients inside the particle are determined as to calculare rhe 
local release of vola1ile ma/ler. ln the bowtdary larer, destruction o r production of the species under study are 
ca/culated using global reaction mechanisms reported in literalure. Total gas pressure c!ffects lhe 
stoichiometrr of the main reaction ::.one in lhe gas phase, 1/ws NO formation and reduction. The conversion of 
HCN and NH3 to NO in the botmdary layer is studied .. To help explain the trends, detailed chemical kinetics is 
employed using the CHEMK!N computer code. Par1icles buming histories at different gas pressures are 
dynamically predicted. The experimental trends that as pressure increases less NO is jimned is demonstrated 
by the calculations and explained br the detailed mechanisms. 

INTRODUCTION 

Different conversion methods to produce electric energy 
from solid fuels that are based on pressurized combustion have 
been investigated. Such processes given for cxample, by 
combustion in slagging MHD (Cheng et ai. , 1996), circulating 
fluidized bed (Recker and Bauer, 1994 ), pulverized fucl combustors 
(Rcichert et ai., 1990; Anagnostopoulos and Bergeles, 1997) and 
combustion in packed beds (Pumomo et ai., 1990). Pressurized 
fluidi zed bed combustion is already in commercia1 operation (La 
Nauze, 1986). lt has been shown by experimental research (Aho et 
ai., 1995; Hama1 ainen and Aho, 1996; Mallet et ai. , 1997) that the 
conversion of fuel nitrogen to NO is reduced when the total 
pressure is increased while thc composition of the gas is kept 
constant. This trend will be justified hcre by modeling calculations. 

The release of nitrogcn and NO formation during the 
devolatilization stage of a single pul verizcd particle has becn 
studied extensively during the past two dccadcs (Pohl and 
Sarofim, 1976; So1omon and Colket, 1978; Beck and Hyhurst, 
1991 ; Niksa, 1995). Thc effect of pressure on the ignition 
(Essenhigh and Meschcr, 1998) and swelling (Lee et ai. , 1991) 
and on the temperature and reactivity (Lester et ai., 1981 ; Müh1cn 
and Schulte, 1989; Saastamoinen et ai., 1996) of combusting 
single coai or char particlcs has been studied to some extcnt. 
Also, the effect of pressure on devolatilization of pulverized coai 
(Anthony and Howard., 1976; James and Mill s, 1976) was 
studied. Essenhigh and Mescher ( 1998) using measurements 
prcsented in the literature (Tidona, 1980; Monson et ai. 1995) 

• Conesponding Author 
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concluded that the rates of reaction of carbon-oxygen are 
independent of absolute pressure. Thcy criticized the empirical n-th 
order assumption which predicts pressure dependence at different 
temperatures and bulk oxygen concentrations. They used the 
experimental results of Monson et ai. ( 1995) to test their analytical 
model based on the equations presented by Langmuir-Nusselt­
Thielc. ln the experiments of Monson et ai. (1995) the oxidizing 
gas was free of any traces of watcr vapor and the char samples were 
completely dried. Our numerical modcl was able to reproduce the 
sarne trends with great confidence (Gurgel V eras ct ai., 1997) . 
However, we have shown that the model proposcd by Essenhigh 
should not bc extended if small concentrations of water vapor exist 
in the bulk gas dueto the strong intluence of the gas phasc reactions 
in the vicinity of thc particle when prcssurc is above I bar. The 
relatively fast oxidation of CO, a primary product of the char 
hetcrogcneous reaction, at high pressure. prevenis oxygen to rcach 
the particlc surface. The heterogeneous le<Jding rcaction is lhen the 
g<Jsification of char by carbon dioxide. The intlucncc of pressure is 
weakcned in thc regime of diffusion control. which is characlerizcd 
by high temperature buming, large particles and very reactive fucls. 
such as bituminous coais. Saastamoinen el ai. ( 1996) h ave shown 
that under diffusion contro1 the combustion rate of bituminous coai 
is not much intlucnced by pressure. They used a simplified tlame 
sheet modcl for the pyrolysis stage of a particle in which the 
intinitely fast gas phase rcactions reduce the tlame region lo zero 
width. 

ln the continuous modcl, lhe width of the gas phasc 
rcaction zone is dctcrmincd by the combined processes of 



reactant diffusion and chemical gas phase rcaction rates. 
Homogcneous rcactions takc place whcn the mixture is within thc 
tlammability limits and the rate of rcactions depends on the local 
concentrations of the reactants and gas temperature. 

For bituminous coai , the model used in thi s study has 
shown that in spite of thc wcak influencc of prcssure on the 
overall particle reaction rate , the mass and heat balances in thc 
tlame region are substan tially affected as pressure is incrcased for 
a constant gas composition. These changes, in turn, will certainly 
affect the conversion/reduction of nitrogcn specics in the vicinity 
of the burning partide. Wcstbrook and Drycr (1984) observcd 
that the competition for key radicais that altcrs the laminar 
burning vclocity of hydrocarbon tlames cxcrts also intluence on 
other N-H species , such as ammonia. These trends will be 
examined using detailed chemical kinet ics with the help of the 
CHEMKIN II co mputer code (Kee et ai., 1989). 

MODEL DESCRIPTION 

The model has been used for the prediction of singl e 
particle burning rates in a broad range of gas temperaturc , 
composition and particle size (Gurgcl Veras, 1997; Gurgel Veras 
et ai.. 1998a, Gurgcl Veras et a i. , 1998b) . Thc hcat transfcr inside 
the particlc and the transicnt ditTusivc chemically rcact ing tlow 
around the particlc during dcvolatilization are dcscribcd by a sct 
of conservati on equations and thc appropriate initial and 
boundary conditions . Onc-dimensional llow ;md spherical 
symmctry are assumed. The dynamic conscrvation of total mass 
and energy inside the particle and total mass. spccies. cnergy and 
momcntum in the gas phase in one-dimensional geomctry are 
solved along with appropriate initial and boundary conditions by 

__ , + --,-- r 1 pu<p, = -- r 1 r,. __ , + s,. . ap<p 1 a ( ) ' a ( a~p ) . 
ar ,.J ar rj ar ar ( I ) 

Table I list s thc particular equation being solved , thc 
respective transpor! coefficicnts and sourcc/sink terms. 

The boundary conditions at thc particlc surfacc are 

( a~. ) (ar. ) ( ~ ~) " v À - = Àg -- + E<J T,, - T, + L.'">i,!'J.h" , 
!' dr àr 

r=R r=R 

(2) 

Symmetry co ndition s for heat and mass transfer are up pli ed 
for the partic lc cen tcr. The temperature, spccies mass 
fractions and pressure far frorn the particlc are const ant. Thc 
gas density is related to ternperature , pressurc , and 
concentration by the eq uation of state for a gas mixture. Th c 
tran sport pararncters in Tabl e 1 are locally calcul ated. The 
Chaprnan-Enskog theory (Bird et ai. , 1960) and a correlation 
for th e collision integral (Neufcld et ai., 1972) are em ployed 
to calc ulate the tran spo r! properties of a gas mixture. The 
specific heat of a gas mixture is ca lculated by pol ynomi a l 
expression for which the coefficients were takcn from the 
NASA SP-273 computer code (Gordon and McBride , 197 I ). 
To accelerate convergcncc, such coefficients are upd ated only 
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after the iteration procedure has changed both tcmperature 
and gas concentra tion s in thc control volume to a s ignificant 
degrce. 

Tablc t· System of equations 

Conserved Variable <p; r; s I 
Mass (solid) I o o 

Energy (solid) T, À!' 
ar,. !':,h 
ar ,. 

Mass (gas) I o o 
Energy (gas) T" Àg .L~/':,hk 

Momcnturn (gas) v 11 
ap 
à r 

Species~ yk pDk /}5 

ln the solid phase, two distinct processes are identified 
namcly, particlc thermal degradation and heterogeneous surface 
reactions. We assurned thc fuel to be a biturninous coai which 
density was set to 1350 kg m·'- ln thi s work, thc product 
composition frorn the pyrolysis of coai is a rnixturc of H2, NH 3, 

HCN, CO, C02, CH~. Cr,Hr, (tar). 0 2 and H20 at proportions 
bascd on data found in the literature of coai pyrolysis. Suubcrg et 
a i. ( 1978) have prcsented an extensive study on the product 
composition of pulverized coai. The lignite volatiles were 
dominated by CO, C02 and H20, while thc main products frorn a 
bituminous coai are lar and li ght hydrocarbons. Heat of 
comhustion of char and the endothermic pyrolysis rcaction are 
32.82xl0h and 0.25xl0h J kg- 1

, respectivel y. We have assumed 

light gases and tar to bc dominated by rnethanc/hydrogen and 
benzene/hydrogen. rcspectively, thu s, a correction for the heat of 
combustion of such volatiles rnust be rnade. The reaction 
parametcrs of W estbrook and Dryer ( 198 1) for the two-step 
global combustion of volatiles are applied. Thcir mechanisms are 
suitable for hydrocarbon oxidation at elevated pressure. To keep 
the hcat of the CO reduction unchanged, the hcat releascd in the 
tirst step of any hydrocarbon oxidation is then adjusted. 

Thereforc, the total heats of combustion are 17 .7x I Oó for volatiles 

I (CH~ + H2) and 22.2x l0r, J kg 1 for volatiles 2 (Cr,Hr, + H2) . The 

rates of coai dcvol at ilization were calculated using the parametcrs 
rittcd in two compcting overall rcactions as proposed by 
Kobayashi e t ai. ( 1 976). At high devolatilization tcmperaturcs, an 
cnhanccment in volatiles yiciJ~ is expectcd which was 
accommodated in their pyrolysis model. The majority of the coal­
bound nitrogcn will bc releascd with the volatiles as NH 3 and 
HCN where the latter appears in much higher concentrations. 
Any heterogcneous reactions are assumed to take pl ace at particle 
surfacc. At high pressure, the burning is controlled rnostly by 
boundary layer diffusion of oxygen. The surface reaction rates of 
Hobbs ct a i. ( 1993) are used for the consumption of c h ar by 0 2 

and C02, and that proposed by Chelli ah (1996) for the 
gasificati on of char with water vapor. The corrclation of Monson 
ct ai. ( 1995) was used for the ratio CO/C02 formcd on thc 
particle surface in the reaction of 0 2 with C. The ternperature 
dependcnt correlation for heat conductivity and specific heat 
(Agroskin , 1957, 1970) of coai are applicd . Thc equations are 



solved numerically by using the control volume method prcsented 
by Patankar (1980). 
ln addition to the two step global mechanism for hydrocarbon 
oxidation thc model also employs a set of global reaction for the 
oxidation of hydrogen , conversion of nitrogen species by the 
thermal and prompt mechanisms, heterogeneous NO formation. 
Bcsides, thc gas shift rcaction is also present in thc model. The 
Arrhenius form of the reactions are summarized bellow. The 
hydrogen oxidation rate is in thc form (Jansen et ai., 1995), 

d[~ 2 j = -1.631 x 109 T 15[HJ
5[02 jcxp(-28.43x 106 I RgT) (4) 

The forrnation of thermal NO (kmol m·3s' 1
) is calculated by the 

equation (38) 

d[NOj = 4.545;.10' [N
2
j[oJ'5 exp(-577.4 x 106 I RxT) 

dt ·r 
(5) 

The rates (kmol m·3s" 1
) at which ammonia is reduced to NO and 

destruction of NO by ammonia are calculated by using the global 
equations of Mitchell and Tarbell (1982); 

d[NO] 

dt 

3 8 Oco ( " ) J1 .4 xl XNH.XN0 exp-418.4xl0 IRRT-
RKT 

I+ 6 .9 X 10'
6 X NO exp( 175.8 X I 06 I RRT) 

(6) 

d[NO] '" ( 6 ) P --=-6.22xl0 X NH X N0 exp-230.26xl0 IR~T --
dr · · RxT 

(7) 

The global rate (kmol m· 3s' 1
) of NO formation from HCN 

proposed by de Soete ( 1975) with a modification to account for 
elevated pressurcs (Anagnostopoulos and Bergeles, 1997) is 
applicd: 

d(NO]_IO 1013 X Xh exp(-280.0xl061RgT Pmm /T ~ )

O.R 

__ _ . X HCN O, fi g 

~ (~ 

( )

O.X 
ó Potm _/_) d[N0)=-3.0xl0'5XHcN X~exp(-250.0lxlO IRJ)p RJ 

~ ~) 

The heterogeneous production of NO due to fuel (char) nitrogen 
oxidation at the particle is assumed to be direct , without any 
intermediate species at a rate proportional to the char oxidation 
rate as proposed by Wendt and Shultze. (1976). Thus, the rate 
(kmol m·2s-1

) is given by 

d(NO] _ (NJ ~ 
-~dr - (c,) , (lO) 

ln pulverizcd coai combustion , the amount of fuel N released as 

volatiles accounts for about 70% of the total fuel nitrogen 

present in thc coai. The nitrogen containing spccies, gencrally 
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assumed to be rcleased in parallel with thc volatiles, are mainly 
NH, and HCN, being the latter the most significant for 
devolatilization of coai. The proportion of HCN and NH, 
released as a function of temperaturc was takcn from the 
expcriments performed hy Phong-Anant et ai. (41 ). ln their 
experiments, NH, rei case dominates at low temperature (I 000 to 
1400 K) and HCN accounts for about 80% of the nitrogen 
released in the volatiles at high pyrolysis temperature. Such 
trcnds were made possiblc through an adjust in the composition 
of the volatiles I and 2 in the Kobayashi's devolatilization 
model. The etTect of pressure on thc proportion of nitrogcn 
remaining ,in the char (Nichols ct ai., 1987 ; Laughlin ct ai., 1994) 
is assumed to be negligible. The general trend of decreasing 
amount _of volatiles with increasing pressure has been reported in 
the literature. Here it is assumed that the effect of pressure in thc 
range studied is ncgligible compared to the effect of particle 
tcmperature. 

NUMERICAL FORMULATION 

The set of conservation equations is discretized through thc 
well known method describcd by Patankar (1980), resulting in a 
systcm of algebraic equations which are solved in sequcncc by a 
Thomas-algorithm. At elevated prcssure, if oxygen concentration, 
is high, convergencc is very difficult to bc achicved. However, in 
pulverized coai flame, the particles burn very much as clouds. 
The proccss of volatiles combustion, thus, takcs placc in an 
environment which, usually, is lean in oxidizcr. 

DISCUSSION 

Severa! factors that affects the conversion of fucl to NO in 
the burning of solid fuel particles havc been identified. This work 
will be concentratcd, mostly , on the intluence of prcssure . Figure 
I shows the cffcct of pressure on temperature and oxygen mass 
fractions in the vicinity of a I 00 f..lm bituminous coai parti ele 

burning in a gas containing 7% wt. O, at 1400 K. The shapes of 
the O, curves are substantially dissimilar and, consequcntly , the 
conversion of nitrogen species should thercfore be diffcrent for 
the cases shown. lt can be seen that oxygen is consumed almost 
complctely as it diffuses from thc bulk to about 5 particle radii in 
the high pressure combustion case. At I bar, oxygen is found in 
relatively high concentrations in the region betwcen panicle 
surface and 5 particle radii. As a consequencc, nitrogcn species 
re!eased hy devolatilization will mix with oxygcn , in a high 
temperature reaction zonc, as they diffuse away from the surface. 
This greatly favors NO formation. ln thc high prcssure situation , 
however, this zonc plays a major role as to reduce NO duc to 
rcactions 7 and 9. Thc NO is produced far from thc particle, 
where oxygen is available, and diffuses towards particlc surface 
where HCN is found in high concentrations. On thc other hand , 
oxygen is mostly consumed by the two stcp hydrocarbon 
oxidation reactions far from the paniclc whcre HCN 
concentrations are low. ln addition to this differences in thc mass 
and hcat balances surrounding the particle, the global reaction 
mechanisms employed here havc a pressure correction for thc 
oxidation of HCN that take into account thc competition for key 
radicais, due to the increase of total gas prcssurc, that ultimately 

leads to a decrease in NO formation. This compctition will bc 

explained here using detailed chemistry. Besides prcssure, there 



are many other factors that intluencc the formation of NO in 

pressuri zcd pulverizcd coai combustion. For instance, Wang et 
ai. (1994) found conversion of char-N to NO to incrcase with 

increasing rank , which they considered to be due to the NO 
reduction with thc char having highcr rcactivity. ln addition to 
the coai rank, thc particle size has an effcct on the surface 
reaction rate. Experimental results on the decrease of NO 
formation with increase in particle size has been reported 
(Hayrust and Lawrence, 1996; Reuther et ai., 1985). This 

abatement can be due to the dccrcase of the wnversion of fucl N 
in volatiles and/or in char or also due to processes taking placc 
outside the boundary layer of the particlc. Reccnt modcling 

studies on formation of NO from char-N showcd that lcss NO is 
formed with incrcasing particle sizc (Visona and Stanmore, 
1996), since less oxygcn could pcnetratc the particlc. 
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Figure I. Boundary layer temperature (X) and mass fraction of 

volatiles (• ). CO, (e ) and O, (Ã ) distributions at I (55 ms) and 
I O bar (40 ms). 

Figure 2 shows thc boundary layer mass fractions of 

HCN and NO for a 80 f!m bituminous coai particlc hurning at 12 

bar with the oxygen mass fraction at the bulk sct to I 0% and 
1350 K at about 20% hurnout. Thc fucl N (HCN) releascd from 

particlc surface has an intcnsc decay up to 5 particlc radii. ln this 
region, a peak in the NO mass fraction is secn. Since thc rate of 
devolatilization at this convcrsion levei (20% hurnout) is not 
high enough to preveni oxygcn from rcaching the rcgion of high 
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HCN concentrations, NO profile shows a pcak. A decay towards 
thc particle surface is observed since therc is no oxygen to react 

with HCN to producc NO. Consequently, NO is reduced to N, by 
the HCN where O . is absent. 
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Figure 2: Boundary layer mass fractions of HCN and NO. 

Nitrogen oxide formation in thc boundary layer of solid 
particle, in thc range of I O to 50 mm, during pyrol ysis h as been 
studicd by Visona and Stanmore ( 1996), who found less NO 
formation with larger particles. The effect of particle sizc on the 
production of NO has already been addressed in many works . 
Onc interesting rcsult was obtained by Abbas ct ai. (1994) who 
found decrease in NO emissions with both an increase and 
dccrcase in particle sizc. Their expcriments were made in a large­
scalc pulvcrizcd coal-flrcd laboratory furn acc. They explained the 
trends suggesting that, by virtue of the aerodynamic transpor! , 
particles burnt in environments which may favors either, 
reduction or form ation of NO. 

Pressure also has a great effcct on thc comhustion of the 
remaining char after the devolatilízation phase. Our calculations 
havc shown that, in the prcsence of small traces of water vapor, 
the CO oxidation in the boundary laycr, very close to particlc 
surface, cnhances in such way that thc lcading hctcrogeneous 
rcaction is no longer oxidation of carbon by oxygen. Thcse trends 
can he scen with thc help of Figure 3. This figure shows a 
comparison hetwecn houndary layer tcmperaturc and mass 
fraction of CO, 0 2 and C02 for atmospheric and high prcssurc 
( I O bar) combustion of char. Diffusion of oxygcn to the particle 
surface is substantíally rcduced by the gas phase CO oxidation 
zonc. The C02 produccd in this rcgi on diffuscs towards the 

particlc surfacc cnhancing thc gasitlcation proccss (C0 2 + c~ 
CO rcaction). This high consumption of the oxidizer (02) ncar 
thc particlc surface brings the combustion mode to be controlled 
hy boundary laycr diffusion of oxygen. Since lcss oxygen 
penctrates into thc pores of the coai particle a dccrease in the 
fraction of char nitrogen transformcd into NO is expected. Yisona 
and Stanmore (1996) havc found a dccrease on the conversion of 
fuel N to NO with increase particle size. The predictions were 
madc for a lignite char. Thcy claimed that lcss oxygen was able to 
pcnetrate the particlc. ln addition, they also observed that as 
particle size increases, the comhusti on regime controled by 
diffusion is more pronounced, thus diminishing the possibilíty of 
oxygen to reach thc surface of the partíclc. As it is shown on 
Figure 3, increasing pressure has the sarne effect as increasing the 



size of the particle in the sense that the burning is limited by the 
diffusion of oxygen to the vicinity of the particle where gas 
temperature is high. However, thi s work intends to show the 
effect of gas phase reactions in devolatilization phase at high 
pressures. The effect of pressure on the reactions in the boundary 
layer has not been studied earlicr. ln pressurized conditions 
problems arise, because some reactions are pressurc dependent, 
and their values are not well-known at present (Aho et ai. , 1995). 
Here it is assumed that the global nitrogen chemistry is also valid 
in pressurized conditi ons except the srnall pressure correction in 
equation (8). The rnodification of the standard de Soetc ' s model 
recovers thc experimental trcnds observed. fo r instance, by Aho 
et ai. ( 1995). Therefore, ou r predictions will include such cffects 
plus other possiblc intluences of the pressurc, sorne of thern 
already mentioned. 
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Figure 4 shows the conversion of fucl N to NO as wcll as 
particle peak temperaturc at different pressurcs. The conversion 
of fuel N (HCN) to NO is given as thc ratio of average rnass of 
NO, aftcr the main conversion zonc of NO, to the mass of NO if 

ali HCN would be converted to NO. This averagc is takcn both in 
the boundary layer as well as in time. Complete conversion 

( 100%) means that ali the nitrogen volatile was convcrtcd to NO 
in the boundary laycr. Refering to Figure 2 it would be 1ikc after 
the peak in thc NO curve, towards the frce stream, the curve of 
HCN wou1d go to zero rnass fracti on. As it can be scen , for that 

case, there is still HCN to he converted to NO since 0
1 

is 
present. On the other hand , HCN is also reducing NO to N

1 
in 

that region. The fate of this HCN in the free stream is very 

complex and it is out of the scope of thi s work. The results in 
Figure 4 show that increasing pressure frorn I to 5 bar greatly 
decreases NO forrnation. Also, particle pcak temperature 

becomes hi gh due to the increase in pressure. A further increase 
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in total pressure has only a srnall cffect on the NO forrnation. 

These predictions are in vcry good agreernent wi th the 
experimental results of Aho et ai. ( 1995). Anagnostpoulos and 
Bergeles ( 1997) found the sarne trends in calculations performed 
with a nurnerical code (CFD) for pulverized coai cornhustion. 

Gi ven that devolatilization rates are high enough to lift the tlarne 
off the particle surface, a gas phase reaction zone will be well 

establishcd near the particle surface. The complexity of the 

processes would be better understood with the help of detailed 
chernical kinetics in the CHEMKIN compu ter code. 
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Fi gure 4. Particle peak temperature (0 ) and conversion of fuel N 
to NO ( CI) for di!Tcrent pressures under devolat ilization in 
oxidizing gas containing 10.0 wt. % 0 2 at 1350 K, particle 

diarncter 80 1-!In. 

The kinctic rnechani srn employed here was taken from 
Gl arborg and Had vig ( 199 1) and consists of 49 chemical species 
with 253 elcmentary reactions, including thc oxidati on 
subrnechanisms for C 1-C1 hydrocarbons. HCN. and NH 3, as well 
as the submechanisms describing the intcractions between 
hydrocarbon (CH,, HCCO) and nitrogen (NO, NH;. N2) spccies. 
The kinetic mechani sm and its subrnechanisms havc been 
validated against a hody of experimental data during the years, 
and the mechanisrn has been shown to describe the hydrocarbon 
and nitrogen reactions satisfactorily at a number of combustion 
conditions (Giarborg and Hadvig, 199 1, Kilpinen and Lcppalahti, 
I 992). Due to space lirnitations it is not possihle to li st the 
complete reaction mechanisrn. 

Calculations wcrc taken as initial value problern using a 
code which handles stiff problerns . The chcrnical kinetic rates 
wcre taken from CHEMKIN 11 library. ln ali cases presented 
here, pressure was varied while initial gas composition and 
temperature (850 "C ) were kcpt constant. Gas cornposition was 
estimated on the basis ofthe coal ' s clemcntal cornposition and on 
the assumption that ali thc hidrogen and oxygen are released in 
the volatiles. Thc volatiles species werc assurned to bc H2, H20 , 
CO and C2H4. The 0 2 concentration was choscn to be 5 vol.% 
and ali the coal-nitrogen was treated as HCN . Finally, srnall 
concentrations of O, H, OH, and H02 were assumed to exist. The 
mass fraction of chcrnical species are the samc used by Aho et ai. 
(I 995) (Xc0 =0.0071, XH2=0.001 I , XH20=0.0004, 
XuH4=0.00085 , Xo2=0.05 , XncN=O.OOO I , Xu= Xo= XoH= 
X1102=0.00001 and XN2=0.94041 ). 



Figure 5 shows the prcssure cffect in NO format ion. At I 
bar, in particular, thc O concentrations is high due the oxygcn­
rich condition. Almost ali HCN is convcrted to NO by the 
reaction path 

HCN +O --7 NCO +H, (11) 

NCO + O --7 NO + CO. ( 12) 

Rcactions ( 11) and ( 12) show the HCN convcrsion dependencc 
on O concentration. Howcvcr, as pressure increascs O 
concentration bccomcs lower than at 1 atm. The trcnds can be 
seen in Figure 6. At low pressurc, O is generatcd motly by the thc 
di ssociation of 0 2 through the reaction 

H+02 --70+0H. (13) 

At high pressure, rcaction ( 14) becomcs strongly important in the 
competition of H radical, as pointcd by (Westbrook and Dryer, 
1984 ). As a consequencc, Jess O radicais are formed by rcaction 
(13) , which in turn , dccreascs NO formation. 

(14) 

Prcdictions presentcd in Figures 5 and 6 are in accordancc with 
the expcrimcnts as wcll as thc calculations carricd out for a plug 
tlow reactor prcscnted by Aho ct ai. ( 1995). 
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Figure 6 - Predicted concentrations of O. 

CONCLUSIONS 

lt has been shown by modeling work that the conversion 
of volatile fuel N to NO in the boundary layer decreases with 
increasing total gas prcssure at constant gas composition. ln thc 
char combustion stagc, thc increasc in thc pressure, incrcascs the 
rate of reactions and boundary Jayer temperature forming a 
reducing zone on the particlc surface and less char-N is converted 
to NO. Besides the dircct cffets of pressurc in the heat and mass 
balances around a burning pariclc, dctailed kinetic modcling has 
shown that pressurc also contributes indircctly to reduce NO 
formation since atomic oxygen is consumcd by other competing 
reactions. 
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NOMENCLATURE 

c specific heat , J kg 1K 1 

D ditTu sivity, m2/s 
f geometric factor, O for a platc, I for a cylinder and 2 for a 

sphere 
m mass, kg 
~~ mass tlux . kg m·"s·1 

!>..h heat of reaction, J kg· 1 

p pressure, N m·2 

R particle radius, m 
R~ uni versai gas constant . 8.314 J mo r 1 K. 1 

r radial di stance, m 

I[< char ox idation rate kmol m's 1 



T temperature, K 
u velocity, mass vclocity (mass tlu x/density of volatilcs) insidc 

particle, m s· 1 

Y mass frac tion 

E emi ssivity 

A thermal conductivity, W m· 1K. 1 

!1 viscosity, kg m· 1s· 1 

p density, kg m·' 

~ volumetric sourcc or sink of species, kg m·\· 1 

o Stefan-Boltzmann 's constant , 5.67xto·X W m·2 K-4 

Subscripts 
O init ial 
c char 
g gas 
k spccies 
n hctc rogcncous surfacc rcactions (C-02, C-C02, C-H20) 
p particle 
s surface 
v volatiles 
w wall , radiation sourcc 
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RESUMO 

Um modelo Jói desenvolvido para a vaporização de uma gota de emulsão isolada, com propriedades fí­
sicas constantes. A velocidade de difuscio relativa entre as duas .fàses líquidas é levada em conta, sendo a 
composiçüo no interior da gota variáFel no tempo e no espaço. As equaçôes de conservaçcio de massa e de 
energia, acopladas a wn modelo para a fase gasosa, foram discretizadas pelo método das linhas usando vo­
lumes de controle. O modelo prevê o comportwnelllO transiente da gota durante a sua vaporizaçüo (raio, 
temperall/ra, composição) e a existência dos limites de vaporizaçüo preferencial e de vaporização cmn com­
posição uniforme. Dados experimentais de microe.tplosiies, sob certas condições, podem ser parcialmente in­
te!pretados pelo modelo através de uma previsão do limite de superaquecimento da emulsüo. A discrepância 
entre modelo e dados experimentais é atribuída ao efeito de propriedades variáveis na fase líquida. 

IN)'RODUCÃO 

O uso de combustíveis emulsificados é uma alternativa para 
aumentar a eficiência da combustão de frações pesadas de petró­
leo. Em um combustor, as gotas de emulsão formadas pela atomi­
zação do combustível emulsitlcado podem explodir espontanea­
mente quando aquecidas. Esse fenômeno, conhecido como mi­
croexplosão ou atomização secundária, fragmenta as gotas de 
emulsão em gotas menores, que vaporizam rapidamente. Como a 
vaporização é, geralmente, o processo que limita a taxa de reação 
de combustão de hidrocarbonetos pesados, a ocorrência de mi­
croexplosões pode facilitar a queima do combustível e, conse­
quentemente, diminuir a emissão de fuligem e hidrocarbonetos 
não queimados pelo sistema. 

Combustíveis líquidos pesados são emulsillcados com a adição 
de água ou álcool e de um tensoativo. Em uma emulsão do tipo água 
em óleo, a água encontra-se na fonna de microgotas dispersas na fase 
combustíveL Durante a vaporização da gota, as microgotas que estão 
no interior da gota de emulsão podem, dependendo da temperatura c 
da pressão no combustor, atingir o limite de superaquecimento. Neste 
ponto que ocorre a temperaturas relativamente altas, a probabilidade 
de formação c crescimento de núcleos de vapor dentro da gota torna­
se significativa. O crescimento rápido dos núcleos. causado pela 
vaporização do componente superaquecido, provoca a microcxplosão. 

Vários trabalhos experimentais têm estudado a microexplo­
são cm gotas de combustíveis emulsificados vaporizando à pres­
são atmosférica (Lasheras et ai., 1979, Yap et ai., 1984). Esses 
estudos mostram que a composição da emulsão e a diferença de 
volatilidade entre os componentes são fatores determinantes para 
a ocorrência de microexplosões. 

Law ( 1977) desenvolveu o primeiro modelo para a vaporização e 
combustão de gotas de emulsões. O modelo descreve os processos de 
transporte de massa c calor na fase gasosa e a mudança de fase na 
interface líquido-gás. A composição da fase líquida é mantida cons­
tante e, como não é considerado nenhum processo de transporte no 
interior da gota, o comportamento transientc durante a vaporização 
não pode ser avaliado. Entretanto, a previsão de que o aumento da 
pressão ambiente poderia favorecer a microcxplosão foi conformada 
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experimentalmente (Wang c Law, 1985). Recentemente, Leite c Lage 
( 1997) desenvolveram um modelo para a vaporização de gotas de 
emulsões incluindo o aquecimento transicnte da gota, mas desprezan­
do qualquer variação de composição no seu interior. O modelo prevê 
qualitativamente as tendência gerais do processo de microexplosão. 

Law (1977) formulou a hipótese de que o deslocamento das 
microgotas da fase dispersa é desprezível para o caso de vaporiza­
ção a altas temperaturas (T_ > I OOOK) de gotas de emulsão de água 
cm n-hexadecano. Neste caso, a alta viscosidade desse hidrocarbo­
neto c o grande tamanho das microgotas de água contribuiriam para 
o estabelecimento de um transporte de massa lento, cujo tempo 
característico seria bem menor do que o da vaporização da gota. 
Esta hipótese estaria também apoiada na existência de microexplo­
são nestes casos, já que uma alta taxa de transferência de massa 
levaria ao limite de destilação, no qual o componente mais volátil 
vaporizaria primeiro, dificultando o processo de microexplosão. 

Entretanto, existem observações experimentais que demons­
tram a possibilidade da ocorrência da vaporização preferencial do 
componente mais volátil durante a vaporização de gotas de emul­
são água/óleo sobre urna placa quente (Avedisian e Fatchi, 1988). 
Embora em outra configuração, estes resultados mostram a possi­
bilidade de vaporização preferencial , principalmente à baixa 
temperatura, yuando não ocorre a microcxplosão da gota. 

Neste trabalho, foi desenvolvido um modelo de vaporização 
que considera o transporte transicnte de calor c massa no interior 
da gota de emulsão. A sua aplicação à vaporização de gotas de 
emu lsão de água!hcxadecano permitiu simular o comportamento 
da vaporização nos limites opostos de vaporização preferencial e 
de composição uniforme no interior da gota. Além disso , foi 
possível realizar algumas comparações quantitativas com resulta­
dos experimentais de microcxplosão. 

MODELO DE V APORIZACÃO 

Modelo da Fase Gasosa. O transporte de massa e energia na 
fase gasosa ao redor da gota é descrito de acordo com a teoria de 
filme estendido, que é válida para ambientes estagnados ou con­
vectivos , incorporando o espessamento do filme causado pelo 



lluxo mássico originário da vapori1.açiio (lluxo de Stcfan). Origi­
nalmente aplicada por Abramzon c Sirignano ( 19X7) para a vapo­
ri zação de go tas de uma substüncia pura, foi estendida a gotas 
multicomponentcs por Lagc ( 19lJ2) c Lagc ela/. ( 1993a ). 

O modelo para a fase gasosa desenvolvido por Lagc ( 1992) e 
Lagc et ai. (1993b) admite as hipótese de gases ideai s, transfe rên­
cia de calor c massa quase-estacionária e pro priedades fís icas 
ava liadas mJs conLliçücs Llc filme, através da " regra de I /3" 
( Hubbard et ai. , 1975). 

A taxa de transferência d calor para o aquecimento da gola , 

Q1 .• e a taxa de vaporização, 11\<. siio calculadas po r este modelo 

con1o funções dos números de Nussc lt , Nu1, c Shcrwood, Shn; , 
avaliados para o filme estendido. As equações que Lletc rminam 

11\<c QL siio dados por (Lage. 1992): 

( I) 

1il<= 2rr.Rk, [ t, E, C1."'] 

1 

Nu n (B1 )8, (2) 

Q, = 1~-L) (3) 

onde p_, c k~ são, respectivament e, a densidade c a condutiviLladc 

térmica da fase gasosa. D ;g é o coefici ente de Llifusão da espécie i 
na fase gasosa, C?.~ ; é o calor específico do componente i puro , R 
é o raio da gota, e B; é o número de transf'crência de massa da 

espécie i . que é definido por IJ, = (Y" - Y, .. , )/(E, - Y" ). onde Y; é a 

fração mássica da espécie i (s indica a superfíci e da gota c oo o 

ambiente) c E, = J~.j//ii< é a fração vaporizada da espécie i. A 

entalpia de vaporiz<~ção , L. é dada po r L = E, L, + E, L,. enqu anto 

que H é a cntalpia cfcti va de vaporização, funçiío do número de 

transferência Llc calor, IJ1 = C1., ti~ -T, )/H (T,), que é bascaLlo 

no calor específico a pressão constant e Lla mistura gasosa, C1,g. Na 

Eq . (2) , B, = (E1C,,, , + E,C,,,, ~J , jC,., é um outro número de 

transferência de calor. 
Correlaçücs empíricas V<ílidas para n estado quase­

estacionário siio usadas para o cálculo de Nu11 c Sh 11; para o til me 
estendido. Essas corrclaçücs podem ser obtidas expcrimclllal­
mcntc ou por cálculo tcôricos, que são baseaLlos na solução nu­
mérica das equações Llc conservaçiío ou na aproximação por 
camada limite (Lage, 1992). Neste modelo, as seguintes correla­
ções obtidas por Lagc ct aL ( 1993a) serão usaLlas: 

N lN 11 (l B ) 11.7 11 
Un Un = + r Sh,1, I s11;:, = (1 + B, Y" '''" (4) 

onde Nu;~(Rej) ) c s11;:, (Re1, ) siio obtiLlos a partir de corrclaçf>es 

para uma gota sem vaporização. considerando tal gota como uma 
esfera sólida (Ciift etal., 197X). 

Modelo da Fase Líyuida. O modelo LlescnvolviLlo utiliza o 
conceito de fases intcrpcnctrantcs. cada fase tendo o seu próprio 
campo de velocidade. Este conceito de interpenetração origina-se 
através de uma aproximação cm uma esca la maior que a mol ecu­
lar (Stewart c Wendrotl, 19R4). 

Com as hipóteses Llc simetria esférica. circulação interna 
desprezível, fase líquidas puras e imi scíve is c em cquilfbrio tér­
mico local, propriedades físicas constantes para caLla uma das 

fases líquidas , com va lores igu ais para a densidade. p;. c termo de 
intc rdifusão clesprczívcl , as cquaçües Lle conscrva,;iio de massa c 
energi a para um modelo unidimcnsional de vaporizaçiío de go tas 
de emulsão bifásica c bicomponcnlc podem ser escritas co mo: 
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dp I () ( , ) -+--:;-- r pv =O =::} 
dt r- dr 

1'=0 (5) 

pois, como p 1 = p, ,a dcns iLlade p = p 1<!> + p , (1- <!> ) é const ante, e 

(6) 

(7) 

onde t é o tempo , r é a coordenada radial, o índice numérico (I , 

por exemplo) indica cada uma das fases, <!> representa a fração 

volumétrica da fase I , I' = [p 1<!>v1 + p, (1- <!>)v, 1fp é a veloc idade 

média mássica. T é a temperatura, a= kj(pC1, ) é a difusividade 

térmica Llo combustível cmul sificado , sendo k = k1<!> + k, (1 - <!> ) a 

condutividade térmica efctiva e C,, = ~ ,<!>C" ' +p , (l-<!>~1',11p é 

o cal or específi co a pressão constante avaliaLlo em urna conLlição 
de re ferência. 

Definindo a velocidade relativa v, =v, - v~ , obtém-se, a 

partir da dcfiniçiío de v, que v, = v+(p , fpXI - <!>)v, =(! - <!>~'" , 

pois I ' = O c p = P> Est a expressão pode ser substituída na Eq. 
(6) , levando a 

d<!> ] () [( ) ' ] -+--:;-- <!> 1- <!> r-v1, = O 
dt ,.- dr 

(8) 

Assim, a consiLleração de um campo radi al de velocidade 
para cada fase introLluz na equação de conservação de massa para 
a espécie I, um termo cm v1c· Dependendo do valor deste parâ­
metro , o moLlc lo pode simul ar desde casos cm que não existe 
desl ocamento relativo entre as fases, 1•12 = O (Law, 1977), até 
casos cm que pode ocorre r a vaporização pre ferencial do compo­

nente mai s vol ütil, jv, j >> O , É importante observar que o com-

portamento físico esperado para o transporte de massa dentro de 
uma gota de e mul são bifásica vaporizando deve si tuar- se entre 
esses doi s extremos, sendo dcpcnLlcntc , principalmente, da tem­

peratura do ambient e (T) c Llos componentes da emulsão. 

Como a movimentação das microgotas da fase dispersa du­
rante a vapori zação da gota de emulsão ainda niío é bem compre­
endida, admitiu-se um modelo difu sivo em que v12 é proporcional 
ao gradiente Lle fraçiio volumétrica da fase dispersa no interior da 
go ta de emulsão, ou seja, 

d<!> 
VI' =-h-

- ê>r 
(9) 

onde h é um parürnctro de proporcionalidade que possui unidade 
Ll c Llifusividadc (por exemplo. m2/s) que deve ser ajustado, a 
princípio , a part ir de dados experimentais para a vapo rização de 
gotas de emul são iso laLlas . O gradiente de concentração é gerado 
devido à diferença de volatilidade entre os componentes da emul­
são. 

Utili zando a Eq. (9), pode-se escrever a Eq. (8) na forma 

(10) 

O modelo de vaporização é então formado pelas Eqs. (7) e 
( I 0). com as seguintes condi ções inici ais e de contorno: 

t =O, <!> = <!> 11 (r), T = T,, (r). (II) 



r= O, 

r= R(t), 

êl<J> =ar =O . 
êlr êlr 

p ,<J> , (l-<j>JJ~~~ . = 4~~, (<1>,-E,). 

4rr.R 2k êJTI = I~ - L)= Q,. 
êlr 

' 

(12) 

( 13) 

(14) 

Estas condições de contorno foram obtidas a partir das con­
dições de simetria no centro da gota c de balaços de massa e 

energia na superfície da gota. As variáveis QL (ou H). E1 e 1!:1< são 

obtidas através do acoplamento com o modelo da fase gasosa. 
Completando o modelo da fase líquida, a taxa de variação do 

raio da gota é dada pela hipótese quase-estacionária, lJUC leva a: 

dR I~ 

dt-- 4rrp, R2 ( 15) 

Modelo da Interface. O modelo utilizado para a mudança de 
fase na interface foi desenvolvido por Leite c Lagc ( 1997). 4ue 
descreve o fenômeno tridimensional de vaporização através de 
um modelo unidimcnsional , no qual a fração de cada componente 
vaporizado presente num filme gasoso intcrfacial é suposta co mo 
sendo proporcional à fração volumétrica do respectivo compo­
nente na superfície da gota. Assim as condições do gás na interfa­
ce são dadas por: 

Y;_ç = $1.1" Y~- , " " = P'."1'(r)" P i= 1 2 
• I S I ~ 1 • 

( 16) 

\' . =l-y . - \', 
~ ar ,.1 ~ 1.1 . __ ,. (17) 

onde y1,. é a fração molar do componente i na mistura gasosa 
sobre a interface e <j>1, é a fração volumétrica do componente i na 

superfície da gota (<j> 1, + <J> 2., = 1 ). 

SOLUCÃO NUMÉRICA 

Para facilitar a solução do problema de fronteira li vre dado 
pelas Eqs. (7) c (I 0), o problema foi adimensionalizado usando 

T] =r/ R(l), 1 = w/[R(O )]' o que leva ao raio adimensional 

~ = R(1 )/ R(O), fixando a posição da superfície da gota em T] = I. 
As equações do modelo de vaporização para a fase líquida, 

em forma adimensional, foram discretizadas pelo método das 
linhas usando volumes de controle. A malha utilizada foi não 
uniforme, concentrando os volumes na superfície da gota, onde, 
devido à vaporização , existem os maiores gradientes. Os detalhes 
dos processos de adimcnsionali zação c de discretização são apre­
sentados por Leite (1998). 

O sistema de equações diferenciais ordinárias rcsull<lnte da 

discretização em T] do modelo da fase líquida, no qual as condi­
ções de contorno, Eqs. ( 11-14 ), foram incorporadas, foi acoplado 
ao modelo para a fase gasosa, ao modelo da interface, c à Eq. 
( 15). Em cada instante de tempo, a taxa de vaporização é calcula­
da pelo modelo da fase gasosa igualando a Eq. (I), escrita para o 
componente mais volátil (água), com essa mesma equação para o 
hidrocarboneto. A partir dessa igualdade, e com a utilização da 

Eq. ( 16), o valor de <j> 1, é calculado iterativamente c, então, as 

variáveis Y1.,, 81 e ,):t< são determinadas. Após o cálculo de 1!:1<, H, 
BT e QL são obtidos a partir das E4s. (2) e (3). 

A integração do sistema completo de equações diferenciais 
ordinárias no tempo foi realizada pela rotina DASSLC (Secchi, 
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1992), que resolve problemas de valor inicial cm sistemas algé­
bricos-diferenciais, utilizando os métodos BDF ( BackH·ard Diffe­
renlimion Formula) com passo c ordem variáveis. Utilizou-se a 
opção de matriz de iteração cheia c a inicialização foi realit.ada 
pela própria rotina. 

As simulações da vaporização de gotas de emulsões utili za­
ram propriedades físicas para os componentes gasosos e líquidos 
baseadas em dados experimelllais c em métodos de predição de 
propriedades físicas. As propriedades das fases líquidas foram 
avaliadas a uma temperatura média entre a temperatura inicial e a 
temperatura de ebulição do líquido i1 pressão do ambiente. Maio­
res detalhes sobre a determinação das propriedades físicas utili­
zadas no modelo de vaporização podem ser obtidos em Leite 
(I 998). 

RESULTADOS DO MODELO DE VAPORIZAÇÃO 

O modelo de vaporizaçüo desenvolvido neste trabalho per­
mite avali~r a importüncia do processo de transferência de massa 
dentro da gota, através da movimentação das microgotns de 
emulsão. Para valores de h abaixo de um certo valor mínimo , 
atinge-se o limite no ljual a transferência de massa pode ser des­
prezada (as microgotas não se movimentam). Esta é a hipótese 
adotada no modelo de Law ( 1977), que não considerou a transfe­
rência de calor dentro da gota. c mo modelo de Leite e Lagc 
( 1997). Neste limite, espera-se lJUC o modelo reproduza os resul­
tados do modelo de Leite c Lage ( 1 997), o lJUC permite confirmar 
a determinação do valor limite de h. Por outro lado, para valores 
elevados de b, existe um outro limite no qual a transferência de 
massa é muito mais rápida lJli C o processo de vaporização. Neste 
caso. o deslocamento das micro!!otas da fase dispersa é limitado 
apenas pelo gradiente de conccntraçfHl na gola de cmulsflo que é 
gerado devido ü diferença de volatilidade entre seus co mpo ne n­
tes. Na realidade, a resistência ;l difusão das microgotas da fase 
dispersa no combustível n~o deve ser nem tão grande, a ponto de 
impedir um deslocamento da fase dispersa, c nem tão pe4uena, a 
ponto de ser possível desprezar totalmente a resistência à movi­
mentação da fase dispersa. 

Infelizmente, não existem na literatura dados experimentais 
su!lcicntcs para permitir uma estimativa dircta de b. nem mesmo 
para as emulsões mais estudadas, como as de água cm n­
parafinas. A falta de dados para a vaporização de gotas isoladas 
não impede. entretanto. a vcrificaçüo da importilnci:~ desse parâ­
metro dentro do processo de vaporizaçüo c a sua determinação 
indircta a partir dos poucos dados experimentais di sponíveis. 

Os resultados apresentados nas figuras a seguir referem-se il 
vaporização de gotas de emulsão de água em n-hexadccano , com 

raio inicial de 1 :lO Jlm. temperatura inicial de :lOO K. c fração 

volumétrica inicial de água de 25'Y<' (<j>11 = 0.25). vaporizando em 

ambiente estagnado composto de ar ( Y,, .. = 1) a 1400 K c 1 bar. 
A Figura 1 mostra o resultado do modelo de vaporização 

para b = 0.1 cm2/h. ilustrando a convergência do método de 
solução aplicado ao modelo , usando malhas com 11 , 21 e 41 
volumes de controle. Todas as curvas representadas são coinci­
dentes. 

Os dois limites relacionados ao transporte de massa são 
apresentados na Figura 2: um cm que rüo ocorre qualquer deslo­
e<Jmcnto das microgotas de iÍgua durante a vapori;.ação, obt ido 

com b = 0,1 cm2/h (ou b/a ~ 0,023); c outro cm que a resistência 
a esse deslocamento é praticamente nula, c que foi aproximado 

com h = 400 crn2/h (ou h/a ~ 9:l ). É importante esclarecer que o 
comportamento previsto pelo modelo para valores do parâmetro 
h < O, l cm2/h não di fere significati vamcnte datjuclcs previstos 
para h = O, l cm2/h. O mesmo ocorre no caso de b > 400 cm1/h, 
cm que os resultados ficam bem próximos daljucles obtidos com 
b = 400 cm2/h. Assim, para ir do primeiro limite até o segundo, 



foi necessário variar o valor do parflmetro b cm, aproximada­
mente, três ordens de grandeza. 

No caso cm que a resistência à movimentaçflo da fase disper­
sa é praticamente nula (h = 400 cm2/h) , a diferença de vol atilida­
de entre os componentes da emulsão é o fator determinante do 
comportamento da vaporização. Para emulsões que apresentam 
uma grande diferença de volatilidade entre os componentes (por 
ex., água-hexadecano). o gradiente de fração volumétrica gerado 
dentro da gota permitirá a vaporização preferencial da fase mai s 
volátil (água), devido à baixa resistência ao deslocamento da 
mesma. Observando as curvas para a vaporização de gotas com, 
praticamente , um único componente (representadas na Figura 2 
como gotas com I% c 99% de água cm volume), pode-se obser­
var as semelhanças entre as inclinações dessas curvas c as incli­
nações apresentadas pel a curva referente ao limite de resi stênci a 
nula ao tran spo rte de massa (h el evado). Essa semelhança indica 
que, num primeiro momento, a água vaporiza preferenc ialmente. 
mantendo a inclinação da curva de vapo ri zação da cmulsfto igual 
à inclinação da curva de vaporização de uma gota com úgua pura. 
Após a vapori zação da águ a, o n-hcxadccano restante vaporiza 
como uma gota de n-hcxadecano puro. 

As diferenças de co mportamento apresentadas pela vapori­
zação de gotas de emulsão nos doi s limites estabelecidos acima (b 
= O, I c 400 cm2/h) podem ser ainda ilustradas pelos pe rfi s de 
concentração no interior da gota c pelas taxas de vaporização de 
cada componente, dados nas Figuras 3, 4. 5 e 6. 

Na Figura 3 é mostrado o pertil de concentração no interior 
de uma gota de emulsão que vaporiza sem permitir o desloca­
mento da fase dispersa cm relação ao combustível. Corno pode 

ser observado, no inte rior da gota (T] S: 0,96) não ocorre nenhuma 
alteração substancial na composição inicial da emul são. A peque­

na oscilação sofrida pela composição em T] = 0,96 é causada pela 
rápida vaporização da fração inicial de água na superfície da gota. 
Assim, a gota de emulsão permanece essencialmente com a com­
posição inicial , durante todo o processo de vaporização . 

Na Figura 4, nota-se uma pequena oscilação na taxa de vapo­

rização, 1~, no iníci o do período de aquecimento. Essa oscilação 

é provocada pela rápida vaporização da úgua que estú inicial ­
mente na superfíc ie da gota. Como as microgotas de água no 
interior da gota praticamente nüo se movimentam, o mecanis­
mo para se levar água à s uperfíci e consiste na redução do 
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Figura 2- Influência do valor do parâmetro b: casos limites . 
Comportamento transiente do raio adimcnsional da gota. 

tamanho da go ta. Entretanto, a taxa de vaporização do combustí­
vel é inic ialmente pequena devido à temperatura relativamente 
baixa da sua superfíc ie. Logo, a gota permanece com aproxima­
damente o mesmo tamanho nesse período inicial, o que resulta na 
queda da taxa de vaporização da água. Essa taxa volta a subir a 
medida que a temperatura da superfície da gota aumenta, provo­
cando o aumento da taxa de vaporização do combustível e, con­
sequentemente . a redução do tamanho da gota. 

A Fi gura 5 apresenta o perfil de concentração para uma gota 
de emulsão em que as microgotas da fase dispersa podem se 
movimentar livremente no sentido de anul ar o gradiente de con­
centração provocado pela diferença de volatilidade entre os com­
ponentes. Corno a redução do gradiente de concentração implica 
cm uma menor velocidade de deslocamento da água no interior 
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Figura 3 - Perfil de fração volumétri ca no interior de uma gota de 
emulsão durante sua vaporização. Transferência de massa 

desprezível (h pequeno). 
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da gota, alguma quantidade de água será encontrada no seu inte­
rio r mesmo ao final da sua vaporização. Na Fi gura 6 , é possível 
observar que a taxa de vapori zação da gota de e mul são é contro­
lada inicialmente pela vaporização da água c, cm seguida, pela 
vaporização do n-hexadccano. Na Figura 7 é apresentada uma 
comparação entre o modelo desenvolvido no presente trabalho e 
o de Leite c Lage ( 1997). Os resultados referem-se à vapori zação 
de uma gota de emulsão sem transporte interno de massa, ou seja, 
sem deslocamento das mi crogotas de água em relação ao n­
hexadecano. O valor de b foi fixado no seu limi te inferior (h = 

O, I cm2/h ou h/a "' 0,023). A não coincidênci a perfeita das curvas 

se deve a uma diferença na modelagem da fase gasosa. No mo­
delo de Leite e Lagc ( 1997), a gota de emulsão vaporiza manten­

do a fração mássica de água na taxa vapori zada , E, = 'ilfF/,tf., 
sempre igual à fração mássica inicial de água no interi or da gota. 
Desse modo, a energia transferida para a gota no início da vapo­
ri zação é usada para aquecer a superfície até uma temperatura em 
que tanto a água como o combustível possam vapori zar, manten­
do vál ida a relação acima. Já no presente modelo, em que o 
transporte de massa é desprezado atribuindo-se um valor baixo ao 
parâmetro b, somente a água que está no interior da gota pode ser 
impedida de se deslocar e vaporizar j unto com o combustível. 
Como a Figura 4 mostra, a água que se encontra na superfície da 
gota vaporiza logo no início do período de aqueci mento, consu­
mindo parte da energia que seria usada para aquecer a gota nesse 
instante inici al c, consequentemente, causando um pequeno 
retardamento da redução do tamanho da gota em relação aos 
resu ltados previ stos pelo modelo de Leite e Lagc ( 1997). 

Utilizando o model o desenvolvido por Avcdisian c 
Glassman (1 98 1 ), Leite (1998) determinou o limite ciné tico de 
superaquecimento para emulsões de água em n-hexadecano sob 
diversas condições, utili zando uma taxa de nuclcação de I 00 
núcleos/cm2 O valor do limite de superaquecimento praticamente 
não varia com o diâmetro da gota , com o diâmetro da microgota 
de água e com a fração máss ica de água, que afetam a área intcr­
faci al, variando basicamente com a pressão. Para I atm, o limite é 
basicamente igual a 540K. 

Dados experimentais da microexplosão de gotas de emul são 

de água (<!>o = O, 18, I atm) e n-hexadecano em ambiente estagna­

do foram obtidos por Las heras et a!. ( 1979) e Yap et a!. ( 1984 ). 
Lasheras et ai. ( 1979) obtiveram a microexplosão de uma gota, 
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Figura 5- Perfil de fração vo lumétrica no interior de uma gota de 
emulsão durante a sua vaporização. Transferência de massa mais 

rápida que a vaporizaçiio (h elevado). 

com 260 11m de diâmetro inici al cm um ambiente a 1500K, em 

100 ms c com um di âmetro de microexplosão de 140 Jlm <Pm = 
0,538). Yap et a!. (1984) obtiveram a microexpl osiio de uma gota 

(2R(0) = 250 11m) a 1200-1400K, c m 140 ms c com Pm = 0,52. O 
modelo de vaporizaçiio foi utilizado para simular estes casos (T0 

= 300K ; T_ = 1300K no segundo caso), estimando-se o valor de 

b/a necessári o para que, para os val o res de Pm dados, a tempera­

tura da gota fosse igual a 540K cm um dado ponto do seu interi­

or. Para h/a "' I O, T(T] = 0,75) = 540K 1ws duis casos. Entre tanto , 

os valores obtidos para o tempo de microcxplosão (84 e 97 ms, 
respectivamente) niio concordam com os valores experimentais. 

A concordáncia entre p, c T(T] = 0,75) = 540K nos dois 

casos para b/a "' I O, contrad iz a hipótese de Law ( 1977) de que 

a movimentação das microgotas da fase di spersa seri a despre­
zível nestes casos. Para estas simulações, existe vaporização 
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Figura 6 - Perfil de vaporização de uma gota de cmulsiio durante 
a sua vaporizaçiio. Transferênci a de massa mais rápida que a 

vaporização (h elevado ). 
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preferencial da água, c <!J(ll = 0 ,75) = 0,02-0,03 no instante da 

microcxplosão (estimado quando i3 = (3, e T(r) = 0 ,75) = 540K). 
Tais valores são baixos, o que deve dificultar, mas não impedir a 
ocorrência de microexplosõcs. 

Assim, experimentos c simulações tem apenas uma concor­
dância parcial. Como efeitos de circulação interna são desprezí­
veis para gotas sem ve locidade relativa (condições estagnadas), a 
discrepância entre os tempos de vaporização experimentais e 
simulados deve ser originária de efeitos de propriedades variá­
veis, desprezados no presente modelo. Note que Lage e/ ai. 
(1993b) mostraram que o efeito de propriedades variáveis au­
menta o tempo de vaporização de gotas de soluções na faixa de 
I 0-50%. Este efeito também influencia o valor determinado para 
bla pelo procedimento descri to acima. Co mo o modelo predi1. 

que a temperatura da superfície aumenta conforme /;/a aumenta, 
c corno o aumento do tempo de vaporização leva a urna menor 
necessidade de um gradiente de temperatura para que a gota 
atinja o limite de superaqueci mento, o efeito de propriedades 
variáveis deverá levar a menores valores de /;/a. 

CONCLUSÕES 

Um modelo de vaporização de gotas de emulsão foi desen­
volvido, incluindo o transporte transicntc de calor e massa no 
interior da gota, cujas propriedades são consideradas constantes. 
O modelo foi capaz de representar doi s tipos diferentes de vapo­
rização: a vaporização preferencial (limite de destilação) c a 
vaporização com composição constante (limite de transferência 
de massa desprezível). Resultados experimentais da literatura 
para a microexplosão de gotas c seus valores simu lados· mostram 
concordância parcial. A discrepância é atribuída a efeitos de 
propriedades variáveis. 
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ABSTRACT 

A constant propcrty vaporization model has been dcvcloped for 
cmul sion droplets. Thc rclative phase diffusion velocity has been 
considcred in the modcl, and thc cmulsion composition inside 
thc droplct varies with time and space. The mass and energy 
conscrvation cquations, couplcd with a gas-phasc mode1, werc 
discreti zed by the fínite volume method of lines . The model 
predi cts the transient bchavior of thc droplet vaporization (ra­
dius , tempcraturc and cornposition ). Thc dístillat ion limit and the 
constant composition limit are also predictcd by the model. Ex­
perimental data on dropl et microexplosion could partially be 
interprctcd by the model. Existing discrepancies werc attributed 
to effects of liquid variable propertics. 
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EFFECTS OF DIFFERENTIAL DIFFUSION 
ON UNSTEADY 1-D DIFFUSION FLAMES 
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SUMMARY 

The effects of differential diffusion on unsteady diffusionjlames are consideredfor one-dimensional geometri­
es. A Stefan problem is obtained for a single planar flame separating two semi-infinite regions containing fuel and 
oxidizer. Non-unity diffusivity ratio and the stoichiometry affect strongly the flame evolution and detennine the 
conditions to obtain a stationary flame. A fuel strip surrounded by an oxidizer is considered and its buming can 
represent the buming of a gas pock.et or supercritical droplet. lt is demonstrated for a fuel strip that increasing 
0/F diffusivity ratios decrease the maximum flame expansion and decrease the buming times, while increasing 
initial equivalence ratios will increase the maximum jlame expansion and wi/1 increase rhe buming times. 

INTRODUCTION 

a[J• a 2 /3 .. 
;t=Do a,2' 

a{J,l - a 2 fJ/ 
a,-D,v 

{J,1(r > O,t =0) =0 

{3/ (r---+ oo, Vt) =O 

{J,2 (r < O,t = 0) = 1 

{3,2 (r---+ -.o, Vt) = 1 

PUC 
RIO 

(I) 

(2) 

Analytical and numerical solutions for unsteady diffusion 
tlarnes are usually modelled by adopting severa! simplifying 
assumptions. Constant density, constant specific heat and 
constant diffusion coefficients are common assumptions, as 
made by Marble (1983), Linãn (1993) and Candel (1993). 
Since there is mostly of fuel on one side of the flarne and oxidi­
zer on the other side, the goveming diffusion coefficients on 
the two sides of a diffusion tlarne can be vastly different. 

To analyse the effects of this difference on unsteady diffu­
sion tlames, simplified analytical and numerical solutions for 
diffusive buming with different diffusion coefficients using the 
fast chemistry or tlarne sheet model of buming have been de­
veloped. The resulting problems are classical Stefan problems, 
similar to moving boundary problems arising in the theory of 
solidification and melting, as described by Crank (1956) and 
Carslaw and Jaeger (1959). 

where fJ/·2 are the normalized SZ variables or, equivalently, 

the mixture fractions for the oxidant (superscript 1) and fuel 
sides (superscript 2): 

1liEOREUCAL ANALYSIS 

Initially the effects of different diffusion coefficients on a 
single planar diffusion flame with two characteristic diffusion 
coefficients are considered. The assumptions for this analysis 
are constant binary diffusion coefficients for the fuel side (DF) 
and the oxidant side (D0 ); constant and equal densities for both 
fuel and oxidizer; unity Lewis numbers, i.e., Ã,JCP.F=PDF and 
Àc}Cp_o =pD0 ; the sarne initial temperatures, T0o for both fuel 
and oxidant; fast chemistry and a single step reaction with s Kg 
of oxidant reacting with 1 Kg of fuel; no thermal diffusion; 
instantaneous ignition at ali points of the fuel-oxidant interface; 
fuel is in the negative half-space with initial mass fraction YF.o 
while oxidant is in the positive half-space with initial mass 
fraction Y0 .0; the tlame is planar, horizontal and uniforrn. Fig. I 
shows a scheme of a planar tlame. 

The Schvab-Zel'dovich (SZ) formulation, as presented by 
Williams (1985), is applied separately for fuel and oxidant, 
since each side has a characteristic binary diffusion coefficient. 
The following system of partial differential equations, with 
respective initiallboundary conditions, is then obtained: 
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Y, Y0 1+,---
{3 = Y,_o Yo.o I - _IP _ _2!__ - _22.._ 

' l + ~ (I+ s) YF.o Yo.o 

Y, Cp(T-T0 ) 
=-+ (3) 

Y,_o Y,_oQ 

where ~ = sY,_0 jY0 _0 is the initial equivalence ratio. 

r 

OXIDIZER, Yo.o 

AJEL, YF.O 

Figure 1 - Scheme of a planar tlame. 
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Since there is no fuel-oxidizer interpenetration for the fast 
chemistry limit, the SZ variables can be simplífied further. 
There are two interface conditions which couple the two equa­
tions. The first condition corresponds to zero mass fraction of 
oxidant or fuel at the flarne position: 

(4a) 

The second interface condition is obtained by setting the 
diffusi ve !luxes in stoichiometric proportion at Clame position: 

(4b) 

Using the similarity transforrnation, yt = rt"
112 

, two ordina­

ry differential equations are obtained for /3;1' 2 and, after 

applying the initial, boundary and first interfac~ conditions, the 
following solution is obtained: 

/3 1 =-1 [1-erf~/.JW:i)] 
' l+cp l-erJÇjJ4D0 ) 

(5) 

{3 2 =l-(-cp 1l+erf~/J4ii:i] 
' l+l(l l+erf /J4DF 

(6) 

The constant c results from lhe requirernent that the forrn of 
the flarne position coordinate has to be rfüun- = ct

112 to yield 

f3i·2 = {31 = constant at the fi ame position, as can be seen from 

direct substitution in the given solutions. The value of c is 
calculated by using the second interface condition; yielding the 
following expression: 
3333 

ra exp(r 2
) 1- erf(r) 

cp exp(ay 2
) = I+ erf~.Ja") 

(7) 

where r= c(4D0 f 112 is a non-dimensional coefficient for the 
flame position, and a = DdDF is the ratio of the diffusion 
coefficients. Equation (7) indicates that if the fi ame is stationa­
ry, with r= O, then a = cp 2

• For reactants with equal diffusion 
eoefficients, the stationary flarne occurs for lfl = I. 

Figure 2 displays the variation of r versus diffusivity ratio 
a, for initial equivalence ratios l(l = 0.5, 1.0 and 2.0. It is seen 
in Fig. 2 that increasing values of cp yield increasing values of 
non-dimensional Clame position coefficients y, while increasing 
values of a give decreasing r. except for the leaner flarne, with 
~ = 0.5, which presents a minimum r at, approximately, a= 
1.5. ln the case of equal diffusion coefficients, the ' non­
dimensional tlarne position coefficient is simplified to 

- rf-l(cp-1) r-e --
cp +I 

(8) 

and, if cp > I, the Clame burns towards the oxidizer or r> O. 
Thus, for reactants with equal diffusivities, rich Clames bum 
towards the oxidizer while Jean Clames bum towards the fuel. 
ln lhe case of a small. difference in diffusivity between fuel and 
oxidizer, a = l + e, with I~ << 1, and for O < r< I, the non­
dimensional flame position becomes 
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(9) 

and, consequently, r= O if cp = I + f12, and a stoichiometric 
flame will not be stationary. For r>>l. it can be showed that 

(l +E)r
2 =ln((! +cp){l-c/2)/(2r.J;)). which is true only if cp 

>>1, i.e., for very rich flarnes . And finally, in the case of 

r«-1, it can be showed that / :ln(-(l+l/cp)/2y.f;), 

which is true only if cp ~O, i.e., for very Jean Clames. 

The mass fraction and temperature profiles are given by the 
following expressions: 

!L_= 1+1/1({32-{3) 
y /31 

(10) _ o_=l--' 
YF.O cp ' I Yo.o /3, 

YP.F - I +.r (I {3 2 
y 

---- ) _!.:!!....=(I+ s)/3;1 (!I) 
YF,O cp ' YF .O 

T - T. 1-{3 2 
T0 -T0 = pj_ ( 12) _F __ o =--' 

T
1
-T0 1- {3, TI -To /31 

Y wru.F = 1- YF - Y, Y wns,O = 1 - Yo - Y, (13) 

lt can be seen that the product mass fraction profiles and 
the non-dirnensional temperature profiles are proportional to 
each other. This is a consequence of assuming unity Lewis 
numbers and equal diffusivities for ali components in each side 
of the tlarne sheet. The values of specific heats of fuel, CP.F, 
and oxidant, CP,O• must be equal at the flame position in order 
to avoid a jump discontinuity in the flame temperature, as is 
evident from the relation: 

T = T. + QYF,O f3 = T. + QYF ,O f3 (14) 
JOC JOC I 

, ,F P,O 

obtained from the SZ variables for both sides of the tlame. 

lt should be noted that for equal thermal diffusivities for 
both oxidizer and fuel, the diffusivity ratio is equal to the Lewis 
number ratio, DF/Do= LeF/Le0 and the previous results can be 
extended to analyze the effects of non-unity Lewis numbers. 
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Figure 2 - Non-dirnensional Clame velocities r versus 
diffusivity ratio a, for a single planar tlarne 

and for various equivalence ratios. 
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DIFFUSION LA YER THICKNESS 

The effect of the difference in the diffusion coefficients on 
the mass fraction profiles can be quantified, by defining a 
diffusion layer thickness, with the edge determined by the 

requirement Y, /Y..o = I -E , with i = F o r O and lEI « I. The 

following expressions were then obtained, for the fuel and 
oxidizer diffusion layer thicknesses 8 F and 8 0 : 

8,. =r1 -r,." =(c-J4D,.eif-~~(l+eif~ra))-1)}ft (15) 

80 =r
1 
-r0 " =(J4D0 elr1[1-e(l-eif(y))]-c}ft (16) 

ln order to compare the above diffusion layer thicknesses 
wilh the effects of different diffusion coefficients il is necessary 
to calculate these thicknesses for lhe case of equal diffusion 
coefficients, with sarne initial conditions. The fuel diffusion 
lhickness, for equal diffusion coefficients, is then given by: 

ó, 0 =D =[eif-1(4'-l )-eif-1 (~-l)lJ4D01 (17) 
· ' o 4' + 1 I +4' ~ 

and the oxidizer diffusion thickness, for equal diffusion coeffi­
cients, is given by: 

ó =[e'"'-1(1- 2E4' )-eif-1 (!.:i)~ f4Dr o.n,.o, 'J 1+, ,+1 lf"T...,,., (18) 

The ratios between the respective diffusion layer thickness 
of fue1 and oxidant, with equal and differenl diffusion coeffici­
ents, are then given by lhe expressions: 

_Ó_F_ 

8F.D, • Do 

~ 
00./Jo•D, 

r--j;eif·~k~ +eif~v'a))-1) 
(19) 

eif-1 ((4' -I )7(41 + 1)}-eif-1 (2E/(1 + 4' )-1) 

v'a[eif-1 [1- e(l- eif(r ))]-r) 
erf-1(1- u~/(1-+~))- erf~1 ((41 -1)/{41~ I)) (20) 

These expressions are not lime-dependent, and can be 
applied, e.g., if it is necessary to estimate the area affected by 
the variation of lhe diffusion coefficients. ln severa! practical 
prob1ems this variation can be significant. 

A simpler method to evaluate lhe effects of differential di­
ffusivity is to consider the ratio of fuel mass consumption rates 
per unit area for tlames wilh equal and different diffusion 
coefficients. The following expression is obtained, after diffe­
rentiating Eqs. (5} and (6) at tlarne position: 

m; =(-2 exp(-r
2

) exJ(erf-~(~))
2

] (21) 
m,. 1+4' 1-erf(~ 1 4'+1 

where m,. and m; are the fuel consumplion rate per unit area 

with differenl and equal diffusion coefficients, respectively. 

For given values of a and '· Eq. (7) yie1ds r. which can be 
substituted into Eq. (21 ), giving lhe ratio of fuel mass con­
sumption rates. 
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ONE-DIMENSIONAL GEOMETRIES 

Analytical solutions for lhe Stefan problem with two diffe­
rent diffusion coefficients can be easily obtained onJy for single 
planar flames. ln lhe case of fuel strips, cylinders or spheres, it 
is necessary to apply a numerical method to solve the gover­
ning equations, given by 

d/3,' =_!_i_(D rJ d/3,2) 
dt r1 dr F ar H> Ir )lanvl 

d/3,' = _!_i_(D r) a[3,2 ) 
a1 r1 ar F dr 1r1 < Ir )l4nv I 

with initial and boundary conditions 

/3,'(1 rk a ,t = 0) =I 

{3,' (I r I> a ,l = 0) = O 

/3,1(1 r I~ oo, Vt) =O 

(22) 

(23) 

(24a) 

(24b) 

(24c) 

where j = O, 1,2 for a fuel strip, cylinder or sphere, respectively, 
and a is lhe initial serni-width of the fuel strip or the initial 
radius of lhe cylinder or sphere. The interface conditions 
include no reactants and stoichiometric diffusion !luxes at 
flame position, as given by Eqs. (3) and (4}, respectively. 

Severa! plots for the evolution of the tlarne position with 
time on a fuel strip were obtained, using a finite difference 
scheme. A front traclting method was employed to determine 
lhe flarne position in a fixed grid, using Lagrangian interpolati­
on, as described by Crank (1984). 

Figure 3 shows the effects of the diffusion coefficient a on 
a fuel strip, for severa! values of the initial equivalence ratio. ln 
Fig. 3 the initial fue1 strip serni-width is given by L. lt can be 
seen that lhe diffusion coefficient ratio a has a significant 
effect on the total buming time, that is the time required to 11 
reach a value of zero. Assuming that the fuel diffusion coeffi­
cient is constant, then Fig. 3 also shows the influence of the 
oxidizer diffusion coefficient on the evolution of the tlame 
position. lf the oxidizer diffusion coefticient is smaller than 
the fuel diffusion coefficient, that is a< /, tlame expansion 
will be larger, since fuel molecules diffuse further into the 
oxidizer, to mantain the stoichiometric ratio of diffusion tlux. 
The opposite happens if the oxidizer molecules have higher 
diffusivity than lhe fuel molecules, i.e., the flarne expansion 
decreases. 

CQNCLUSIONS 

The effects of differential diffusion on unsteady diffusion 
flames were considered. An analytical solution was obtained 
for a single planar tlame separating two serni-infinite regions 
containing fuel and oxidizer with two different diffusion coe­
fficients, assurning an infinitely thin tlame. Expressions for lhe 
diffusion layer lhicknesses and for the increase in fuel mass 
consumption were obtained. The effects of differential diffusi­
on on the buming of a fuel strip surrounded by oxidizer have 
been studied numerically. Fuel strips can represem lhe burning 
of gas pock.ets or supercritical droplets. It has been demons­
trated that, for a fuel strip, increasing 01 F diffusivity ratios will 
decrease maximum flarne expansion and will decrease lhe 
burning times, while increasing initial equivalence ratios will 
increase the maximum flame expansion and will increase lhe 
buming times. 
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Figure 3 - Effects of diffusivity ratio a. on the non­
dimensional flame position, 77 = ria, for a fue1 strip and for 

different values of the initial equivalence ratio. 
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RESUMO 

Neste trabalho propiie-se Wll modelo matemático destinado à combustão d(' carvüo Jmlv('ri::ado em 11111 

escoamento rege/l/e. O modelo é composto por equacões da cinétiÚt química na Jomw nponencial, equaçi>es 
concomitantes e de troca de massa. Leva-se em conta a comt)osiçiio da partícula. a devolatiliz.açüo e a 
trwujómzaçiio de co e c o! como fun ção da temperatura. As peSl{IÚSUS numéricas indicam: maior rapide::. de 
consumo para os voláteis em relaçüo ao carbono; brusca passagem da fomzaçiio de co2 para fonna çiio 
exclusiva de CO; altas taxas de concentração de NO, CO ao final do processo. 

INTRODUÇÃO 

Estudos · recentes (Theis , 19<!6) comprovam que o 
crescimento d.o' consumo energético per capita tem alcançados 
níveis surpreendentes c m todos os continentes, especialmente nos 
países industrializados , onde acredita-se que este consumo tenha 
aumentado em I 00 vezes. · Face a es te fato , têm-se buscado 
incessantemente tanto a utili zação de fontes renováveis, como 
uma melhor exploração e aproveitamento das fontes não 
renováveis como o petróleo c o carvão , por exemplo. 

Porém, quando se trata de modelar um fenômeno deste 
gênero , aparecem inúmeras dificuldades, devido a complexidade 
do processo propriamente dito: da composição do combust ível: 
voláteis , resíduos, carbono puro, etc.: decomposição dos voláteis 
no inicio da combustão ; ao aquecimento da partícula não ser 
uniforme, etc. Durante a combustão, imaginamos que o carvão 
seja composto por partículas, na su perfície das quais realiza-se a 
combustão do carvão, podendo formar co e co2 como função a 
temperatura da superfície da partícula. O calor oriundo da 
combustão difunde-se por convecção e por radiação entre 
partículas e o meio gasoso. 

A figura I apresenta um esquema da partícu la de carvão e m 
condições de combustão. 

rnç/ 
<t--;--

0 2 co 

.., ql 
-----;------. 

co2 

Fi gura l - Esqu ema de combustão da partícula 

A figura 2, representa cm campo de escoamento composto 
por combustível (carvão) , oxidante, zona de rcação c produtos de 
combustão. 
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Figura 2 - EsLJucma de combustão cm flu xo : I - escoamento do 
ar quente: 2- carvão pulverizado: 3 -meio reagente: 4- produtos 

de combustão com resíduos incombu stívcis 

No início do processo, imaginamos o nuxo composto apena~ por 
oxidante, para daí então receber pequena\ partícui ~L'i , a'i quais podem ter 
vários tamanhos. Por ser abundante, o oxid~mtc (já a uma tcmpemtura 
elevada) difunde-se pela superfície das partícula<;, produzindo CO c C02 
. Enquanto isso, aceleram-se <L'i rcaçücs química<; do fluxo, cm primeiro 
lugar por causa dos voláteis emitidos pelao; panículas c depois pelos 
demais produtos de comhust:to, o que proporciona aumento de 
temperatura c velocidade da'i rcaçücs química'i. 

ESOUEMA FÍSICO E ADMISSÕES DO MODELO 

O esquema físico elaborado considera os seguintes fenômenos: 
- rcações químicas no meio gasoso, no nível da cinética química 
formal e sua influência mútua na temperatura do gás (Tg); 
-alteração da temperatura do fluxo c sua velocidade: 
- vel ocidades diferentes de devolatilização e quei ma do carbono ; 
- aqueci mento das partículas durante o processo de co mbust ão: 
- influência da concentração de ox idante na velocidade de 

combustão da partícula: 
- partícu la contendo substânci as voláteis, inertes c carbono: 

a emi ssão de matéria volátil dependendo da temperatura da 
part ícula (Trl: 

a tran smissão de calor entre partículas c gás ocorrendo por 
condutividade térmica c por radiação; 

As hipóteses simplifi cadas são : o gús c as partículas possuem 
a mesma velocidade (W) c o !luxo é unidimcnsional ; as 



partículas possuem forma esférica c todas com o mesmo diâmetro 
(dr); a condutividade térmica dentro da partícula é infinitamente 
grande ; não há interação entre partículas ; o consumo de resíduos 
será considerado proporcional ao consumo de carbono c pressão 

(P) é constante. 

MODELO MATEMÁTICO 

Submodelos. O modelo matemático elaborado inclui como 

submodelos: 
I. A dcvolatilização do carvão (Kobayashi ct ai., 1976): 

dmv 
--= - mv (0,4K 1 +0,8K 2 ) (I) 

dt 

onde: K; = B; cxp( -E; I R 0 T
11

) ; i = I , 2 ; B, , E,- parâmetros 

cinéticos; t- tempo; R.,- constante universal de gás no sistema 

SI. 
2. A oxidação do carbono na superfície externa do carvão 
(Monson et ai., 1996). Esta reação superficial heterogénea para 
uma única partícula é representada pela equação do consumo de 

carbono: 

(2) 

onde: A k c E k - parâmetros cinéticas ; mv, me. mR - massas 

dos voláteis de carbono c de resíduo cm uma partícula, 

recpectivamentc; P0 , - pressão parcial do oxidante; Acp - área 

do carbono na superfície da partícula. 
3. A transformação do "char" cm CO c COe na superfície da 
partícula. Esta transformação é uma função da temperatura c é 
retletida pela rcação heterogénea (Monson ct ai., 1996 c 
Saastamoinen et ai. , 1996): 

(3) 

onde a razão entre co c co" (q>) é dada por: 

(4) 

sendo A" e Ec parâmetros cinéticos. 

4. A alteração da composição do meio gasoso ( Krioukov. 1995). 
Onde um sistema reagente é composto de n suhstJncias 
individuais A 1, A" , A, entre as quais ocorrem m reaçõcs 
elementares reversíveis: 

i=l ... n: j=l .... m; (5) 

( Y;j , Y;.i - coeficientes estequiométricos dos reagentes ) c "r" 

reações unilaterais que imitam a troca de massa: 

(6) 

as equações da cinética química são apresentadas na forma: 

dyi I [ Y, l -=- -c Iv n +IIv n 
d W 

. IJ J . IJ J 
X .I q .I 

(7) 
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(8) 

onde: 

n.i = k/l~ JJm; exp[-InqjYq] j=l ... (2m+r) ; 
RTg q 

Y;=-lnr;: mj=mj-l+Inqj ; i.q=l, ... ,n; 
q 

mi - índice de participação da partícula catalítica M na reação j 
(m

1 
=I ou m

1 
=0); R - constante universal de gás na sistema 

tradicional de unidades para a cinética química (R= I ,987); r, -
fraçõcs molares do meio gasoso; 

" ' ' 
V V V . n - v . J. = s:. ij = is - is • ij - is ' s = l , ... ,m; 

vij=v;, -V;, ; n;i=V;,; j= s+m; s= l , .... m; 

vij =Vis -v;,': nij =V;,: j=s+m; s=(m+l), ... ,(m+r); 

De acordo com estas designações as dircçõcs diretas têm os 
números j = l,. .. ,m; as direções inversas: j = (m+ I ), ... ,2m e as 
reaçõcs de troca de massa j =(2m+ I ), ... ,(2m+r). 

Equações Principais. Baseando-se nestes submodelos foi 
criado o modelo matemático. As suas principais equações foram 
obtidas com algumas correlações auxiliares: 
Consumo de partículas (GP) e de número (Nrl de partículas por 
unidade de área: 

N P W = f P = const. (9) 

onde: mP - massa da partícula. 
Consumo total (G, ) por uidade da área: carvão (Gr ) + meio 

gasoso (G.J: 

(lO) 

Consumo relativo de voláteis. de carbono, de resíduos: 

Gv 
= fpmv; fpmc 

GR 
fpmR 

Gc =-- ; ----· 

GI GI GI 
(11) 

Utilizando estas correlações pode-se escrever: 
I) Equação do consumo de matéri a volátil : 

( 12) 

onde: x coordenada corrente ao longo de canal. 
2) Equação do consumo (queima) de carbono. Baseando-se na 
equação (2) c sabendo que: 

Acr = 4,836 me /[I~]·: 
Pc s Ps 

{13) 

onde : s E V, C, R - índice generali zado das frações do carvão 
(V - voláteis; C - carbono; R - resíduos). 

Utilizando (9-11) c simplillcando obtém-se a equação da 
que ima do carbono: 



I 

dac 4,836 o.s ( -Ek '( fr ]; 
-=--P0 , Akexpl--J.- x 

dx W - R 0 TP GI 

x(~; ]/(~~:]~r, (14) 

3) Equação do consumo de resíduos. Como o consumo de 
resíduos é proporcional ao consumo de carbono pode-se escrever: 

da R = f c ~R ~ "' f R 

dx Gc PR 
(15) 

4) Equação da temperatura da partícula. Foi obtida baseando-se 
em Tang et aL ( 1988). Levando em conta que : 

2 

{ ]--[ l-fp 3 a 3 
Ap =4,83 - I-' ; 

GI s Ps 

Ia, c, 

ci = Ia, 

onde : cr - calor específico médio da partícula; c, - calor 

específico da s-ésima fração da partícula; Ap - área total da 
partícula; pode-se escrever (sem dedução): 

I 2 

dTP 

dx 

4,836[~];[I G, ]; [t1<Tg -Tp )-OE(T; -T: l] 
W GI s P, 

CI(Gv +Gc +GR) 

r · I õ + + l 
+fvLv -fc l(l-<p) Hco +<p ôHco~ I 

+ ~c ~c J 
CI(Gy+Gc+aR) =f\; (16) 

onde : h - coeficiente de transmissão de calor; cr - constante 

de Stefan - Boltzmann; E- emissividade; Lv - calor latente de 

voláteis; Tk - temperatura das paredes; ~c - massa molecular 
+ + ' d do carbono; ôH c o , ôH co, calores de formação as 

substâncias coe co2· 
5) Equação calorífica. Apresentada em Krioukov ( 1995), liga 
temperatura, composição (r,) c entalpia do gás (Hg) : 

~ ap 
"'-'(Hg~ i -Hi )ri 

Fr = Tg - Tap - = O (17) 
Icriri 

d H ap C I . d " . " I ' fi on c : i , ri e ~; - enta pta e apoto , ca or cspect tco e 

massa molecular de i-ésima substância gasosa. 
6) Equação da conservação de massa para toda a mistura. Para o 
consumo de gás tem-se: 

G g = PgW(l-Akp ); (18) 

onde: Akp é a área ocupada por partículas de carvão numa 
unidade da área do canaL 

Então na base da correlação ( 10) e da equação de estado 
pode-se escrever : 
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_ P~ g W P~g G, 
Fw: IG , +------ I-· - I= O; (19) 

R 0 Tg GI R 0 Tg s P, 

7) Equação da energia para todo o fluxo. Deduzida como sendo o 
somatório dos produtos das entalpias pelos respecti vos consumos 
por área, isto é: 

o o o o 
IH , G , +HgpW(I-Akp)= H gG g +HPGP = HI ; (20) 

onde o índice "O" corresponde ao estado iniciaL 
Transformando (20) para consumos relativos, pode-se escre ve r: 

- H g p~ g w H g p~ g a s H I 
FH = IH ; G , + ----I---= o (21) 

R 0 TgGI R 0 Tg s Ps GI 

onde : Hs - entalpia de s-ésima fração do carvão. 
8) Equação da formação de CO e C02 (4) na supcrticie da 
partícula. Reescrita na forma preferível para algoritmização: 

1-<p 
F<Jl :---A<Jlexp(-E<Jl/R

0
Tp)=0; 

(j) 

(22) 

9) Equações da alteração da composição no meio gasoso (7-8): 

No resultado o modelo matemático contém (n + 8) equações 
difcrenciais-algébricas((12), (14) , (15), (16), ( 17), (19), (21) , (22) 
c n-cquações da alteração da composição no meio gasoso (7). (8)) 
com o mesmo número de incógnitas: 

Yi ,G v ,Gc ,GR ,Tr ,Tg ,W,Hg ,<p . 

Rcaçõcs de Troca de Massa. No meio reagente ocorrem 
alguns processos de troca de massa entre o carvão c o meio 
gasoso, a saber: devolatilização, combustão do carbono com 
liberação de co e co2 ' absorção de 02 c liberação de resíduos 
para o meio gasoso. Neste modelo estes processos estão 
representados por "reaçõcs" de troca de massa para encaixá-los 
nos quadros da cinética química. Este modo possui uma 
vantagem considerável pois viabiliza a invariância do algoritmo 
cm relação a composição do carvão. Faz-se necessário escreve-l as 
cm forma simbólica e deduzir as fórmulas para suas constantes de 
velocidade. Tem-se que assumir três tipos de rcações: 
I. Rcaçõcs de troca de massa para a matéria volátil. Considerando 

dm 
que a velocidade de devolatilização de uma partícula é __ v_ 

dt 
que o número de partículas por m3 é Nr c o volume do gás cm 
I m3 é dado por: I- I G s para a velocidade total da 

dcvolatização (Wv) pode-se escrever: 

Wv 

dmy N 
- p 
dt_ 

1-IG", 
(23) 

r Ko 1 
lm;J 

Levando cm conta que : 

dmv Wdmv WGI dGv 
--=---=----; (24) 

dt dx fp dx 

obtém-se: 



(25) 

Daqui para i-ésima substância volátil obtém-se: 

(26) 

onde : gvi - fração mássica da i-ésima substância volátil; 
ou no sistema tradicional utilizado na cinética química: 

dGv 
G --

[ gm~ll W y = -0,00 1 
gV; I dx 

(27) 
' )li 1-IGs cm s 

A fórmula (27) não inclui as concentrações das substâncias 
gasosas, por isto, o processo de devolatilização apresenta-se pelo 

o conjunto de reações: 4 Y; de ordem zero com as constantes 

"de velocidade de devolatilização": k vi = W vi . 

2. Reações de troca de massa para a combustão do carbono. 
Baseando-se na equação (2) para uma particula pode-se escrever, 
que a ve locidade de queima do carbono(W c) numa unidade de 
volume do meio reagente é: 

(28) 

onde: A, é a superfície total de carbono na superfície de todas as 
partículas de carvão na unidade de volume (P0 , foi substituído 

pela concentração C o, ). A equação (28) está escrita no sistema 

SI. É preciso transformá-la para o sistema tradicional utilizado na 
cinética química (gmol, cm3

, s, cal). 

A (-E } 
W - 906· 10- 1

-' A T 0
'
5 _ c_ 05 

c - , c g expl ·o, 
Jlc RTP -

(29) 

onde: Wc é dado em gmoll(cm3 s); C 0 , é dado cm gmol/cm3 

. Nestes termos, W c pode ser interpretada como a velocidade de 
alguma reação química de ordem 0,5 e pode ser escrita como: 

com 

k o 0610- J A, A T 05 [-Ec l c = "· . - c g exp -- ; 
Jlc RTP 

(30) 

(31) 

Neste momento, é necessário esco lher a forma simbólica 
para as reações de troca de massa que simulam: o processo de 
combustão do carbono; a absorção de 0 2; a formação de CO e 
co2 c ainda determinar as constantes de velocidade 
correspondentes. Para que isto seja possível deve-se utilizar o 
valor de kc , já conhecido, as leis da cinética química e a 
expressão (3) para a rcação total de combustão. 

Sendo assim, deve-se ter as seguintes velocidades: 

W =-(~} Co.s. o, c o, ' 
- 2 -
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(32) 

Analisando-as pode-se escrever as fórmulas das reações de troca 

de massa: 

kl 
0,50 2 -70,5C0 2 (33) 

com constantes : 

k I = 2<pk C ; (34) 

Então, escolhendo k 1 c k2 na forma de (34) obtém-se 
consonância com a reação (3). 
3.Reações de troca de massa para a liberação de resíduos. Podem 
ser apresentadas (sem dedução ) na seguinte forma: 

k3. 
I 

0,50 2 -7 R; +0,50 2 

com a constante de velocidade k, ., 

Í Jlc G R Pc I 
k, =k g ·l ___ j. • C R - ' 

. , ' llR; Gc PR 

(35) 

(36) 

onde : R; é o símbolo da i-ésima substância dos resíduos. 

ALGORITMO DE RESOLUCÃO 

Na descrição da aplicação do método admite-se que o 
sistema de equações algébrico-diferenci ais seja: 

dx . 
--' =f(<xk >); i=l...n , k=l, ... ,q 

dt 
i= n+l , ... ,q ; (37) 

com dados iniciais: x; (t = 0) = x ~, onde: <x,>=x~o x2, ... , x4 . 

De acordo com o esquema de Pirumov (Pirumov e 
Kamsolov, 1966), que é análogo ao método de Gear( 1971 ), as 
equações diferenciais do sistema (37) no n-ésimo passo de 
integração tornam-se: 

Fn+l _ n+l n h(Sf (< n >) + i =X; -X; - i Xk 
(38) 

+(I- S)f;(< x~+ l >)) =O 

n n+ l _ 
onde: x; c x i sao os valores de x; no início e no lim do 

passo" h"; S é o parâmetro de aproximação (S=0,4 para diminuir 
as oscilações provocadas por erros de resoluções em passos 
anteriores da integração). Como as equações (38) são algébricas 

n+l 
não lineares com incógnitas X; para resolvê-las utiliza-se o 

método de Newton: 

n+l.m+l _ n+l.m , n+ l.m. 
X; -X; -uX; , i, k= l, ... ,q; (39) 

d • n+ l.m , d . d on e ux i sera etermtna o por: 

r aF 1 l __ i 1. n+ l .m _ Fm· 

l J
uX i - k , 

êlx k 

(40) 



PESQUISAS NUMÉRICAS 

Com base no algoritmo foi criado o aplicativo c foram 
realizadas pesquisas numéricas. O oxidante é o ar. O combustível 
é o carvão do tipo linhito, composto por 20% de matéria volátil, 
70% de carbono fixo c I 0% de resíduos . Propõe-se que a matéria 
volátil seja composta por : CH 4 = 70% c C 2 H 2 = 30% c os 

resíduos formados por: Al 2 O _1 * = 60% c Si O 2 * = 40% . 

Na fase gasosa, inclui-se no meio reagente as substâncias: 
N, N2 , NO, N02 , NH , NH 2 , NH 3 , HNO, H202, N20 , H, H2 . O, 
0 2 , C , CO, OH, CH~ , CH2 , CH1 , HCO , H2CO, C2H . H02 , 
C, H6 , C2Hó , C2H, , C2H~, C,H2. C02, Ai , Si , Ai 20 1 *. 
Si0 2 * (* - índice de substância condensada) c o mecanismo das 

transformações inclui 120 reações . O mecanismo foi escolhido 
baseando-se nos trabalhos Westbrook ct ai. (1984) c Aravin ct ai. 
( 1982). Entre as rcaçõcs foram incluídas as reações de combustão 
do carbono na superfície da partícula (3 3) e as de liberação de 
resíduos (35) : 

0.50 2 ~0.50 2 +Al 20 1 *; 0 ,50 2 ~0.50 2 +Si0 2 *; 

a dcvolatilização é representada pelas .. n2ações' ' : 

~CH 4 c ~C2 H 2 

Como regime básico foram escolhidos parâmetros com os 

respectivos valores: G comb =0,01 Kg/s; U 0 , = 1,2; 
o . o 

dp = 100~-tm; Tg = 1200 K: TP = 300 K. 
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Figura 3 · Alteração das características do fluxo ao longo do 
canal (regime básico) 

Na figura 3 observa-se que para a queima total da partícula é 
necessária a distância de 65 cm. Mas a matéria volátil é 
consumida nos primeiros 25cm. Como pode-se observar, o 

aquecimento ini cial da panícula Tp , ocorre por conta da redução 
da Tg . Nestn etapa ocorre a devolatilização do CH 4 c C2H2 . E les 
snindo para o meio gasoso começam reagir com o o xidante, 

aumentando a temperatura do gás. Graças ao aumento da Tg , tem 

início a combustão do carbono na superfície da partícula que 
aumenta a temperatura da partícula e do gás . Também devido ao 
gradiente considerável da temperatura a função !p , que mede a 

razão entre co2 c co na superfície da panícula' cai rapidamente 
(de I à 0) na região da Tg= 1500 ... 2000K. Então no início do 
processo forma-se principalmente C02 c no fim! somente CO, 
mas CO não é encontrado em concentrações grandes no meio 
gasoso, pois com a alta temperatura a sua conversão para C02 é 
facilitada. O ponto Teq ( temperatura de equilíbrio químico dos 
produtos de combustão) indica que o processo de combustão na 
fase gasosa encerra-se no fim do canal. 
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Na figura 4 é mostrado a alteração das fraçõcs molares das 
substâncias CO, C02 , NO, H2 • e 0 2 ao longo do canal. Também 
evidencia-se que a combustão encerra após 60cm , devido ao 
oxidante 0 2 não sofre alte rações. 
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Figura 4- Alteração da composição do meio gasoso ao longo do 
canal (regime básico); -escala (I); · cscnl a (2) 

Percebe-se ainda na figura 4 uma grande concentração de 
NO - 7400 flfi/11 , pois a temperatura é alta no fim do canal. 
Observa-se facilmente onde está a zona de combustão, devido as 
grandes mudanças nas fraçõcs molares das substâncias. No final 
da combustão, o carbono rcdu1. a velocidade de queima (Fig.3, 
distância entre 0,4 ... 0 ,6m) devido a redução na concentração de 
0 2 no meio gasoso (de 22% a 4%) . 

Mantendo os parâmetros já citados no regime básico, cfetua­
se várias simulações variando o diâmetro das partículas de 

IClO!Jm até 500!Jm. 
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Fi gura 5 - Comparação no período de combustão c função 

!p para panículas: --IOO!Jm c 300flm. 

A fi gura 5 faz uma comparação entre a distância necessária 
para a dcvolatiliznção , a queima completa do carbono e a função 

!p para o fluxo com partículas de I OO!Jm c 300flm. Pode-se 

observar que o processo ocorre mais lentamente, sendo 
necessários praticamente 2m para que a combustão se complete. 

A função <p para 300flm permanece estável para di stância longa, 

se comparado com <p para o caso de I OO!Jm, mas possui carácter 

semelhante no intervalo de I a O . 
Na figura 6 observa-se variações das temperaturas do gás c 

partículns ao longo do canal para vários valores do dr· Como 

pode-se notar , para 300flm as temperaturas evoluem bem mais 



lentamente. no cnt;Jnto a temperatura do gás atinge o mesmo 

valor tina! para ambos os casos. Existe diferença LlTgp =Tg- Tr 

mais considerável entre as temperaturas do que no caso d" = 

IOO~m . No intervalo de x=0 ... 0,8m tem-se I'.Tgp>O ; no intervalo 

de x=0,8 ... 1 ,2 m já I'.Tgp < O c no intervalo de x= I ,2 ... 1 ,6 de 

novo L'.Tgp >O. 
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Figura 6 ·· Evolução da Tg c T r (para as varian tes dr= I OO~m c 

d" = 300~m). 

Estas particularidades pode-se explicar do seguinte modo: 
a) intervalo x = 0 ... 0,8m: ocorre princip<l lmcnte o processo de 
devol ati zação que provoca a combustão so mente no meio gasoso 
com aumento da Tg , c o aquecimento da partícula (q ue possu i 
tamanho relati vamente consider;ível) rea li za-se lcnt <J mentc por 

transferência de calor do meio gasoso, que condici ona L'.Tgr >O; 
b) intervalo x = 0.8 ... 1 ,2m a devol atilização praticamente 
termi nou c o fen ômeno predominante é a combustão do carbono 
da partícula ( q> ~ I) com a formação de CO, na sua superfície. 
Neste caso o calor gerado é consumido para o aquecimento da 
partícul a c o C02 (sendo produto de combustão como H20) 
saíndo para o meio gasoso não provoca reações com geração de 

calor. No resultado Tr aumenta rapidamente c tem-se L'.Tgr <O. 
c) intervalo x = I ,2 ... 1 ,6 : devido ao alto nível da temperatura a 

função q> --1 O. Neste caso a combustão do carbono realiza-se com 
a formação de CO e o calor gerado na superfície da partícula é 
menor do que no caso do C02 • Ao mesmo tempo o CO (sendo 
substância intermediária) saindo do meio gasoso provoca rcações 

com 0 2 (com geração de calor dentro do gás). No resultado T~ 

aumenta c condiciona L'.Tgp >O. 

CONCLUSÕES 

I. Foi criado o esquema físico dos processos de co mbustão do 
carvão pulverizado cm tlu xo reagente que considera a 
dcvolatilização, combustão do carbono, libertação de resíduos, 
rcações químicas cm fase gasosa, ele. 
2. Foi realizado o modelo matemático, o algoritmo e o aplicativo , 
os quais são invariantes cm relação ao meio gasoso c a 
composição do carvão. 
3. As simulações numéricas mostraram a utilidade do modelo c 
como resultados pode-se destacar : a possibilidade de prever a 
emissão de poluentes; a passagem brusca de fase da formação do 
co~ à fase de formação do co (na supcrficic do carvão) c a 

existência da zona quando TP supera Tg. 
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. ' ·~ . 

4. É ncn·ss:írio lllL'lil<>r;Jr n modelo p;1ra Lnnsulcrar ,i ''"ncda(k 
de diâmetros das partículas; a diferença entre a velocidade do 
carvão c do meio gasoso e a mistura com pedras calcárias. 
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ABSTRACT 

ln this work proposc a mathcmatical model dcstincd to the 
pul vcri zcd coai combu stion in a reacting llow. The modcl is 
composed by cquation s of thc chemical kinctics in thc 
cxponcntial form, concornitant cquati ons and of mass changc. ln 
him we took into account thc composition of the particlc, thc 
dcvolatilization and thc transformation o f CO and C02 as 
fun ction of lhe tempcraturc, as well as the dctailcd mcchani sm of 
thc chemical reactions in thc gascous way. Tbc numeric 
researchcs indicate: larger consumption rate fo r thc volati le oncs 
in rclation to thc carbon; ab rupt passage of thc formation of CO, 
for exclusive formation of CO: great rates of concentration o f NO 
and CO at thc cnd of the proccss. 
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RESUMO 

Este trabalho destina-se ao estudo das propriedades dos 'prodwos de comhus/üo de dijàenles 
combuslíveis wilizados em insralações energéricas como fornalhas para a secagem de grelos e propulsores. 
Para calculá-las aplica-se o modelo de processos quimicamente equilibrados em conjunlo com o método das 
·'grandes moléculas " e com o mélodo do "meio local reagellle ". Foram realizados cálculos para produ/os de 
combus/üo de vários bipropelenres em ÚJ/ervalo amplo do coeficiente de excesso do oxidante, da pressiio na 
câmara e da laxa de expansão do fluxo em uma lubeira. Também jóram oh/idas injármaçtíes subre as 
propriedades dos produtos de combus{(iu com "ar" de alguns comhuslíveis de hiumassa e madeira. 

INTRODUÇÃO 

Os processos de combustão em diferentes instalações 
energéticas, como por exemplo propulsores c fornalhas para 
secagem de grãos , são descritos freqUentemente por modelos 
quimicamente equilibrados. Entre esses modelos os mais 
conhecidos são Alemassov et ai. ( 1980) e Gordon c McBridc 
(1971 ). Para a elaboração do projeto e conseqUentemente a 
construção dessas instalações é necessário o conhecimento das 
principais propriedades dos produtos de combustão e para 
calculá-las, neste trabalho, foi utilizado o modelo Alemassov ct 
ai. ( 1980) em conjunto com os métodos do "meio local reagente" 
(MLR) e das "grandes moléculas" (GM). 

DESCRIÇÃO DO MODELO 

O modelo "Alemassov ct ai. ( 1980)" está descrito 
detalhadamente, na língua portuguesa, cm Spilimbergo e 
lskhacova (1996) e em Auth c Iskhacova (1996). Ele é 
constituído basicamente por três tipos de equações: 
-da dissociação das moléculas (c radicais) nos átomos: 

11 

ln Pi- L a;i ·lnP; +ln Ki =O 
í=l . 

(I) 

onde P, e P
1 

são as pressões parciais dos átomos "i" c moléculas 

(radicais) '' j " , aii é a quantidade de átomos tipo "i' ' numa 

molécula (radical) "j" e Ki é a constante de dissociação. 

- da conservação da quantidade de átomos nos produtos de 
combustão: 

m 
ln(L a;i Pi+ P;) -ln MP -lnb;P =O 

j;J . 
(2) 

onde MP é a quantidade de moles do bipropelcnte que são 

necessários para assegurar P
4 

= n" ( p4 c n
4 

são 

li (l 

respectivamente, a pressão parcial c a quantidade dos moles da q­

ésima substftncia dos produtos de combustão) e b;P é a 

quantidade do átomo " i" na fórmula condicional do bipropclcntc. 
-de Dalton: 

m + n 

ln ( L P
4
)-lnP = O 

q= l 
(3) 

onde Pé a pressão total do sistema. 
Se são conhecidos os valores P c T (temperatura) é possível 

determinar as grandezas Pi, Pj e Mp. e a seguir determinar 

também as propriedades dos produtos de combustão 
(Spilimbergo, A. P. c Iskhakova, R. L. . 1996). 

Para determinar o conteúdo da fase condensada, Alemassov 
et ai. ( 1980) e Gordon e McBridc ( 1971 ). tradicionalmente, é 
utilizado o método "clássico" De acordo com ele, a fase 
condensada surge se a pressão parcial da substftncia for maior que 

a pressão do vapor saturado ( Pq > P, v ), quando isto acontece 

considera-se que a pressão parcial da substfmcia é igual a pressão 

do vapor saturado ( P,1 = P, ' ) c que, o restante da substftncia 

forma a l~1sc condensada. Por exemplo, para um meio reagente 
que contém, entre outras, as substüncias coê .co. c, (vapor) c 

C* (o símbolo * indica substfmcia condensada), a equação da 
conservação dos átomos C é dada por: 

ln(Pc0 , +Pco +Pc . +Pc·) - lnM" - Inbc =0 - ~ r 

c além disso a relação 

InP. s~ .. -S
11 

c = s c• 
s R,, 

Hc, - H c. 

R T 
11 

(4) 

(H e S - cntalpia c entropia molar: R
11

- constante universal de 

gás) deve ser incluída no sistema formado pelas equações (I )-(3). 
A equação (4) , distingue-se da equação típica da dissociação (I) e 



ocasiona dificuldades no algoritmo. Devido a isso, foi incluído na 
reso lução do sistema (I)- (3) o " método das grande moléculas" 
(GM) , que elimina esta diliculdade. 

Para não piorar a convergência c não complicar o algoritmo, 
é razoável apresentar a equação (4) na forma correspondente a 
das equações de dissociação . Imaginando-se que uma fase 
condensada (esta fase possuindo os valores H* c S*) esteja no 
"estado gasoso" C1 * (ou sej a, as moléculas separadas umas das 

outras) c esta ·· fase'' esteja cm equilíbrio com a fa se gasosa real 
(C , ), neste caso pode-se escrever formalmente uma eq uação "da 

di ssoci ação" lia fase cl * na fase c, : 

(5) 

A equação (5) corrcsponlle, completamente. às regras llc 
formação das equações llc dissociação ( I ) c asseguram boa 
convergência dos cálculos c invariância do modelo, cm relação as 
substâncias condensadas. Mas comparando (4) c (5), obtém-se 
um erro nos resultados, pois o val or de ln Pc

1
• é consit.lcrável. 

Admitinllo-se cntfto. que, calla molécula condensada consiste de 
n-moléculas tio tipo C* (ou seja, a fase condensada é 
representada pel as moléculas do tipo cn * ), tem-se 

Hcn· = n · Hc.: S~- 11 • = n ·S~' .• c a equação t.lc dissociação C" * 

pode ser escrita na forma: 

ln Pc • S~ , - S~. . H c,. - H c. 
lnP . ---"-

c, n R, R, ·T 

Se n ~oca equação (6), será idêntica à equação (4). 

(6) 

No modelo Alcmassov (I 980) foi incluít.lo o conceito de 
"meio local reagente" (M LR ). Frcqücntcmcntc cm câmaras de 
combustão, c como conseqüência cm fornalhas c tubeiras, o 
processo de combustão não se realiza totalmente devido a mi stura 
não ser uniforme, ou seja, alguma parte do combu stível e/ou do 
ox idante pode nfto participar do processo de combustão. Por 
exemplo, para fornalhas é possível ocorrer este fato quando 
alguma parte do carbono não queima, mas cai junto com a cinza 
na fase condensada; para tubciras, como regra, no fluxo reagente 
quase-regular existem jatos finos (até I 0% tio consumo total) os 
quais contêm oxidante c combustível em diferentes proporções. 
Nestas situações surge o proble ma de avaliaçfto da alteração de 
várias características, como por exemplo r

4 
c T entre outras. 

Tradicionalmente, a avaliação destas alt erações é realizada 
com base na lliminuição da cntalpia do bipropclcntc , admitindo 
que, partf' da energia " desaparece" . Este procedimento pode 
avaliar a temperatura dos produtos de combustão, mas apresenta 
erros consideráveis, na composição dos produtos de combustão. 
O método do MLR não apresenta esta falha . 

O método do MLR será mostrado no exemplo do 
bipropclentc: ·· O"+ H" ., . Admite-se que. além do meio reagente 

principal (H , O, H", 0 2 , OH, H2 0 ), existe na câmara de 

co mbustão uma pequena zona de escoamento que contém 
somente o combustível ( H") c que possui temperatura igual a do 

meio principal. Admitindo-se que 90% do H2 fica no meio 

principal e I 0% no meio local. é evidente que o meio local inclui 
só os átomos (H) e moléculas ( H2 ) do hidrogênio. Para 

distingui-los das mesmas substâncias que estão no meio principal 
sfto utilizados novos símbo los: Hx e Hx 2 . A cntalpia do 

combu stível ( I c ) não se altera mas sua fórmul a condicional 

deverá se apresentar na forma: [H 1.xHx0 _2 l c o meio reagente 
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total (principal + local) fica sendo: H, O, H2 , 0 2 ,OH, H2 O , 

Hxe Hx 2 . 

O algoritmo e o aplicativo são invariantes e por isso 
automaticamente o sistema de equações ( I) e (2) será 
complementado pela: 
a) a equação da dissociação do Hx 2 : 

b) a equação da conservação do átomo Hx: 

e a equação de Dalton será alterada para: 

Resolvendo o sistema formado , obtém-se os valores 
necessários para a determinação da composição e das 
característ icas dos produtos de combustão do meio reagente total 
(principal +local). 

Este exemplo most ra que o método do MLR é de simples 
utili zaçfto , prati camente não exige alterações no aplicativo e 
amplia a zona de aplicação. 

Entretanto, as propriedades do MLR ( P1i, P1i) são calculadas 

no meio local para P1 e as propri edades do meio principal 

( P2i , P2i l para P2 , onde: P1 e P2 - pressões parciais do MLR e 

do meio principal, respectivamente, e 

(7) 

Mas a dissociação em cada meio reagente ocorre com pressão 
P, c por isso, é necessário avali ar o erro ocorrido. As equações 
corretas do equilíbrio químico para ambos meios reagentes com 
pressão P são dadas por: 
a) meio local reagente 

(f- índice de uma substância básica, corno por exemplo N 2 ) 

b) meio principal 

n P, P, = K, -aij;-
. .:.1 -.1 -.1 
I 

Iaiin2i + n2i = b2ir 
I 

c) Equação da energi a para o meio total 

(8) 

(9) 



I,n 14 H 14 +I.n~ 4 H~4 
4 q H 

I.n,q+I.n2q T 
(lO) 

onde i'\; ,í\
1
,n 1; , n1i e P2)'\i , n ~ ; , n ~i são, respectivamente, 

propriedades dos meios local e principal com pressão P; m1 , 11 c 

m2 , 12 são, respectivamente, números de átomos c substâncias 

moleculares nos meios local e principal. 
Para resolver o problema utili zando o aplicativo disponível 

(sem a utilização do MLR) é necessário realizar as seguintes 
operações: 
I. Para determinada temperatura T resolver separadamente os 

sistemas (8) e (9), determinando as propriedades do meio 
local c do meio principal, respectivamente. 

2. Utilizando a equação (I O) determinar o incremento ôT da 
temperatura c corrigi-la. 

3. Novamente resolver as equações (8) c (9) e determinar as 
propriedades. 

4. Novamente determinar o incremento da temperatura c corrigi­
la, e assim por diante, até que o valor ôT < 8 (onde 8 é 
determinado previamente). 

5. Determinar os valores das pressões parciais Pli , Pij•P2; e P
21 

no meio total pelas relações: 

P,q = P,q. P,jP p24 = P2q · P1jP · 

Realizando a renumeração dos tipos de átomos c de 
moléculas (radicais), depois de transformações simples reescreve­
se (8) e (9) na forma: 

np"'l ( ) (2:«··-1) r p 'J 
--'-=K .....L 

pj lj p 

i= l, .... m1 

j = 1, .. .I, 

np."1i ( )(Ia;j-1) 2• Po 
--= Ko· -=-p -1 p 

I 

i= (m1 + l), ... (m 1 + m2 ) 

j = (1, + 1), ...• 0, + 11) 

I,a,
1
n11 + n1, = bli 

i . . p 

I.a,in 2i + n1; = b2;r 
J 

i= l, ... ,m1 

j = 1, ... ,1, 

i= (m 1 + l) , ... ,(m1 + m2 ) 

j =(I, + 1), ... , (1, + 11) 

I,P1, + I,P1i + L,P1, + I,P2i = P 

!h=~ 
P,r nu 

q = l, ... ( m 1 +1 1) , q c~c f 

p2q = n2q . 

P,r n,, 
q = m1 + 11 + l, ... (m 1 + 11 + m2 + 12), q 7c f 

enquanto que a equação (I 0) não se modifica. Pode-se observar 
que este sistema de equações distingue-se do sistema de equações 
que utiliza o MLR pelos multiplicadores 

( 
P )O:a;1-ll ( P )(Lalj-ll -f e f nas equações de dissociação. 

Exatamcnte essa distinção condiciona o erro do método do MLR 
c para eliminá-lo pode-se propor o seguinte algoritmo: 
I. Cálculo utilizando o método MLR com as constantes 

K,i, K2i· 

1\R 

2. Determinação de P1 c P1 pelas correlações (7). 

3. Corrcção das constantes de dissociação: 

, (p1 )I«,1- I , _ .(p2 )l:« 1j - 1 
K1- = K1- - Ko - Ko -

I I p - 1 - 1 p 

4. Cálculo com constantes K;
1

• K;
1 

e assim por diante. 

Então, para buscar a resolução correta. é necessária a 
apl icação reiterada do método MLR com a corrcção das 
constantes de dissoci ação cm cada iteração. 

Estes cálculos foram reali zados para diferentes bipropclentcs 
e verificou-se que apôs a primei ra iteração as alte rações na 
composição c características dos produtos de combustão são 
insignificantes (cm intervalos reais de existência de meios locais) . 
Devido a isso , n:io tem sentido corrigir o aplicativo de acordo 
com o algoritmo acima. Mas para controlar o erro, é necessário 
ter alguma forma de avaliá-lo utiliz~mdo as informações do 
cálculo tradicional do equilíbrio químico. Uma das variantes 
possíveis de avaliação do erro pode ser com base na fórmula de 
alteração das fraçõcs molares cm função da pressão: 

= "[ ~r(~) - ~JJ rk4 rkq I+ -, p 
P uln T 

onde k= I para o MLR c k=2 para o meio principal. 

SIMULAÇÕES NUMÉRICAS 

Foi realizado um considerável volume de simulações 
numéricas c alguns dos resultados obtidos estão descritos a 
seguir. 

I. Hipropclcntc "lenha-eucalipto+ ar" 
Para esse bipropclcntc as fórmulas condicionais do 

combustível c do oxidante são respectivamente 

r c.J .02H,_.J20 2XONO.O.JSio.02 I c I N ;201-!Aro .. <l 1 (Jcnkins, 1990). 

Frcqücntemcnte, parte do combustível utili zado nas 
instalações energéticas não queima devido a defeitos de 
construção. Em particular, cm fornalhas, como regra. nem todos 
os componentes da lenha que poderiam queimar, queimam. 
Normalmente a parte não queimada contém apenas carbono (C), é 
conveniente considerar a inlluência deste tipo de combustão nas 
propriedades dos produtos de combustão. 
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Figura I - lnlluência da combustão incompleta na T( K) e 
Pd (kg.,, /kg, ) da fornalha 

Com base no método do MLR realizou-se cálculos para a 
combustão incompleta deste bipropclcnte considerando o MLR 
formado por carbono, com urna variação de 5 a 15%, c o meio 
reagente total formado por: meio principal - H, O. N, C. Ar, Si , 



CO. OH , NO, S, H2 , H20, CH 4 , N2 , C02, Si02, S03 , 

Si02 * c C* c o meio local - Cx c Cx* 

Os cálcul os foram realizados para P = I 05 Pa , 1.,, = I KJ/kg 

c lc = -5786 KJ/kg ( 1.,, - cntalpia do oxidante). 

A Fig. I mostra a innuência da combustão incompleta do 
carbono nas características: temperatura (T) c produtividade da 
fornalha (Pd). Observa-se que a innuência do carbono não 
queimado é considerável para a temperatura. 

2. Bipropelentc "lixo urbano+ ar". 
Devido a urbanização do país, aumenta o volume de 

produção de vúrios tipos de resíduos vegetais (papelão, papel , 
cartolina, etc.) que podem ser utilizados para a queima em 
instalações. Em maior escala tem-se a quantidade de lixo urbano, 
como resultado da vida cm sociedade nas grandes cidades. Um 
dos destinos possíveis é queimá-los. Para construir instalaçôes 
com esse objct ivo é necessário conhecer as propriedades dos seus 
produtos de combustão. 

Neste trabalho foram realizados cálculos considerando como 
oxidante o ar e como combustíveis dois tipos de lixo urbano: lixo 
municipal I (LI) c lixo municipal 2 (L2) , cujas fórmulas 
condicionais (Jenkins, 1990) são dadas por: 

• LI: [ c3.9(, H~.<Kl 02.45 NO. II Sio.2o]; 

• L2: [ C2.x3 Huo 02.(,~ No.ox Sio.r..l ] . 

Todos os cálculos foram realizados para P = I 0
5 

Pa , 

1.,,= 1 KJ/kg , lc~=-6542KJ/kg c 1, 2 = -1061 2KJ/kg cu 

meio reagente composto por: H, O, N, C, Ar, Si, CO, OH, NO. S, 

H2. HP . CH4, N2' co2 , so2, so,, Si02 * e C*. 
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Figura 2 - Alteração das propriedades dos produtos de 

combustão, cm aquecimento (a.,, = 0.2) 

ã 

Pelos resultados, das pesqui sas reali zadas , é evidente que, 

para a.,_, <<1 (a"' - coeficiente de excesso do oxidante) forma-

se uma quantidade considerável de gases combustíveis (CO. H2. 
CH 4 ), que podem ser utilizados como combustível gasoso, ou 
para outros objetivos industriais. É evidente, que sobre 
temperaturas não altas (700, ... ,900 Kl é difícil organizar a 
combustão dos combustíveis sólidos (lixo), cm condiçües de falta 
de oxidante. É necessário realizar este processo sobre 
temperaturas mais altas, quando pode ocorrer o deslocamento do 
equilíbrio químico e a mudança na composição. Por isso. há 
sentido cm determinar as propriedades dos produtos de 
combustão, quando a.,, <<I com aumento de temperatura 

T,
4 

(admissão independente do calor no processo de combustão). 
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A Fig. 2 apresenta a mudança da quantidade total de gases 

combustíveis: rr = r(co) + r(H2) + r(cn
4

) que surgem (quando fica 

uma quantidade pequena de ar) com aumento da temperatura. 
Como é visível, rl: aumenta essencialmente, com aumento da 

temperatura, e a fase condensada diminui. Mas, neste caso é 
preci so alguma quantidade de energia, para aumentar a 
temperatura dos produtos de combustão. 

Nota-se que L2 exige volume maior O a do que LI, mesmo 

que o somatório da composição dos gases combustíveis para 
ambos os lixos sejam aproximados. 

3. Bipropelente" 0 2 +C7_2H 13_29 (Querosene)" 

Para esse bipropelcntc foram realizadas simulações numéricas 
para ava li ar a innuência da mistura incompleta nas propriedades 
dos produtos de combustão. Admitiu-se que 10% do querosene 
não participa da combustão formando o MLR. Devido a isso, a 
fórmul a condicional do combustível é dada por 

[C,,_4xHII.'ifiiCx 0_72 Hx 1_329 ] c a fórmula do oxidante não sofre 

alteração. No meio reagente total foram incluídas as substâncias: 
meio principal- C. H, O, H 2 ,02 , OH , H 20,CH~,CH 3 • CO, 

C0 2 c C* e meio local- Cx, Hx, Hx 2 , Cx Hx 4 e Cx*. 

Os cálculos foram realizados para: a .,, = [0,1 ; 2], 

P.,c=5 106 Pa , I.,, =-398KJ/kg c lc= -1948KJ/kg (o 

subscrito " oc" indica parâmetros na câmara de combustão). 
A comparação das características l;,c, 11 .. , (massa molecular) 

e I,., (E = 100) (impulso específico. onde E é a taxa de expansão 

do flu xo ao longo da tubeira) para misturas completa e 
incompleta está representada na Fig. 3. 
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Figura 3- lnnuência da combustão incompleta do querosene 

Pode-se observar que no intervalo a .,, = l 0.4 ; 0 ,6] os 

valores de T.,c c l c, cm condiçües de mistura incompleta são 

maiores do que na mistura uniforme. Por exemplo para 

ex.,_, = 0,5 tem-se 8T.,, = -4% c 81 « = - 2% ( 81;" e 81"- erro 

relativo em relação a temperatura na câmara e ao impulso 

espccílico). Mas com o aumento de a,,_, estas diferenças sofrem 

alteração de sinais. cm particular: 

• para a ,,, = 1: 8T.,c = 3% c 8Ic, = 2,5%; 

• para a .,, = 1,5: 8T," = 4% e 81 cs = 3% . 

Na Fig. 4 estão representadas as dependências de Z c das 

frações molares ( rH 2 + rrh
2 

) cm função de a .,, . Para as 

condições da mistura completa, conforme a variação de a.,, 



estas características diminuem até zero, mas para a mistura 

incompleta estas grandezas estão manifestadas até a ," ~ 2 . 
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Figura 4- Dependênci a deZ e fraçõcs molares para mi sturas 
completa e incompleta 

O MLR pode simular também situações em que somente uma 
parte do combust ível (ou do oxidante) forme o meio local. Por 

exemplo, para o bipropelentc" 0 2 +querosene" pode-se simular 

a hipótese que I 0% do carbono do querosene forma o meio local. 
A parte restante do querosene (i ncluindo todo o hidrogênio) 
inclui-se no meio principal. Neste caso, a fórmula condici onal do 

combustível se apresenta como [C6 .4x H 13_29Cx0 _7 ] e o conj unto 

de substâncias do meio local é Cx c Cx*. 
Na Fig.5 es tão representados os resu ltados do cálculo das 

característ icas T"' , ~ "" e I, , (E = I 00) em função do a "' para 

as variantes: mi stura uniforme e mistura incompleta (mei o local 
formado por I 0% do C). 
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Figura 5 - Influência da combustão incompleta do C 
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No intervalo a ," = [0,3 ; 0 ,6] tem-se a superação de 

T"" e l cs para a mistura incompleta em comparação com as 

condições da mistura uniforme. Por exemplo: para a "' = 0,4 

tem-se õT,x: = -8% c õl cs = -1 ,5% . Mas com o aumento do 

a"' ocorre uma " inversão". 

4. Bipropelente " C 2 HxN 2 + N 20 4 " 

Para este bipropelente foram simul ados diferentes tipos de 
MLR, sendo que o primeiro deles foi fo rmado por I 0% do 

combustível, ou seja, formados por I 0% do c2 H X N 2 . 
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Neste caso, a fórmul a condicional do combustível assumiu a 

forma ( C1.x H 7.2 N 1.xCx 11 _2 Hx 11.xNx 0 _2 ]. No meio pri ncipal foram 

consideradas as substâncias: C , H, O , N, H 2 .02 , OH , H 20 , 

CO, C0 2 , NO, N 2 , NH 3 ,N0 2 ,CH 4 cC* cnomciolocalforam 

consideradas: Cx, Hx, Nx , CxHx 4 , Hx 2 , Nx 2 , NxHx 3 e Cx*. 
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Fi gura 6- Influência da combustão incompleta do combustível 

Na Fig.6 está representada ( P
0

, = 5 · 106 Pa) a comparação 

das característ icas típicas dos produtos de combustão 

( T.,, . )1 '" c I"·' (E = I 00) ) em função de a.,, para misturas 

completa c incompleta. 
Em todo intervalo de variação de a,., , a massa molecular 

médi a praticamente não se altera (8~-t'""' ~ 0,5%). Para a .,, 

variando de 0.2 a 0 ,7 tanto T,,0 como I"' são maiores para a 

mistura incompleta do que para a mistura uniforme. Mas com o 

aumento de a .,, a situação é alterada. 

A Fig. 7 mostra a comparação das mesmas características 
para a mistura completa c mistura incompleta (sendo agora o 
MLR composto por 10% do oxidante). Nesta s ituação a fórmula 
condicional do oxidante se apresenta como 

[N 1 x0 :<r, NY 0 .20y 0.4) c o MLR é composto por: Ny, Oy, 

Ny 2 ,0y 2 • NyOy c Ny0y 2 . 
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Observa-se que (diferentemente dos resultados mostrados na 

Fig. 6) para a"' variando de I ,3 a 2 as características 

T.,,, J..l ,x: e l cs praticamente não se di stinguem: 8T.,, :';; 1% , 

81 c, :o; 0,3% c ÕJ..L, ... :';; 0,3% . Mas com a diminuição de a," 

surge m diferenças consideráveis: 

• sea.,, = l: 8T=2.5% c 81c, =2% ; 

• se U
11

.x ~ 0,3: 8T;:::;; 11 C}{) c Õl ~s :::::: 3lJo ; 

Para a,,_, variando no intervalo de I ,3 a 2, existe o excesso 

de oxidante c os produtos cm decomposição deste excesso 
ptaticamcntc não distinguem-se dos produtos de decomposição 
do MLR, como conseqüência não distingue-se também as 

propriedades T,"' , J..l .,, c 1, , . Por outro lado para a.,, variando no 

intervalo de O, I a 0,3 o oxidante influi pouco nas propriedades 
dos produtos de combustão pois a quantidade de oxidante é 
pequena no meio reagente e o combustível é propclcntc unitário, 
ou seja, os produtos de sua decomposição determinam as 

características: T,"', J..l ,, c I"·' . 

Devido a isso a distribuição do oxidante entre o meio local e 

o meio principal, não influi nestas características para a,, << I . 

O MLR pode simular não só um meio mas vários meios 
locai s (mas somente um será o principal). Por exemplo, é possível 
que devido a mistura imperfeita alguns pequenos jatos do 
combustível e do oxidante não partic ipem no processo de 
combustão c só decomponham-se. Para s imular esta variante é 

necessário a lterar as fórmulns condicionais do oxidante c do 
combustível , pnrn que os símbolos dos átomos iguais cm 
diferentes meios locais não coincidam. Admitindo-se então, que 
na câmara de combustão nlém do meio principal têm-se dois 
meios locais, o primeiro incluindo 5% do combustível e o 
segundo incluindo 5% do oxidante. Neste caso, as fórmulas 
condicionais são apresentadas como: 

Combustível- [Cl.'JH7.7Nl.~Cx 0 _ 1 Hx 0.-~Nx 0 _ 1 ] 

Oxidante - [ N l.YOuNY 0 _10y 0 _"] 

e as substânc ias que constituem os meios locais scriio: 

a) meio local reagente I - Cx, Hx , Nx, Cx , H x~ , Hx " , Nx" e 

NxH x3 ; 

b) meio local reagente 2- Ny ,Oy.N y 2 ,Oy 2 , NyOy c Ny0y 2 . 

A Fig.8 mostra a influênci a da mistura incompleta nas 

características principais T.,,.J..L.,, c I, ,(E = 100). Como é visível, 

a diferença entre as características dos produtos de combustão na 
mistura uniforme e na mistura incompleta é praticamente 

constante cm todo intervalo da alteração a," . 
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Figura 8 -Influência da combustão incompl eta do combustível c 
oxidante 
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CONCLUSOES 

Este trabalho foi desenvolvido partindo-se do problema da 
modelagem matemática dos processos quimicamente 

equilibmdos, em instalações energéticas. De acordo com o estudo 
realizado é possível fazer as seguintes considerações finais: 
- o modelo (Aiemassov ct ai., \980) foi complementado com o 
método do "meio local reagente". Ele é mais correto (do que o 
método da diminuição da cntalpia) para avaliar a int1uência da 
mistura incompleta de combustível e/ou oxidante nas 
características termodinâmicas e energéticas; 
- o método das GM faz com que ao surgir fase condensada, não 
se tenha que fazer alterações no ap licativo disponível , pois 
através dele cada fase condensada comporta-se como na fase 
gasosa, ou seja cada fase condcnsnda si mula um conjunto de GM ; 
- foram realizados cálculos para determinar as propriedades dos 
produtos de combustão de alguns bipropclcntcs entre eles: 

" lenha-eucalipto +ar", " lixo urbano+ar' ' , " O ,+ C7.2 H 13_29 " e 

"C 2 H~N 2 + N 20~ ". 
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ABSTRACT 

Thi s paper airns at studying the combustion byproducts 
propcrtics of different fucls uscd in cncrgctic installations such as 
furnaccs for drying thc grains and turbo-propellcrs. ln order to 
calculatc them it is used the modcl of chemically balanced 
processes togcther with the method of "great molecules" and 
with thc " rcac ting local cnvironment' ' mcthod. Calculation were 
carried out to combustion byproducts of severa! bipropelles in 
long intcrval of thc oxidating excess cocficicnt, of thc prcssure in 
chamber and of thc t1ow expansion rate in a nozzlc. lnformation 
werc a lso obtained about the combustion byproducts propertics 
with " air' ' of some biomass fuels and wood. 
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SUMMARY 

To sludr lhe effecls of pressure and oxygen concenlralion· 1~( amhienl gas on droplel burning 
characlerislics, microgravit\' experimenl was carried oul by usü;p, a drop lower. To clwnge lhe amhienl 
ox\'gen concenlra lion, nilrogm -diluled ai r was used. Th e ambienl pressure was varied fmm O. I to aboul 3.5 
MPa. N-heplan e 1vas used as a fuel. Droplel huming f eatures, jlame diameler mui lmming time were 
considered in the study. 

INTRODUCTION 

Studics on lhe sphe ricall y symmctri cal burning of single 
fuel droplct have been conductcd 1\) r decades. both 
experimentally and theorctically in view of their usefulncss to 
gai n insight on mechani sms governing complcx hetcrogcneous 
combustion systems (Williams, 1973: Faeth , 1977 and Law, 
1988). A signilicant amount of these studies has heen dcvoted 
to the processes occurring undcr hi gh lemperatu re and high 
pressure conditions, which simulate the environment of a 
practica1 combustor (Gi vler and Abraham. 1995). However, 
considcrable unccrt ainty and unexplored subjccts still rcmain 
mainly due to the difliculties lo carry out expcrimcnts 
simulating thesc ambient conditions. 

Facth et ai. ( 1969) showcd that lhe measured burning time, 
the time from ignition to hurnout. for n-decanc droplct with 
initial diametcr of 0.6 to 1.0 mm hurning under microgravity 
condition in quiescent air at ambic n1 pressurcs up to around 14 
MPa, exhibits a minimum ncar thc criticai pressurc of the fuel 
and increascs as the prcssure is changed in e ither direction. Sato 
ct ai. ( 1990) studied experimcnlall y n-oclane droplet 
combustion employing similar techniques and the same initial 
droplct size range, and conlirmcd the fo rmer results. Shuen et 
ai. ( 1992) performed numcrical simulations of a burning n­

pentanc droplet in quiescenl air using a single-step global 
reaction mechanism. Calculalions for I mm droplcts were in 
agreement with prcvious experimental results. indicating a 
minimum hurning time near the criticai pressurc of the fuel. 
Oaou et ai. (1995) performed numerical si mul ation of 
supercritical hurnin g of liquid oxygen droplet in quiescenl 
hydrogcn and found that the hurning time was a lmost 
indcpendent of the amhienl pressure. 

The trends observed experiment ally fo r n-octanc and n­

decane and theoretical predictions lnr n-pentane indicate that 
minimum in hurning time occurs ncar thc critica! pressure of the 
fuel. This trend , however. is not fo llowed hy liquid oxygen case 
and therefore can not be considered as general. Thi s peculiar 
phenomena fo r burning time with amhienl pressure indicates 
that a rather complex transition of controlling processes is 
occurring under these conditions. 

Taking into account that ali lhe prcvious works (Faeth et 
ai.. 1969 and Sato et ai.. 1990) considcred only air as the 
ambienl gas , the prescnt micrograv ity expcrimcnt was 
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conducted to explore the effect of dilution of high-pressure 
ambient air with inert gas on droplet hurning time. Drnplct 
hurning features and llame di ameter werc also considered at 
these conditions. 

EXPERIMENTAL APPARATUS ANO METHOOOLOGY 

General Descrirtion. Microgravity conditions of 1.4-s 
duration were att ained hy using KONSTUM H-2 drop tower of 
I O m in hei ght, of Oepartment of Aeronautics and Astronautics 
of University of Tokyo. The experimental apparatus and 
methodology used here follow hasically those of previous works 
(Sato el ai., 1990 and Mikami ct ai., 1994) , and thus, only a 
short dcscription is provided. 

Fuel dropl et wilh inilial diamcter of about 0.8 mm was 
suspended at the tip cnd of a 0.125-mm diameter silica liber. 
Thc su spended droplct was ncarly elliptical in shape, therefore 
an equivalent diameter was used as the droplet di ametcr; d = 
(a 2b) 113

, wherc a and h are the maximum diameters of the 
droplet, in the directions perpendicular and parallel to the 
longitudinal axi s of the silica fiber , rcspcctivcl y. The initial 
temperatures of the droplet and the surrounding gas were about 
298 K. A hot wire was uscd to ignite thc droplet. Ambient gas 
prcssure was varicd from 0.1 to about 3. 5 MPa. Pure air and 
nilrogen-dilutcd ai r was uscd as lhe amhient gas. 

A 16-mm cine camera of 60 frames per second was used 
tnr shadow photographs of droplet and soot. and for direct 
photographs of llame. 

ln the present work, ignition was defined in the photograph 
as the instanl of appearancc of any luminosity thal surrounds thc 
droplc t, and hurnout as the instant when lhe luminosity became 
invisible. 

RESUL TS ANO OISSCUSSION 

Droplct Burnin!l Features . The cvaluation of ll ame 
diamelcr and hurning time required sys tematic changing of 
thc ambicnt gas conditions, hy incrcasing the prcssure and 
(or) diluting the air with nitrogen. The comparison of the 
picturcs ohtained at these diiTerent conditions have shown that the 
llame characteristics change considerably in severa! aspects, 



namely in luminosity of ye llow luminous tl ame, in opacity of 
dark soot layer in the region between the tlame and the droplet 
surface (soot she ll ) and in shape due to partia! deformation o f 
spherical tl ame. 

ln general, it ean be said that for 11-heptane droplet hurning 
in air or nitrogen-diluted air, an increase in ambi ent pressurc 
tends to incrcase thc opacity of soot shell. For cxamplc, for 
droplct burning in air at pressures ahove 0.5 MPa hright yellow 
luminous tl amc and opaquc soot she ll do not a llow droplet 
viewing. For prcssures above 1.0 MPa, ap proximately, the llame, 
initially sphcrical, is deformed during thc burning. Thc limit for 
droplet viewing can be shifted to a higher pressure condition hy 
reducing the ambient oxygen concentration. The condition for 
sootless hurning however, can bc attained only at narrow 
combinations of amhient pressurc and oxygcn concentration. 

Figure I shows a typical case where droplet viewing through 
the soot shell hecame possible due to a reduction in amhient 
oxygcn concentrati on. This rcsult is valuahlc hecause it confirms 
the possibility to cvaluate the droplet burning rate constant at 
high prcssurcs, for sphericall y symmetrical tlame. Former simila r 
rcsul t (Chau veau et ai., 1993) was ohtained during a paraho lic 
tlight , whcrc the mcasurement of droplct size was possible 
because the residu al gravity was strong cnough to swecp the soot 
away from the droplct surfacc. ln Fi gure I , the pictures (a) and 
(c) show the direc t photographs of tlamc (ycllow luminous tlamc) 
and (b} and (d) the shadow photographs of the soot she ll 
(opaquc) and the droplet with soot shell. rcspecti vely. 

To compl ete the undcrstanding o f thc rcl ati on be tween the 
ambicnt gas condition and the droplet hurning fcaturcs howcver , 
furth cr dctailcd cxpcriment is nccessary. 

(a l 
0.500 s 

í c) 

0.333 s 

17% 

" 
Oz 

{I)) 

o. 'í17 s 

(d) 

0.350 s 

Figure I - Two scquential photographs o f hurning droplct. (The 
numbcr under the pictures indicates the time from ignitinn). 
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Flame Diameter. The hlue llame was too faint to he observed 
in the pictures throughout the ambient conditions eonsidered in 
lhe expcrimcnt. ln some ambicnt conditions, the intense 
luminosity of yellow luminous flame worsencd the conditions for 
identilication of blue fl ame position. 

ln our previous work (Mikami et ai., 1994), a study was 
madc on locati on of blue tlame rel at ively to yellow luminous 
tl amc. According to thi s work, the re lati ve posi tion between blue 
fl ame and outer edge of yellow luminous zone presents prcssure 
dependence, mainly for normalized pressure PIPe, (ambient 
pressure by criticai prcssure of fuel) below 0.4. For the 
qualitative analys is of tlamc diameter conducted here, this 
differcnce in position is negligible , therefore diameter of outer 
cdge of ycllow luminous zone instead of blue tl ame was taken as 
the tl ame diameter D1• As discussed previously, the fl ame was not 
completely spherical in some ambient conditions. ln thi s case the 
mean diameter of yellow luminous tl ame was taken as the t1ame 
diamctcr. 
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Fi gure 2 - Variation o f normali zed tlame diamcter with time for 
di fTcrent ambient pressure. 
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Fi gure 3 - Effect of ambient pressure on normali zed maximum 
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Figure 2 shows the variation of flame diameter with time for 
different ambient pressure. The fl ame diameter and the time 
counted from ignition are normalized by the initial droplet 
diameter d0 and the burning time r,, respectively, where r, is 
defined as the time elapsed between ignition and burnout. The 
fl ame diameter increases with time, reaches a maximum, and then 
decreases . An increase in ambient pressure tends to shift the plots 
downward keeping the sarne trends. The effect of an increase in 
ambient pressure on maximum llame diameter is showed in 
Figure 3. 
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Figure 4- Variation of normali zed flame diameter with lime for 
different ambient oxygcn concentrations. 

Figure 4 shows the variati on of flame diameter with time for 
different ambient oxygen concentration ar a li xcd ambient 
pressurc. The trends are similar to those obscrved in Figure 2. An 
increase in ambient oxygen concentration tends to shift the plots 
downward, for the range of prcssure considered in the tcsts. Thc 
effect of an increase in ambient oxygen concentration on 
maximum flamc di ameter is showcd in Figure 5. 
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Figure 5 - Effect of ambient oxygen concentration on normalized 
maximum tlame diameter. 
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Droplct Burning Time. Figure 6 shows the variation o f 
burning time with pressure for three diiTcrent ambient oxygen 
concentration. The burning time decreases wilh an increase in the 
ambient pressure , reaches a minimum value near the criticai 
pressure and then increases, for ali lhree conditions of ambicnt 
oxygen concenlration. The p1o ts for oxygcn concentration of 21% 
inc1udc the burning regime with soot shell for ali pressure range 
and fl ame deformation for P!Pcr abovc 0.4, approximately. 
Similar burning regime is attained for oxygen concentration of 
17%, howevcr, in this case the luminosity of yc llow luminous 
llame is weakened. Further reduction in luminosity of yell ow 
luminous tlame occurs for hurning regime with oxygcn 
concentration of 13% and in lhi s case, soot is almost abscnt. 
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Figure 6 - Effect of ambienl pressure on correctcd hurning time 
al three diffcrent arnbient oxygen concentrations. (Corrected to an 
init ial dropl et di a meter of 0.8 mm). 

As suggested by Faeth et ai. ( 1969), in the case of oxygen 
conccntration of 21 % (Figure 6), the minimum in the burning 
time curve ncar lhe criticai poinl may be due to lhe overl apping 
eiTccts of an increascd rate of droplct vaporization and reduced 
gas-phase diffusion rate with incrcasin g pressure. A changc in 
arnbient oxygcn concenlration however, can affect the llame 
structure and hence. thc burning time in severa] aspects. 
Although the classical quas istcady theory (Williams, 1985) 
becornes in accurate at high pressures, some results are adopted 
herc bccause they are helpful as a hasis for qualitati ve discussion 
about the parameters that can affect the hurning process. 
According lo this theory, for infinite reaction rates and zero 
buoyancy, the va lue of burning rate constanl k for a 1iquid fucl 
droplct in a stagnant ambient of tempcrature T,, pressurc P and 
oxygen mass fraction Y0 , can he cxpressed as 

( I ) 

where the transfer number /3 is given hy 



(2) 

Here q is thc heat of comhusti on per unit mass for the fucl at 
tcmperaturc T,, i is the stoiehiornetric oxygen-fuel mass ratio, L is 

the latent heat of vaporization of the fuel at its hoiling point T,, p 
is the liquid fucl dcnsity at 7j,, c

1
, and íl are the spccific heat at 

constam prcssurc and thc thcnnal conductivity rcspcctivcly, lo r 
the gases in the inncr rcgion of thc llarnc. 

ln our prcvious work (Mikami et ai., 1994) , thc dcpendcncc 
of tlamc ternpcrature on amhicnt oxygcn concentration was 
studied expcrirnentally. One of the rcsults showed that a change 
in ambient oxygen concentration from 21% to 14%, for pressure 
fixed at 0. 8 MPa, reduces the lla rne temperature in about 18%. 
Reduction in llame temperall! rc not only can affcct the 
tempcrature in the inner region hetween the fl amc and droplet 
surface, hut also the gas composition in thc region. Thereforc, 

both c" and íl are affected and consequently, the burning rate 

constam givcn by Eq. ( I) is also affccted. 
Similarly, generation nr c limination of soot shell by 

changing the oxygen concentration can also a!Tcct c1, and À, as a 

result of large radiation and heat capacity introduccd hy soot in 
the rcgion. Furthermore, as suggested hy Shaw et ai. ( 1987), if 
the hot parti c les from the soot shell reach the droplet surface, 
their contJct with the cold droplet can lead to immcdi ate boilinu 
of thc droplet. ~· 

Besides thc e!Tccts of ambient nxygen concentration . 
ambient pressurc also produccs severa! effects on thc t1ame 
structure. A changc in ambicnt prcssurc alone affccts T, and 

consequentl y p. c
1
, and íl. A changc in prcssu rc affccts also L and 

thi s can bc onc of thc main reJsons of the dependence of drople t 
burning rate on pressure. Equations ( I) and (2) show that the 
e!Tcct of L can bc small at low pressures but as ambient pressure 
approaches thc criticai pressurc o f the fuel , L decreascs to zero 
and hencc k ri scs tu infinity. 

ln spitc of ali thesc changes in thc propcrties in Lhe rcgion 
between thc lbme and the droplet surface, the results of Figure 6 
suggest that the contrnlling processes that affcct the burning time 
and lead to Lhe transilion near thc criticai pressure of fuel, are not 
affectcd qualitativcly by a reduction in ambient oxygen 
concentration. 

CONCLUSION 

To study the ciTccts of pressurc and oxygen concentration o f 
amb1ent gas on 11-hcptane droplct burning characteristics, 
mJCrogravity cx periment was conducted by using a drop towcr. 
A1r and nmogcn-diluted air were uscd as the ambient' uas in the 
pressurcs ranging from 0.1 to about 3.5 MPa. · The main 
conclusions are as follows: 

I. Reduction in ambient oxygcn concentration can rcduce or 
eliminatc the opacity of soot shell, <Jllowing the viewinu of 
burning droplct at high pressurcs. ~ 
. 2. For a tixed ambicnt pressurc (oxygen concentration), an 
mcrease in thc ambicnt oxygen concentratiun (pressurc) 
decrcases the maximum tlamc di ametcr. 

3. For ambient oxygen concentrations considercd in the 
experiment , the burning time dccreases with an increase in the 
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ambient pressure, reaches a minimum valuc ncar the criticai 
pressure and then increascs. 
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SUMMARY 

Fundamental research in supersonic combuslion has been conducted in response to the inleresl in the 
developmenl of scramjel engine and the scram acceleralor. The high SJieed associated 1vith the supersonicflmv 
imp/ies short residence times jár ignition to he effect ed. This is the major perceived difficultr in the 
development ofscramjet tec/uwlogr. The other hand, an interestillfi recenl theoretical result in lhe sllalr ofhifill 
speed chemicallr reactillfi mixing larers is tira/ the sif?nificmrt amormt oj" viscous healillfi cem greatlr facilita/e 
lhe reaction rate and thereby lhe if(nilion evenl. The objeclive of this investigalitJn is lhe 1111/nerical sinwlation 
of ignition in supersonic nonpremixed H2-Air 1111steadr mixing larer with detailed tran~por/ and clremical 
reaclion mechanisms. using the conservath·e fomr f~( the complete conservation equatimrs. To solve lhe proiJ/em 
it ll'as used the spectral collocalion lechnique. 

INTR,ODUCTION 

The aim in thc developmcnt of supersonic comhustor is to 
maximize the arnount of hcat release with a rninimum of total 
pressure or strearn thrust losses. This is a cornplex problern, which 
involves knowledgc i11 thc arca of chcmical kinetics, thermodynamics 
and dynamics of the tluids, besides rcqucsti11g tcchniques of precise 
simulations. To u11derstand the characteristics of thc phenomcno11 of 
supersonic combustion it is necessary to co11sider a realistic 
dcscription of thc chemical mech<misms, an analysis of thc cffect of 
the viscous heat as the source of thennal cnergy and a study of thc 
intluence of the paramcters that affect the dynamic structurc of thc 
flow, among these, the profiles of the properties in the i11iti al 
conditions and the introduction of white no i ses pcrturbations, in order 
to characterize the effects of thc residual turbulencc. Rcccnt 
theorctical studics showed that the ignitio11 can be facilitated by 
increasing flow speed though the viscous conversio11 of the llow 
kinetic energy to thermal energy. 

Combustion phenomena can be classified in two categories, 
depending 011 lhe premixed or nonpremixed charactcr of thc 
rcactants. Difh.1sion llames are examples of 110npremixed 
combustion. ln this case. thc two reactants stand on different sides of 
thc reaction zone that is fed by molecu lar diffusio11 . Premixed tlames 
can be considered in thc planar gcometry as propagation of reaction­
diiTusion wavcs into a reactive mixture, which is frozen at a 
composition far from the chemical cquilibrium. The hydrodynamics 
cffects associated with thc gas cxpansion play an importam role in the 
planar geometry as for curvcd tl<.~me fronts. 

Combustion diffcrs from ma11y reactive phenomena by the 
stiftness of the reaction rate. Because of the high valuc of the 
activatio11 energy, the reaction rate is vcry scnsitivc to the temperaturc 
that varies under the hcat rcleased by thc cxothermic reactions. The 
degrec of scnsitivity and the st111cture of thc reactions tlow, whieh 
can bc quite complicated. is mcasurcd by Zeldovich number. 
(Jackson and Hussaini, 1988; Grosch and Jackson, 1991 ). 

For sufficicntly large Zeldovich number therc are three regimes 
that occur in supersonic as well in subsonic llows: ignition, 
detlagration and dillusion tlame (Grosch and Jakson , 1991 ). These 
same regimes were also found by Jackson and Hussaini ( 1988) in 
their asymptotic study of supers:Jnic mixing iayer. They were the 
first to consider the effcct of viscous heati11g on ignitio11. 
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For thc ignition regime, a well-dcfincd ignition poi11t will 
always cxist , proviJcd by the adiabatic llame temperaturc, which 
is largcr than free-stream ternperature. ln the di!Tusion llamc 
regime, the location of the !la me changes signi ficantly as a 
function of thc cquivalc11t ratio and/or lhe Schrnidt numbers. 

Starting from low speeds, the ignition distancc initially 
increases linearly with the free stream Mach numhcr, hecause of 
thc characteristic temperature of ignition rcgio11 , T, remains 
almost constant. However. as the stream velocity further 
i11creascs, T increases quadratically with the llow Mach number 
owing to viscous heating, conscqucnt ly the ignition distance 
exponcntially deereases. This implies that tlamc stabili zatio11 and 
ignition i11 a supersonic llow is a viable conccpt if large kinetie 
c11crgy of thc llow ca11 be utilizcd (lm et ai. , 1996). 

Hydrogcn is a strong candidate as a scramjct Iuci hecausc the 
limited residence time in the combustion chamber requircs a fucl 
that has high cnergy density as wcll as high reactivity. Some 
analyses have been reccntly performed 011 ignition H2-Air mixture, 
including analytical studies with reduccd mechanisms. lt was 
delined two regimes of ignition from criticai temperature. Te, 
(temperature which makcs reaction rates of the chain branching 
reactio11 H+02-7f)H+0 and the chain terminati11g rcacting 
H+02+M-+H02+M are equal): high tcmperature regime (T.>Tc) 
a11d low temperature regime (T_,<Tc) tNishioka and Law, 1995). 

For ali practical purposcs, the ignition is not possible whcn 
the air temperaturc is lower than the criticai tcmperature 
(924.70K, I atm.), low tcmperature regime, evcn allowing for 
viscous heating. On the othcr hand, when the air stream 
tcmperature is higher than the criticai temperature, high 
temperature regime, the predicted ignition distancc indicates that 
ignitio11 is feasiblc within practical supersonic combustion. (lm et 
ai. , 1996; Figueira da Siva et ai., 1993). 

Two disti11ct analyses can be made to the high tcmperature 
a11d low tempcrature regimes: for thc hot strcam and thc vi scous 
heati11g cases, depending 011 lhe relativc domina11ce of externa! 
and internal ignitio11 encrgy sources. Hence, lhe asymptotic 
a11alysis has idcntified the ex istencc of four distinctivc ig11itio11 
regimes, characterized by high and low temperature chemistry 
and by the ignition sourcc heing the hot stream a11d viscous 
heating (lm et ai. , 1996). lt was dcmonstratcd that thc ig11ition in 
the low tcmperature regime is controllcd by a largc activation 



energy process, so that the ignition distance is more sensitive to 
its eharacteristic temperature than that in the high temperature 
regime. 

The objective of this investigation is the numerical simulation 
of a supersonic hydrogen-air mi xi ng layer with detailed transpor! 
and chemical reaction rnechanisms, using the conservative form 
of the complete conservation equations. The chernical and 
transport properties are calculated by CHEMKIN and the 
Transpor! Package (Kee et ai., 1989). To solve the problcrn we 
used the spectral collocation technique. 

THE CONSERVATIO N EQUATIONS 

The problem consist of a fast air stream and a slow fu el 
stream. The origin is located at the downstrearn edge of the thin 
splitter plate. The lower fucl strearn has the following 

dimensional properties: a average streamwise velocity u:~ and 

zero avcrage transverse velocity, tcmperatu re T~~ , total energy 

per unit of rnass E:~ , dcnsity p~= and mass fraction of thc k111 

specie Yk ~.~ . with k=O, ... N where N is the numbcr of chemical 

species in the reacti ng tlow, while the uppcr, oxidizcr strcam is 

like wise characteri zed by U: and zero average transvcrse 

velocit y, T~ , E: . p: and Yk : . The asterisk upper indices 

rcpresent the dimensional variables. The cornputational domain is 

rectangular, with - (!2<;x*<;(!2 and -L~. /2 <; /<;(12. 

We applied the adequate charactcri sti c scale parameter upon 
the two-dimensional governing equat ions to obtain thcir 
dimensionless vectorial form, the foll owing dirncnsionless groups 
were used: 

* LI V 
LI=-=- , V =-=- , 

u u 
_ T _ p* _ p* . _ E* e- = , p---=- , P - __ , , E - _-, 

T p pU - pU-

( l ' 2, 3. 4, 5, 6) 

X 
x == - . - , 

LJ2 

/ u k* 
\' = - ·- I = I /.:. = --b- , c P 
. L~ 12 ' LJ 2 ' k 

\vhcre 

(7, 8, 9, 10, ti) 

~ = <~_2_ 
pU L~ 

(12, 13 , 14) 

( 15 ,16. 17) 

(18, 19) 

)l * , K; , c;, are the dynamic viscosity, spccili c heat capaci ty at 

constant pressure and therrnal conducti vit y of the rni xturc. P* is 

the pressure of the system, DZ111 and DI' are the mass and 

thermal diffusion rnulticomponents cocflicients of thc k1
h specic, 

respccti vely. 
The dimensionlcss governing equations of rnass, momcntum, 

mass fracti ons and cnergy are writtcn in the Cartcsians tensor 
notati on. ln this case-')· with )=1 and 2, rcpresent the geometrical 
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coo rd inated x and v, respectively, while LI), with )= 1 and 2, 

represent the components u and v of the velocity vector. The 
system of conservation equations has the fo llowing vectorial 
form: 

where 

p 
pu 

U = pv 
pE 

pu 
l 

puu+P - --lu 
Re00 

l 
,E= pvu ---1xr 

Reõo . 

(20) 

pYk puE+-
1
- q, + Pu--

1
-(Tuu+'tnv) 

Pe Re80 · 

l 
puYk + Jk, 

Re00 Se · 

pv 
1 

puv- --Tn 
Re00 

I 
F = pvv+ P---1 

Reõo rr 

pvE +-
1
-q r+ Pv--

1
-(Tn/1 +1: ,.,. 1•) 

Pe · Re
00 

· ·· . 

l 
pvYk + Jk 

Re00 Se r 

o 
o 

s = o 
o 

(21' 22, 23 , 24) 

where )1• h" wk are the mass flu x , enthalpy and the mass rate of 
production of the k111 specie, Re,, is the Reynolds number dcfined 
for D0 , where D0 is the thickness of mixing layer, Se is the 
Schmidt numbcr, Pr is the Prandtl number and Pe is the Peclet 
nu mber ( Pe = Rec,0 Pr ). These numbers are defined as follow: 

Pr = C~!l 
/.:. 

(25, 26, 27) 

The mass rate of production of k111 specic is: YJi = w, M k , 

whcrc 0\ and Mk are molar rate of production and molecular 
wcigh of the k111 specie. 

The other variables in the equations above are defined in the 
following form: 

• the mean strain tensor for a Newtonian tluid: 

(28) 

• B 

the total energy, E, and the heat tlux vector, q : 



I 2 
E=e+2ui 

® [ I I êJT N ®] 
qc = 2Õo -., -k-+ Le L.'1kpYkVk 

Ec Lj dXj k=l 

(29) 

(30) 

whcre e is the internal cnergy of the systcm, Ec is Eckcrt number 
and Le is Lewis nurnber. They are defined as follow: 

- 2 -- D 
Ec = U- Le = pcfi (~~- N~) oo 

- T ' k c!' . 
(31' 32) 

The relation hetwcen thc Mach nurnbcr and thc Eckert nurnbcr is: 

Ec = (y - I)Ma1 (33) 

whcre y = c
1
, I c; .. 

• the rnass tlux of the k' 11 spccie: 

w I.W 

J" = 2ÕoP v" Yk (34) 

'0 

whcre Vk is thc dimcnsionless diffusion velocity of the k'h specie: 

® I ® I D[ I(®) 
V =--D d ----Ve 

k X k km k L; . p yk e (35) 

® 1 [axk 1 aP l dk =-_. - . +(Xk -Yk)---. 
L; dX; p d.tj 

(36) 

ln compressiblc tlows bccome necessary to establish a 
relation bctween prcssure, temperature, density and total encrgy, 
that is calculated by thcory of ideal gases: 

P = p (y-l)e (37) 

- e 
8= Ecy- (38) 

c, 

THE BOUNDARY CONDITIONS 

For thc initial conditions it is assumed one-dimensional basic 
tlow for ali variahles. Free slip houndary conditions are chosen 
for y =±I and for x =-I we imposed an onc-dimcnsional hasic 

tlow perturbcd by small random perturbations. 

• initial conditions: 

u( x, v, 1 =O)= i/( r)= U o + U 1 lanh( y I õ0 ) 

V( X,Y,I =0)=0 

p( x, y,l =O)= p( y) = Po + P1lanh( )'I Õo) 

Yd x , r , I =O)= Yk ( y) = Yk 
0 

+ Yk 1 lanh( v I õ0 ) 

where: 

'UI= U~ -U-~ 
2 

Po 
P~ + P -~ 

2 

(39) 

(40) 

(41) 

(42) 
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• 

Po = P~ -P-~ 
2 

y,_ = Y~c~ +Yk 
11.(} - DO 

2 

(43 , 44, 45) 

ykl = yk~ - yk -~ 
2 

boundary conditions in y dircction: 

u(x,y=l , I)=U~ , u(x,y=-! ,I)=U_= 

v( X, v = I , I ) = 0 , 

p(x,y=!,I}=P~· 

v( x.v=-1 ,1 )=0 

p( x. _\' = -l.t ) = p -~ 

Yk(x,r=I.I)=Yk ~ · Ydx,v=-I,I)=Yk -~ 

(46, 47, 48) 

(49, 50) 

(51' 52) 

(53, 54) 

(55, 56) 

• houndary conditions in x dircction: 

u( X =.-1,)',1) = u( )' )+ j( )' )Eijl( )' ,1) 

v( X= -1.1',1) = f( )' )Eijl( .",/) 

p(x=-l ,y ,l)=p(y) 

Yk (x = -l,y,l) = Ydy), k=l , .. ,N 

(57) 

(5S) 

(59) 

(60) 

Eddics which form insidc thc domain havc to be cvacuated 

downstrcam, at .r* = L*, /2. For this purpose, wc h ave used an 

outtlow boundary condition, bascd on a radiative Sommcrfeld 
condition. lt consists in assuming that 

êJ<p(.r=l,r,t) c u<p(x=l , \',1)=0 
di + <P(x=l.r ,l) dX (61) 

'li~{u , v, E,p, Yk } 

The Eq. (61) valid for linear waves , is also valid for non­
lincar perturbations such as coherent structurcs and small-scalc 
eddies. Thc Eq. (61) is applied at x =I -11x, in order to evaluate 

C<P from thc known tield <p((l- &, y, (n +I )111 )) . Then. 

<p(I. r,(n +I )111) is calculatcd hy discrctizing Eq. (61) again. ln 
this case wc consider that: 

C<p(l. r,(n +I )111) = C<p(l- &, y, (n + 1)111) (62) 

This assumption is justified in saying that thc perturbation in 
(1-11r, y ,(n + 1)111) is advccted to the downstrcam at the same 

vclocity that (1 , _\', (n +I )111). 

1/f(Y,!) is a random numbcr which constitutcs a centercd and 
rcduced whit noisc pcrturbation. This whitc noise will inject the 
samc small amount of cncrgy into ali the longitudinal modcs of 
the basic tlow. Thc energy injcct into thc stablc modes will be 
dampcd. On thc contrary, any unstable modc (particularly the 
most amplificd one), will grow at its own amplificd rate, given by 
the instability theory). Thus, thc most amplified modes emerges 
from the small chaotic pcrturbations, duc to thc instability of the 
basic protile. The white noise model, rcpresents in a vcry 
approximatc way, lhe residual turbulcncc which is experimentally 
responsihle for thc growth of instahilities. Thesc small values of 
whitc noise is sufficient to induce eddics (Lcsiucr et ai., 19R9). 

E is thc amplitude of thc random pcrturbation dctined hy: 

10-4M lêJil( \')1 E= (Lt--·-

êJy 
(63) 

The numerical simulations prescntcd hercafter show that this 
small value is sufficicnt to inducc eddies. Practically, is appears 
that , within the range [ 10·6, I o·\ thc evolution of the laycr is 
quite insensitive to the valuc of Ei. cr, are the basic flow profilc 



for each variable define above(Lesieur et ai., 1989).The function 
.f(v) representa Gaussian filter modulating the amplitude of the 

perturbations, which confines ali the perturbations of the basic 
tlow to its rotational zone. lt is written as follow: 

.f(y)= exp[ -0.5( õ', J] (64) 

where 15, is the thickness vorticity of the mixing-layer at a given 
time that is deflned by : 

o(r)= 2U-

max~~~ ar 

(65) 

I I 
u(y)= 2 f u(x, y, I }Jy 

-I 

(66) 

and o0 =o(o). 

NUMERICAL METHOD 

The chemical kinetics used in the present study is the one 
proposed in Kee et ai. (1989) and is given in table I. The species 
considered are H2, 0 2, N2, O, OH, H, Hp, H02, H20 2. The 
chemical and transpor! properties are calculated by CHEMKIN 
and the transpor! package, respectively, according to Kee ct ai 
( 1989). The choicc of the chemical schemc is somewhat arbitrary, 
no significance qualitative difference in the tlow structure was 
evidenced using diffcrents chemical schemes. 

T bl I G Ph a e as ase M h e c amsmo fH d ty1 rogcn o d XI atton. 

Reação A ~ E i 
(moi cm s) (Kcallmol) 

I. 02+H~0+0H 1.92e14 0.0 16.44 

2. H 2+0~H+OH 5.08e4 2.67 6.29 

3. H2+0H~H20+H 2.16c8 1.51 3.43 

4. 0H+OH~H20+0 1.23e4 2.62 -1.88 

5a H2+M~H+H+M 4.57el9 -1.4 104.4 

6." 0+0+M~02+M 6.17el5 -0.50 0.0 

7." O+H+M~OH+M 4.72el8 -1.0 0.0 

8." H+0H+M~H20+M 2.25e22 -2.0 0.0 

9." H+02+M~H02+M 6.17el9 -1.42 0.0 

1 O. H02+H ~ H2+02 6.63el3 0.0 2.13 

II. H02+H~OH+OH 1.69e 14 0.0 0.87 

12. H02+0~0H+02 1.81el3 0.0 -0.4 

13. H02+0H~H20+02 1.45e 16 -1.0 0.0 

14. H02+H02~H202+02 3.02el2 0.0 . 1.39 

15.a H202+M~OH+OH+M 1.20e 17 0.0 45.5 

16. H202+H~H20+0H 1.00el3 0.0 3.59 

17. HP2+H~H2+H02 4.82el3 0.0 7.95 

18. H20,+0~0H+H02 9.55e6 2.0 3.97 

19. H202+0H~H20+H02 7.00el2 0.0 1.43 

a- Th1rd body enhancement: H20: 12; H2: 25. 

lt was applied thc Spcctral Collocation Method for spatial 
discretization and time stepping procedure with multi-stages for 
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time discreuzatwn. Considcring that the roundoff error 
generatcs substantial oscillations in the vicinity of discontinuities 
in the tlow properties, we used a exponential fllter to smoothing 
the variables, with aid of a sensor. This technique presented a 
high accuracy in thc calculation of the spatial derivatives that was 
determined by Chebyshev transform (Canuto et ai., 1988). The 
computational code was built with aim to achieve quickly the 
stationary solution of turbulent compressible tlows. For this, the 
time stepping was particular for each cell of the mesh, in 
according to the Courant condition. 

ln this study ali calculation were made using the Gauss­
Lobatto collocation points, with a grid of 128xl28. The physical 
domain length were establishcd so that the lateral boundary 
conditions did not affect the developmcnt the mixing region 
necessary for thc combustion processes. Also, the axial length 
was set up such as the reacting mechanisms attaincd a uniform 
spatial evolution. Normally, the structure of the spatial mixing 
layer for either reacting or homogenous tlows depends 
significantly of the initial thickness vorticity. However, in this 
study one did not analyze the intluence of this property. The 
results prescntcd in this paper where obtained with 00=0.0 I m. The 
levei of the random noise where set up with order 10·2 

RESULTS 

Thc major objective of combustion study is to verify the 
dependence of ignition distance on the various system 
parametcrs likc, Mach number, Reynolds number, Peclet number, 
Schmidt number, temperature of fucl and oxidizcr, and pressure. 
Howcvcr, in this paper we presented only the Mach number, fuel 
oxidizer temperatures intluences. 

1t is necessary recognize the importance of H radical in 
effecting ignition distance, which is defined as the point where 
d(X 11 )max/dx is maximum, where X11 is the molar concentration 
of hydrogen. This concept was used constantly by the researchers 
to detect the ignition process in thc permanent combustion 
simulation, when using the boundary layer formulation. This 
formulation allows a parabolic solution procedure, where the 
results are obtained by marching in the axial direction. ln this 
case, due the numerical technique limitation the solution is 
finished immediately after the ignition event because of the 
numerical instability (Figueira da Silva et ai., 1993). However, in 
transient numerical simulation, using the complete conservative 
governing equations, one can observe the combustion structure 
for any time and in whole domain. ln this case, it is easily 
identify the ignition point from the graphics of the ali property 
results. 

We know that for one step reactions that, with increasing 
tlow velocity of the ai r stream, which taken to be both hotter and 
faster that the fuel stream, the ignition distance first incrcasing 
linearly due to simple rcsidence time considerations. ln this low 
vclocity regime, ignition is cffccted by heat transfer from the hot 
stream. With further increasing in the air stream vclocity, the 
ignition distance subsequently decrcases Arreheniusly with thc 
squarc of hc Mach number in rcsponse to the significantly 
enhanced reaction rate due to thc cxtension rate due to the 
extensive amount of viscous heating Nishioka e Law ( 1995). The 
rcsults that will present bellow intend to characterize thc facts 
described in thc paragraph above. 

Thc Figs. I and 2 represent some combustion results of a fast 
air stream and a slow fuel stream. We intended to illustrate in 
thcse figures both the tlow dynamic and combustion bchaviors. 
Thc rcsults were obtained for an air stream with 1200K and 
54000rn!s and the fuel stream with 500K and 3000m/s. As 
describcd in Nishioka and Law (1995), these conditions 
correspond a situation in that thc ignition source is providcd by 
the hot air stream. ln this case, the air tcmpcrature is higher than 



the criticai temperature (924.70K) and the viscous heating is not 
high cnough to promotes the ignition. As showcd in Nishioka and 
Law ( 1996), the viscous heating is significantly for thc situations 

where u_~8000m/s. 

As illustrated on Fig. I a, the combustion is found to develop 
first on the air side of the mixing layer. Thc ignition location 
moves into the region of higher initial temperature. This result is 
consistent with those showed by Jackson end Hussaini ( 1988). 

(a) 

(b) 
Figure I - Distribution of field properties at t=2.550 
(U_=5400m/s, U._=3000rnls , T_=l200K and T._=SOOK). 
(a) temperature and (b) velocity 

ln order to understand more precisely the ignition and 
spread of combustion in the mixing layer, one should observe 
that the tlow presents different regions along the streamwise 
direction, as can be identifíed on Fig. I. It can be remarked a 
thermal runaway point, which is characterizcd by a drastic 
change on the temperature. One found this point over thc Figs. 1 
and 2 as being located on x*=-14 cm. ln the sarne way, drastic 
change can be observed eithcr in thc concentrations of H20, OH 
or H. The thermal runaway point reprcscnt lhe ignition point 
because it charactcrize an abrupt change on the tlow properties. 
Also, one can identify in the tlow a region that is called induction 
region, which is dctined from the trailing cdge of the splitter platc 
up to the runaway point. The principal characteristic of this 
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region is that thc mixing laycr tcmpcraturc remains almost 
constant. howcvcr highcr than thc tempcraturcs of thc fuel and 
oxidizcr laycrs . This llow featurc is in conformity with the 
structurc dcscrihcd by Figueira da Silva ct ai. ( 1993). 

:I: 

"' o 

(a) 

(b) 
Figure 2- Distrihution of ficld properties at t=2.550 
(U_=5400m/s, U._=3000m/s, T _=I200K and T.. =500K). 
(a) H20 and (b) H. 

ln a similar manncr of the Fig. I and 2, the Fig. 3 and 4 
represem some combustion rcsults of a fast air strcam and a slow 
fucl stream. ln this case, the results wcre obtained for an air 
stream with 1200K and 8000m/s and fucl stream with SOOK and 
4400 m/s. As dcscribed bcfore, whcn thc air stream has a high 
velocity as 8000m/s, M ... = 1 0.93, the viscous heating assumes 
importam int1uencc in thc combustion process. Therefore, the 
results on thc Fig. 3 has thc intcntion to enhancc this effcct. ln 
this case, one should note that there is not a induction region and 
ignition location (defined by the runway point) moves closer to 
the trailing cdgc of thc splittcr platc. ln this case, thc runway is 
located on x *=-48cm, as one can he seen on Fig. 3a. Also. the 
llow propertics follow thc samc behavior that cxplaincd for thc 
results of thc Fig. 1. 



(a) 

(b) 
Figure 3- Distribution of the property lields at t= 1.535. 

(U .• =8000m/s, U._=44000m/s. T_=I200K and T._=500K). 
(a)T and (b) v . 

One observes on lhe Fig. I and 3, corresponding to the 
transversal vclocity evolution, that the tlow is perturbed more 
intenscly in a region comprise into lhe fu el stream layer, with 
lower velocity than thc strcam oxidi zcr laycr. Clcarly, wc can 
affirm that tlow disturbcd rcgion is dcfincd by a Mach cone with 
origin close to thc trailing cdgc of thc splittcr platc. As onc 
introduccd random pcrturhation similar of white noi se in thc inlet 
boundnry cunditions ovcr both the axial and transversal 
velocities, a prcssurc random pcrturbation occurs at the trailing 
cdge of the splilcr platc. This pcrturbation propagatcs along th~ 
tlow following a Mach cone. Thc Mach cone is dcfincd . 

lheoretically by thc scmi-anglc a. as 

a = arcsin( ~a J (67) 

lf one uses the Eq. (67), a in the oxidizer strcam with 

Ma_=7 .97 is 7.18" and lhe a in thc fuel stream with Ma. = 1.76 is 
34,62". On the olher hand, if une mcasures this anglcs -ovcr thc 
Fig. I h, they can he lound equal 7 .02" ano 32.36 ,~ for the high 
and low slrcam layers, rcspeclively. The verified differcnccs 
bctween the thcoretical and lhe measured valucs are duc to thc 
inaccurale in lhe evaluation of the measured values. 
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(a) 

(b) 
Figure 4- Distribution of ·the property fields at t= 1.535. 

(U_ =8000m/s, U _ =44000m/s, T •. = 1200K and T._ =500K). 
(a)H10 and (h) H. 
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SUMMARY 

The work investiga teclnumerically the prucess of NOx formalion in lhe comlmslio11 of llaltmll gas. The 
main purpose of the inquiry was 10 explore possib /e mechanisms for simula1ing lhe NOr .fimnllli<m. The 

nwnerical procedure, hased in the jinite 1·o/ume fomltl!ation, inclwled the k-E model o( turlmlence, the 
generaked finite rate models of Arrhenius and Magnussen for com/)f{stioll calcu!alions. mullhe discrete 
tmns(er radiation nwdel. ln the development of the combustion 111()(/e/, it 1ms considered the oxidalion of 
nitrugen br the Zeldoviclr meclrwrism. Th e Útl'estigotion focused in lhe 1empera1ure .fields in lhe 
neighborhood of the jlame, close lo lhe lmrncr, and ils relationshipwilh lhe NO.r.formalion in lhat reg ion. 

NOMENCLATURE 

A Pre-exponencial Factor 
C Molar Concentration 
E Activation Energy 

Radiation lntensity 
M Mol e<.: ular Weight 
P Modified Total Pressure 
Pr Prandtl Number 
R Reaction Rate or Universal Gas Constant 
Se Schimidt Number 
T Temperature 
<.:" Turbulent Viscosity CoctTicicnt 
g Gravity Acceleration 
h Enthalpy 
k Turbulcnt Kinetic Energy 
m Mass Fraction 
p Pressure 
v Vclocity Vector 
Greek Symbols 

a Absortion Coefficient 
~ Temperaturc Exponent 
E Rate of Dissipatiun of Turbulent Kinetic Encrgy 

or Total emissivity 
y Concentration Exponcnt 

'1 Stoichiometric Cocfficient 

ll Absolute Viswsity 
p Specific Mass 

0 Stefan Boltzmann Constant 
Subscripls 
ef Effective Viscosity 

Species 
j Reactant Species 
k Reaction 
p Product Species 

Turbulent Vi scosity, Prandlt and Schmidt 
Numbers 

INTRODUCTlON 

ln thc atmospherc, NO and N02 are the most 
arduou s nitrngen oxides for the environmcnt. 
Re<.:allcd to as NOx thcy are partially rcsponsihle f(Jf 

photo<.:hemi<.:al smog, illness in org~nisms, <.:orrnsion 
of metais, tcxtilcs wcakcning and rcdu<.:ing thc grnwth 
of vcgetation. ln llames, NO (nitric oxide) is the 
dominant componcnt, corresponding to ahout 95% of 
ali NOx produccd. Oncc in the atmosphcrc, thc 
oxidation of NO to NOc (nitrogcn dioxide) is usuall y 
slow and may hc ac<.:clerated hy thc prcscncc of 
hydro<.:arhons and <.:arbon monoxide in thc ai r. 

ln a <.:omhustion cquipment, nitrogcn oxides <.:an 
bc fonned by oxidation of molecular nitrngen from the 
wmbustion air (thermal NO) or from nitrogen 
chcmically hound within thc fuel (fucl NO). Thc 
diftlculties to rcducc NOx formation are associated 
with thc fact that the methods applicd for reduction of 
othcr pollutants likc carhon monoxidc. hydrncarbons 
and soot cmissions usually lead to increased NOx 
production . 

Natural gas is a fucl used in a wide varicty of 
industrial comhustion processes due to its <.:lean 
burning <.:haracteristi<.:s. availahility and compctitivc 
pricing. Thcrcfore. an in vestigation on thc burning of 
natural gas , and thc evaluation of possihlc pollutants 
emissions is of great relcvance to thc dcvelopmcnt of 
more cffi<.:icnt and <.:lcaner pro<.:csscs. 

The simulation of complcx systcms likc 
industrial furna<.:es demands strong computational 
cfforts. ln spite of thc remarkahlc computational 
dcvelopment in the last ycars, it's still nc<.:cssary to 
makc simplifications when modeling real systcms, duc 
to the operational <.:apa<.:ity of lhe computcrs which are 
availablc today. Thcrcforc, for ohtaining rcalisti<.: 
physi<.:al results , the models must he <.:ertified by 
comparing thc ohtained numcri<.:al data against 
expcriments. 

132 

PUC 
RIO 



ln thi s work, it was invcstigated the performancc 
of a model based in lhe finite volume formulation, 
including the k-E model of turbul ence, the generalized 
finitc rate models of Arrhcnius and Magnussen for 
chemical rcactions calculations. and the discrete 
transfer radiation modcl, for si rnulating the 
combustion proccss in industri al furn aces. The 
purpose of this study was to investigatc the 
perforrnance of such a modcling aproach in 
predicting NOx formation in industrial natural gas 
fl ames. ln this rnanner. the model may he used in 
evaluating the environmental impact of practical 
combustion units. 

Zeldovich Mechani.\'111 of NO Fonnulion 

Zeldovich ( 1946) found that thc nitric oxide can 
not be formcd through direct collisions of N2 and 0 2 

mol ecu les as presented by global reaction (I). ln this 
manner it was proposed a two rcactions mechanism 
represented by reactions (2) and (3 ). This mechanism 
is initiated by reaction (4), which represents the 
di ssociation of molecular oxygen, in which M denotes 
a third body. M may be regarded as any spccies such 
as N2, N, NO, 0 2 orO. with the function of stabilizing 
thc reaction. ln our case, M was suhsti tutcd hy N2, 

oncc this specics was the most abundant in thc interior 
of the furnacc. 

Nz + Oz = 2 NO 

k2r 
N2 +O= NO + N 

k2h 

k ;r 
N + 0 2 = NO + O 

k lh 

k41 

Oz + M =O +O + M 
k4h 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

ln this rncchanism proposed hy Zcldovich . the 
combustion reaction is considercd only as a source of 
energy for the reactants, as thc reactions (2) and (3) 

occur indepedcntl y of thc co mbustion reaction. TI1is 
process has been namcd by Zcldovich as a thermal 
mechanism. 

MODEL DESCRIPTION 

Wc havc used the commercial codc Flucnt to 
simulatc the industrial furnacc and the combustion 
proccss. A dcscription of thc modcls cmploycd are 
prcsentcd in the ncxt sections. 

Turbulent Flow Field 

The model implcmentcd for simul ating thc 
turbulcnt llow was composcd by thc equat ion (5) for 
the conservation of total mass and thc cquation ( 6) for 
the conscrvation of momentüm in thc time avcraged 
form. The Boussinesq's hypothcsis was takcn into 

account leading to an effective viscosity given by 
equation (7). Equation (8) represents the modified 
total pressure P, considering thc contributions due to 
thc turbulent fluctuations. 

div(pv)= O (5) 

div(pvv)= pg- grad P +div(llcr grad v)+[!lcr (grad v)T] 

(6) 

!ler = 11 + !11 

P = p- 2 [!ler di v v+ pk] 
3 

(7) 

(8) 

For calculating thc turbulcnt viscosity it was 
used thc k-E model of turbulencc. ln this model, the 
turbulcnt viscosity is cxprcsscd by the cquation (9), 
where k corrcsponds to thc turbulencc kinctic encrgy 
and t: corrcsponds to lhe dissipation for thc turbulence 
kinctic cnergy. Equations ( l 0) and ( li ) reprcsent the 
conservation for k and E respectively. Equation (12) 

reprcscnts G. thc generation of turbulcnce kinetic 
cncrgy. 

!11= 

div(pvk)= di v( ~ grad k) + (G- pE) + 

Prk 

(9) 

__ 11,_ g. grad p (10) 

pPr, 

div(pvE)= di v( ___&___ gradE) + (c 1G- c2pE)- E 

p~ k 
(II) 

G= 11, (grad v+ (grad v)T). grad v (12) 

The above cquations wcre solvcd simultaneously 
providing thc so lution for the turbulent flow field. 

Temperature Field 

For simulating the tcrnpcraturc field within the 
furnacc it was solved the equation ( 13) for the 
conservation of energy, in which lhe total enthalpy h is 
detincd as the sum of the cnthalpies of each species h; 
weightcd by its mass fraction 111; , represented by 
cquation ( 14). 

div(pvh)= di v[( _11_ + _11,_ ) grad h] + 

Pr Pr, 

+ v . grad p +Sh (13) 

(14) 
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Equation ( 15) represcnts lhe enthalpy sourcc S11 

due to the chemical reactions and lhe radiation hcal 
transfer. 

S" = Srcac + Srad (15) 

Chemical Species mui Combustion Modeli11g 

For simulating thc transpor! in the gas phasc, the 
mixture was considcrcd as an ideal gas. and a set of 
conservation equations for the chcmical specics was 
solved. Equation ( 16) represents the conservalion for 
each chcmical species. 

di v(pvm,)= div[( -~-l _ + _)l_, _ )grad m;] +R; +S; 

Se Se, 
( 16) 

ln the above equation, the terms R, and S; 
represcnt lhe sources for each species. The term R; , 
may be expressed by the sum of the reaction rates 
(generation or con su mption ) for specics i in every 
reaction k, as denoted by R;.k corresponding to 
equation ( 17). 

R;= L R;k 

k 

\ 17) 

The rates in the combustion re<Jctions were 
calculated by using both the Arrhenius and the 
Magnussen models (Fluent User's Guide, 1995). ln 
the Arrhenius modcl , thc reaction r<Jte may be 
computed according to equation ( 18 ). 

Ri.k = Tlt.k M; rk Ak exp(-Ek/RT) TI c/'·k ( 18) 

ln the Magnu ssen model. lhe rate of rcac tion is 
calculated both by equations ( 19) and (20) , and the 
smallest valuc is taken (limiting rate). ln these 
expression j* represcnts thc reac tant which givcs thc 
smallcst valuc for R;. k . and K 1 and K2 are cmpiri c<JI 
constants. 

R;.k = TJ •.k M; K1 p ~ 
k 

R;.k = TJ i.k M; K1 p K2 ~ 

k 

m,. (19) 

TJ n Mi. 

Ir3; (20) 

Lpllp.k MI' 

Thc smallest valuc obtaincd betwecn the two 
models, Arrhcnius and thc Magnussen , was cmploycd 
as lhe final valuc for the reaction rate, in the 
calculation of thc source term due to chcmical 
react ions R;. 

Radiation Model 

The Discrctc Transfer Radiation Modcl (DTRM) 
was employed in the computation of lhe hcat Jluxes 
due to radi ation. ln this model, thc change in the 
radiant intcnsity I, intcgratcd ovcr ali wavelcnghts. 

along a path S, is calculaled according to cquation 
(2 1) when scattcring is ncglcctcd. 

di =-ai+ acrr (2 1) 

dS 1t 

Thc tenns on thc right sidc of equation (2 1) 
rcprcsent thc loss by absortion and thc gain by 
cmission duc to thc participating mcdium, respectivcly 

PRORLEM SET-UP 

Ceometrr 

The geometry corresponding to a cylindrical 
comhustor is shown in figure I. The computational 
domain was divided into 60 control volumes in the 
axial direction and 30 control volumes in the radial 
direction. A non-uniform grid was employed so that 
high rcsolution was obtaincd around the methane and 
air jcts. 

\Vali 

t !Lo:! ~."m 
.. ~ir. )(l.:! rn/s. -~OOK 

o.IMl5nl.Í _ 
-----~ki h ;uh.· . XJ m/:-. . ~OOK 

· ···-· L · 
--·-- - ___ J 

-····- -.-· 
~-·-· ··· -··-···-··- I .H m 

Figure I - Schematic of thc cylindrical furn<Jce 

Inputs to the M(}(/el 

The cylindrical comhustor, illustmted in figure 
I. can bc modeled as axisymmetric, a simplilication 
which was implemcnted in the hurner geometry solha! 
the problem could he trcated as two-dimcnsional. 

Natural gas was used as thc fucl. Taking into 
considcration that the major component of the natural 
gas is methanc, it was assumcd that the comhustion 
reaction taking place inside the furnace could he 
represented by lhe cquation for the oxidation of 
mcthanc. Thc tlnitc rate combustion was modeled 
using a global one-step rcaction mechanism (rcaction 
(22)), assuming complete conversion of lhe fuc l to 
C02 and H20. The chemical rcactions model was 
reprcsented hy rcaction (22) plus rcactions (2), (3) and 
(4) for lhe NO formation corresponding to the 
Zcldovich mechanism . 

k2" 
CH~ + 20" --? C02 + 2H20 (22) 
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The paramclers used in the reactions calculations 
are prcsented in Tabl e I. 

Table I - Paramct ers used in the reactions calculations 

Const. Porward Reaction Reverse Reaction 
Rate 

k2 

kJ 

k~ 

kn 

cm3 molccule-1 sec· 1 cnr1 molecule-1 se c 
I 

1.16 x 10· 1
" exp(-75500/RT) 2.57 x I0-11 

2.21 x I O 1 ~ Tex p( -7080/RT) 5.3 X 10' 1
' T X 

cx p (-30100/RT) 

1.876 x Io-l· T 112 x 2.6 X 10-JJa 

exp (-118000/RT) 

1.667 X I o ·Y ex p (23900/RT) ---------

' ''Th1 rd~ordcr rcactwn. cm ' molcculc h sl!r I 

The tl a rnc which was considered was a turbulcnt 
difusion llame. A small nozzle in the center o f the 
cornbusto r introduced methane at 83 nlfs. Ambient a ir 
entered tbe cornbuslor coaxiall y at 56.2 m/s. The 
overall equivalcncc ratio was approximately 0.78 
(about 28% excess air). The Reynolds nurnher bascd 
on the metbane jct diameter was approximatcly 20000. 

The furnace outer wall and the nozzle wall 
surrounding the methane jet wcrc treated as adiabatic 
surfaces by inposing a zero hcat llu x in thc setting-up 
of thc boundary conditions for thc thermal problem. 

The methane jet was given a temperaturc of 
300K, a mcthane mass fraction of 1.0 and a turbulencc 
inlcnsity and lenghl scale of 1 ()<Y, , and 0.005 m. 

The a ir inlet was given a temperature of 300K, 
oxygcn and nitrogen mass frac tions of 0. 23 and 0 .77 
respecti vely. and a turhulence intensity and lcnght 
scalc of I 0% and 0.2 m. 

The constanls used in k-E model were c 1 = 1.4 

and c2 = 1.0, and c. = 0.00 . Thc turbulcnt Prandtl and 

Schmidt numbers wcre sct ai 0 .5 . ln thc Magnusscn 
modcl the constants K 1 was equal to 4.0 and K2 was 
equal to 0.5 . Thc dcnsity o f lhe gascous mi xturc was 
calculated by using thc ideal gas law, according to 
equation (23) below, where p.,r is the average . 
operat ion prcssurc inside the furnace. lt was assumcd 
that Pnr was cqual to one almosphere. 

p= P up (23) 

RTL, m;l M; 

RESULTS 

The investigalion was implemcnled in the 
following steps: 
a) modeling thc .. cold tlow" the turhulent tlow 
without taking inlo account thc chcmical reaclions. 

b) modcling lhe combustion process, including the 
chemical rcactions modc l. 
c) implcmentation of the radiation model. 

Figure 2 shows lhe strcam functi on which, 
outside the fucl nozzle. curve radially while the high 
speed fu el j et and air expand. The ti gure also shows a 
recirculation vortcx formed between lhe j et and thc 
wall furnacc. 

Figure 3 shows thal the pcak temperature in the 
11amc re;chcs approximately 2140 K in lhe tlame front 
region. Such high 1empcratures may be, in fact, 
unrealislic. Reali sli c reaction mcchani sms which 
include d issociati on are cxtremcly important for 
accurate temperalure prediction. 

ln the vortex rcgion, it is possible to observe tb at 
thc tempcratures dccrease towards the center of lhe 
vortcx . Thc hi gh temperatures in lhe rcgions close to 
the wall s are dueto the radiation cffecl. lt's interesting 
to note the vcry hi gh temperaturcs in the wall regio n 
surrounding the ai r jet. 

Figures 4 , 5 . 6 show, respcctively, the O , N, and 
NO mass fracti on in thc combustor. 

Figure 4 shows that lhe peak value for thc O 
mass fr;clion in lhe combustor occurs in the tlame 
fronl rcgion. wherc wc found the maximum 
tcmpcraturc values. This is due to the high activati on 
cnergy necessary for the 0 2 di ssociation. Figure 5 
shows lhe N formalion from lhe O-N 2 reaction which 
also requires a high aclivation energy. 

ln figure 6. lhe pcak NO mass fraction occurs at 
the ex it of of the combustor, wherc the combustion 
reaction has already reached chemical equilibrium. 
There is another high NO concentration close to the 
wall surrounding the air je t, due to the high 
tcmpcraturcs in this rcgion . 

One can scc that. as ex pected, the thermal NO 
formalion is cx tremely temperature dependent. ln 
addition to the high ac ti vati on energy required fo r the 
rcactions lo occu r. lhis tempcrature dependence may 
also bc explaincd by lhe largc activalion energy 
necessary for lhe composite reversc reaction , which 
indicates th at the reverse reaction can be cxlinguishcd 
by a rapid cooling of lhe combustion gases. 

Onc could intcrprct the process of thermal NO 
fonnation in a comhusti on process by considering lhat 
lhe Zcldovi ch mechanism predicts that an equilibrium 
amount of NO is rapidl y quenchcd. The fo rward and 
reverse reaction s 2 and -2 are very rapid, and lhis 
reactio n is more or less in equilibrium during the 
quenching proccss. As the te mperatures drops, 
equilibrium for the 2. -2 reacti on shif!s to the left, 
resulting in a deu·case in NO. The forward rate of 
reactionc 3 is slowcr than rale of reactions 2, -2, but it 
is higher than the rcverse rate, -3. Consequenlly , 0 2 is 
const7med by rcaction 0 2-N and then NO is fonned. 
As coo ling co nti nues, the N mo le fraction decreases 
rapidly. a;d another shirt occurs in thc equilibrium of 
reacti on 2. -2 , leading to a marked increasc in NO. 
Tinis , as thc combustion gases are cooled, NO first 
decreases thcn increases. 
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Figure 2 - Stream Function (M3/S) within the furnace 
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Figure 3 - Temperaturc (K) within the furnacc 
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Figure 4 - Atomic Oxygen (0) mass fraction distribution along thc furnace 
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Figure 5 - Atomic Nitrogen (N) mass fraction distribution along the furnace 
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Ftgurc 6 - Ntt nc Oxtdc (N O) mass frac t10n dtstn butiOn along thc furnace 

CONCLUSJON 

Zcldovich and his co-workcrs found that thc NO 
form ati on rate was much slower than the combustion 
rate , and that most of the NO was formed after 
complc tion of the co mbustion. Hence, it appeared that 
the NO formation process could be dccoupl cd from 
the combusti on process. ln this manner, the NO 
formati on rate could he calcul ated assuming 
cquil ibrium of the comhustion reactions. The 
concentration found ~o r NO, O and N were much 
lower than that found for thc o ther specics prcsent in 
the combusti on reacti on. For thesc reasons, it can bc 
concludcd that the Zeldovich mcchani sm for NO 
format io n has littlc or almost none inOucnce in the 
tcmpcrature licld in the ncighborhood of thc t1 ame, 
close to the burncr. lt's important to note that , 
qualitati vel y, thc model rcsults are in accordancc with 
the conclu sions found in the litcraturc 
(Bowman, 1975), indi cating that the modcl 
imple mented had a good perfo rmance. ln order to 
certify the model with respect to thc quantitativc 
results whi ch were obtained, it's still neccssary to 
compare the predic tions with experimental data. ln the 
ncxt step, a CO fo rmation mcchanism will he 
incorporated in thc model, and the simul ations will bc 
pcrformed in a geometry for which therc is ava il able 
experimental data (M agel ct ai., 1996). 

REFERENCES 

Bowman, Craig T., 1975 , ·• Kinetics of Pollutant 
Formation and Dcstruction in Combustion" , 
Progrcss in Encrgy Combustion Science. 

Bowman, Crai g T. and Miller, James A. , 1989, 
"Mechanism and Modeling of Nitrogen Chcmistry in 
Combustion" , Progress in Energy Co mbustion 
Science. 

Chui , E. H. , Hughcs, P .M.J . and Mueller, C.M. , 
" Prediction and Measurement of NOx and 
Combustion Charactcristics in Two Natural Gas 
Flames", Founh lnternational Conference on 

Technologies and Co mbustion for a Clean 
Environment , July -1 997, Li sboa , Portugal. 

Fluent Uscr's Guide, version 4.3 , Fluent 
lncorporated, New Hampshire , March 1995. 

Gomes, Marcos S. P. , Nieckele, Angela 0. , 
Naccache, Monica F. and Kobayashi , Willi am T. , 
" Numerical lnvesti gat ion of thc Oxygcn Enriched 
Combustion Proccss in a Cylindrical Furnace", 

Fourth lntern ati onal Confcrencc on 
Technologies and Combustion for a Clcan 
Environmcnt , Jul y - 1997 , Lisboa , Portugal. 

Konnov, A.A., "NO Formati on Rates in Natural 
Gas Combustion" , Fourth International Confercnce 
on Tcchnologies and Combustion for a Clean 
Environment , Jul y -1997, Lisboa , Portugal. 

Magcl, H. C., Schncll , U. and Hein , K.R.G., 
.. Modelling of Hydrocarbon and Nitrogcn Chemi stry 
in Turbulent Combustor Flows Using Detailcd 
Reactions Mcchani sms" , 3rd Workshop on Modelling 
of Chcmical Rcaction Systems, Hcidclbcrg, 1996. 

Patankar, S. V., 1980, Numerical Heat Transfer 
and Fluid Flow. Hemisphere Publishing Corporation, 
Ncw York . 

Seinfcld' s , John H., 1986. Atmospheric 
Chemi stry and Phys ics o f Air Pollution, John Wiley & 
Sons, New York . 

Tomeczek, J. and Gradón,B , " The Rate of Nitric 
O xide Formation in Hydrocarbon Flames" , Fourth 
lnternational Confercnce on Technologics and 
Combustion for a Clean Environmcnt, July -1 997, 
Li sboa , Portugal. 

137 



A3Cin VIl ENCIT- Rio de Janeiro ,RJ BRAZIL (November ,1998) 

ANÁLISE DE CHAMAS POR TOMOGRAFIA: PUC 
RIO 

CARACTERIZAÇÃO DE TURBINAS A GÁS LPP 

F. S. COSTA', A. CALDEIRA-PIRES', P. ANACLETO', J. A. CARVALHO-JR' 
1 Instituto Nacional de Pesquisas Espaciais, Cachoeira Paulista, SP, Brasil, 12630-000 

'Instituto Superior Técnico, 1096 Lisboa Codex, Portugal 

RESUMO 

A utilização de técnicas não intrusivas, em geral, e de medidas óiicas, em particular, pennite a análise de 
escoamentos reativos sem alterá-los. Neste contexto, as técnicas de reconstrução tomográfica de imagens 
mono- e multi-cromáticas de chamas possibilitam uma caracten.zação aprofuntlada da zona de reação. Neste 
trabalho foram analisadas as imagens obtidas nos comprimentos de onda 431 e 5/4nm, dos radicais C2 e CH, 
respectivamente, obtendo-se a distribuição tridimensional dessas grandezas escalares na região da chama, ao 
longo de wn combustor do ripo LPP ("lean pre-vaporised premixed combustion "), operando à pressão at­
mosférica. Consideraram-se escoamentos com e sem rotação("swirl"), para duas razões oxidan­
te/combustível, 0/C. A relação entre as intensidades lwninosas dos radicais C2 e CH foi carateriuuia, com o 
objetivo de estimar-se afração 0/C local por meio da reconstrução tomográfica das imagens obtidas. A aná­
lise efetuada nwn combustor LPP, como este modelo desenvolvido no Instituto Superior Técnico de Lisboa 
(Anacleto, 1993, Anacleto e Heitor, 1997), pennite aprojwuúlr o conhecimento sobre as condições de queima 
pobre em turbinas aeronáuticas, com ênfase na qualidade da mistura, basicamente com vistas à redução das 
emissões de NOx. 

INTRODUCÃO 

A emissão de poluentes gasosos por motores de combustão 
interna tem recebido atenção especial por parte dos engenhei­
ros desde os anos 60. A composição química dos gases de 
combustão, principalmente hidrocarbonetos não queimados, 
óxidos de nitrogênio e óxidos de carbono, afeta direta e indire­
tamente a vida humana e o meio ambiente em geral. 

No âmbito das turbinas a gás utilizadas pela indústria aero­
náutica, as exigências de preservação da camada de ozônio da 
estratosfera. aliadas às limitações da tecnologia convencional 
na redução das emissões de NOx, têm incentivado o desenvol­
vimento de novas tecnologias para o projeto das futuras cãma­
ras de combustão destes motores. 

Neste contexto, foram feitos progressos consideráveis nos 
últimos 20 anos, quer pela indústria norte-americana (e.g. Bahr, 
1995), quer a nível europeu (e.g. Joos e Pellischeck., 1995), que 
possibilitam identificar os conceitos com maior probabilidade 
de sucesso na redução do impacto ambiental das aeronaves. 
Em particular, espera-se que a tecnologia de pré-mistura e pré· 
vaporização do combustível com queima posterior para condi­
ções de excesso de ar permita, até ao final do século, reduções 
de cerca de 90% nos níveis de NOx, relativamente à tecnologia 
atual. 

O trabalho aqui apresentado tem como objetivo aprofundar 
o conhecimento da zona de reação nas chamas em cãmaras de 
combustão de turbinas a gás, de forma a possibilitar um con­
trole melhorado dos processos de combustão nos futuros moto· 
res com aplicação aeronáutica. 

Este estudo discutirá o desenvolvimento de um método de 
caracterização experimental da radiação de chamas. Esta 16:ni­
ca de diagnóstico baseia-se na aquisição da radiação emitida 
pelos radicais livres CH e C2, através de um sensor CCD 
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( "Charge Coupled Device"), no interior de um modelo físico 
de simulação de uma turbina a gás tipo LPP. A imagem proje­
tada por estas espécies químicas é adquirida a partir da coleção 
de luz monocromática nos comprimentos de onda característi­
cos, respectivamente 431 nm e 514nm. Estas projeções são 
posteriormente tratadas por um algoritmo de reconstrução 
tomográfica de forma a obter-se a distribuição tridimensional 
da emissão radiativa destes compostos. Estes radicais são 
utilizados como indicadores da zona de reação. 

Este artigo divide-se em quatro seções. A descrição da ins­
talação experimental e das técnicas de diagnósticos utilizadas é 
apresentada na próxima seção. Os resultados são discutidos na 
terceira seção, e as principais conclusões são, a seguir, resumi­
das. 

MÉTODOS E JÉÇNICAS EXPERIMENTAIS 

A Figura l apresenta um desenho esquemático do modelo 
utilizado no estudo de novas câmaras de combustão. o qual 
compreende uma p~--cimara de vaporização e de mistura do 
combustível e do ar, e a cãmara de combustão propriamente 
dita onde ocorre a reação química. O ar de reação pode ser 
alimentado com diversos níveis de rotação, e pré-aquecido até 
480K. A pré-câmara de mistura está envolvida por um tubo de 
Pirex para permitir acesso ótico ao escoamento. Na região de 
entrada da câmara de combustão existe um cone divergente a 
54° para facilitar a estabilização da chama. A cãmara de com­
bustão é constituída por um tubo de quartzo, Figura 2, e por 
um tubo de aço. 

O projeto desta cãmara foi condicionado pelas limitações 
da tecnologia de p~-mistura e pr-6-vaporizaçAo do combustível, 
especificamente por questões associadas a: 1) auto-ignição: il) 
retomo da chama na cãmara de pré-mistura: iiz) promoção de 
instabilidades de chama para misturas muito pobres e/ou insta· 



bilidades acústicas para razões de equivalência moderadas 
(Anacleto, 1993, Anacleto e Heitor, 1997). 
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Figura I - Desenho Esquemático da Câmara de Combustão 

Figura 2- Queimador LPP, vista da seção de quartzo 

As chamas foram obtidas pela utilização de propano co­
mercial (C3H8 - 95%) e ar aquecido a 130°C, para duas razões 

de equivalência, qJ == 0,6 e 0,8, e dois ângulos de rotação 
("swirl") do ar de combustão, 0° e 40°. A Tabela I apresenta 
as condições experimentais referentes aos diferentes escoa­
mentos estudados. 

T bel I C d' - E a a - on IÇOeS . d E xpenmentrus os scoamentos. 

Teste Q .. (g/s) Qruel (g/s) Swirler (0
) ~ 

I 42 1.22 o 0,8 

2 42 1.22 40 0,8 

3 42 1.02 o 0,6 

4 42 1.02 40 0,6 

As emissões dos radicais CH e C2 das chamas foram ca­
racterizadas através de imagens obtidas por meio de uma câma­
ra de vídeo, com resposta espectral entre 400 e li OOnm, atra­
vés da utilização de filtros comerciais. Estas imagens 'eram 
posteriormente submetidas a um tratamento de reconsirução 
tomográfica do campo tridimensional de emissão de cada um 
dos dois radicais livres analisados, e relacionados entre si de 
forma a obter-se o campo tridimensional da razão C2/CH. A 
Figura 3 apresenta um esquema do sisfema de aquisição de 
imagens. 

Além da análise das imagens monocromáticas, em traba­
lhos anteriores foram apresentados resultados sobre os campos 
de temperatura turbulenta e da concentração média das princi­
pais espécies químicas presentes no escoamento, caracterizado 
respectivamente através da utilização de termopares de fios 
finos de Pt!Pt-13%Rh e da análise dos gases de combustão 
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coletado por uma sonda de aspiração (Anacleto, 1993, Ana­
cleto e Heitor, 1997). 

Figura 3 - Instalação Experimental para aquisição de imagens 

Reconstrução Tomográfica para Sistemas Axissimétricos 

O primeiro passo na aplicação de técnicas de reconstrução 
tomográfica para o estudo de sistemas de combustão consistiu 
na aplicação da inversa da transformada de Abel para chamas 
axissimétricas. A expressão clássica da fórmula integral de 
inversão de Abel é dada pela equação (I) a seguir e é válida 
para a reconstrução de objetos axissimétricos. A fórmula de 
Abel pode ser deduzida a partir da expressão geral da transfor­
mada de Radon a qual permite a reconstrução de qualquer 
objeto a partir de suas projeções. 

(1) 

A determinação da transformada inversa de Abel impõe o 
cálculo numérico de uma integral e de uma derivada, uma vr:z 
que para imagens de chama adquiridas a partir de câmaras 
CCD, a expressão exata da função de projeção P(p} não é 
conhecida A variável p é a coordenada de cada pixel. A 
função F(r) reconstruída corresponde proporcionalmente às 
concentrações de radicais na chama. 

A implementação da inversão de Abel produz erros devidos 
ao cálculo numérico da integral e da derivada. Existem na 
literatura algumas soluções que melhoram a qualidade da solu­
ção numérica, como os métodos de Nestor-Oisen e de Barr 
(Correia et ai., 1997). Estes métodos, apesar de apresentarem 
resultados qualitativamente superiores à inversão da transfor­
mada de Abel, introduzem erros, com uma amplificação cu­
mulativa para a região com coordenada radial próxima ao eixo 
de simetria A utilização das técnicas de reconstrução algébrica 
(TRA) possibilitam ultrapassar essas restrições, conforme 
descrito por Correia et al ( 1997). 

Técnicas de Reconstrução Algébrica (TRA) 

No modelo empregado de TRA foi considerado que cada 
pixel da câmera CCD integrava a radiação emitida pela chama 
a partir de um caminho ótico conhecido, conforme o esquema 
apresentado na Figura 4. Numa forma inicial simplificada, o 
CCD tem as suas dimensões da mesma ordem de grandeza do 
objeto observado. 

A Figura 5 mostra o princípio básico utilizado. Considera­
se que em cada raio a radiação emitida seja constante e igual. 
Desta forma, a intensidade luminosa no perfil central pode ser 
conhecida da periferia para o interior. 



A reconstrução do pixel da periferia r1 é dada pela divisão 
do pixel p1 pelo dobro da área a 11 • Conhecido r1 e conhecido 
a21 e a22 calcula-se r2 : r2 = (p2 - a21 . r1)/a22 e assim consecuti­
vamente. Este algoritmo é efetuado em cada linha da matriz P 
de pixels a reconstruir. A reconstrução da chama exige então a 
construção da matriz das áreas A e a resolução de um sistema 
de equações. A matriz das áreas A é triangular inferior de 
dimensão n x n em que n é o número de colunas da projeção a 
reconstruir. 

11 I I I I I I I I I I I IB Pixels do CCD 

Projeção 

Distribuição Radial 

Figura 4 - Modelo do Problema de Reconstrução Axissimétrica 

Após obtida a matriz A, a reconstrução é realizada linha 
por linha da projeção, correspondendo cada linha a um vetar P, 
cujos elementos são ilustrados na Figura 5. Corno resultado é 
obtido um vetar r, que corresponde à reconstrução de uma 
linha de imagem. 

2[AJr)= [P) (2) 

A resolução do sistema de equações é direto e envolve re­
duzido esforço computacional uma vez que a matriz A é trian­
gular inferior. 

Figura 5 - Modelo de Discretização da Chama para Reconstru­
ção Tomográfica 

As imagens obtidas foram submetidas ao tratamento de re­
construção tomográfica do campo tridimensional de emissão de 
cada um dos dois radicais livres analisados, e relacionados de 
forma a se obter o campo tridimensional da razão C2/CH. A 
Figura 6 apresenta os resultados deste tratamento matemático 
relativo à imagem das emissões do radical C2 do teste 2, de­
monstrando que a chama restringe-se a uma região circunscrita 
pelo espaço da seção de quartzo, e a identificação de um região 
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de recirculação secundária, causada pela rotação do escoa­
mento. 

Figura 6 Análise da Emissão do Radical C2 para o Teste 2; 
Projeção e resultado da reconstrução tomográfica 

CaracteriÚ;Ição da Razão de Mistura Local pela Razão C2/CH 

A v.ariação da intensidade das emissões luminosas dos ra­
dicais C2 e CH são fortememe dependentes da qualidade da 
mistura dos reagentes (e.g. Gaydon, 19S?t Em geral, as emis­
sões de C2 são elevadas para misturas muito ricas em combus­
tível , enquanto que as emissões relativas ao CH passam a pre­
dominar conforme diminui a riqueza das misturas (e.g. Chou e 
Paterson, 1995). Conforme a mistura combustíveUar diminui, 
a intensidade da emissão de CH decai a uma taxa inferior à taxa 
da emissão de C2, tomando-se relativamente predominante. A 
aplicação da análise da resposta espectral de chamas para de­
tectar a razão de mistura combusúveUar demonstra que existe 
uma relação linear entre as intensidades das emissões dos 
radicais livres CH e OH (vide Ohyarna et ai ., 1990, Yamazak.i 
et al ., 1990). 

Conforme demonstrado por Chou e Petterson(I99S), a uti­
lização da razão entre as emissões dos radicais C2 e CH per­
mite eliminar os efeitos da pressão e temperatura dos processos 
de combustão. Neste contexto, este trabalho caracteriza as 
chamas através de imagens obtidas por meio de uma câmara de 
vídeo digital eco. com capacidade para adquirir níveis de 
intensidade luminosa até 0.091ux. As emissões dos radicais CH 
e C2 foram observadas com a utilização de filtros comerciais 
centrados em 431 nm e 515nm, com máximo de transmitãncia 
de 55% e 66%, e com 14nm e 12nm de banda a 10% de trans­
mitância, respectivamente. Nesta região do espectro a eficiên­
cia ótica do sensor eco apresentam valores similares, pelo que 
as imagens foram corrigidas utilizando apenas os valores de 
transmitância dos respectivos filtros. As imagens utilizadas na 
análise representavam a média de 200 imagens individuais. 

RESULTADOS E DISCUSSÃO 

A Figura 7 mostra as projeções integradas entre 400 e 
llOOnm, respectivamente na região do visível e no infraver­
melho próximo, para os quatro casos considerados. 

O efeito global da rotação no escoamento, para os casos 
das chamas pré-misturadas analisadas, é o de reduzir o com­
primento da zona de teação, como se pode observar para as 
razões de equivalência analisadas. Nesta figura, as imagens 
relativas aos testes 3 e 4 sofreram um tratamento de equaliza­
ção dos seus histograrnas de forma a permitir sua análise. A 
reduzida intensidade luminosa destes dois casos, testes 3 e 4, é 
principalmente devida à diminuição da razão de equivalência. 

A Figura 8 mostra os resultados das projeções obtidas nos 
comprimentos de onda relativos às emissões dos radicais CH e 
C2, respectivamente 431 e 514nm, para os casos analisados. 
Observou-se que as intensidades para ambos os radicais eram 
maiores para os casos em que '= 0,8, correspondentes aos 
testes I e 2. Este fato deve-se a um compromisso entre os 



processos de cinética química e de equilíbrio químico (Chain et 
al., 1976). 

Figura 7 Projeções na região do visível para os testes efetua­
dos: Média de 200 imagens, sobrepostas ao dia­
grama da região da cãrnara de pré-mistura e da câ­
mara de quartzo (as imagens dos testes 3 e 4 tive­
ram seus histograrnas equalizados para permitir a 
sua análise qualitativa) 

Para estes casos com maior razão de equivalência, atempe­
ratura aumenta e a cinética química é suficientemente rápida 
para que sejam estabelecidas as condições de equilíbrio quími­
co à saída da câmara de combustão, com toda a cadeia de rea­
ções de combustão ocorrendo dentro dos seus limites. 

Por outro lado, nos testes com menor razão de equivalên­
cia, as baixas temperaturas atingidas refletem-se em baixas 
taxas de reação e os processos de cinética química diminuem 
de intensidade de forma que o tempo de permanência do esco­
amento na câmara de combustão (região de quartzo) não é 
suficiente para serem atingidas as condições de equilíbrio à 
saída da câmara de combustão. Esta situação corresponde aos 
testes 3 e 4, na Figura 8, onde verifica-se uma diminuição da 
intensidade luminosa das emissões de ambos os radicais, C2 e 
CH (vide Anacleto e Heitor, 1997). 

A rotação no escoamento, para os casos de chamas pré­
misturadas estudadas, reduz o comprimento da zona de reação, 
como se pode observar n a Figura 8 nos testes l e 2, sem rota­
ção e com rotação, respectivamente, referentes às emissões do 
CH. No teste I ocorre uma deflexão da zona de reação que se 
propaga para além da câmara de quartzo. No caso do teste 2, 
ainda em particular para o CH, a rotação do escoamento acar­
reta a formação de uma segunda zona de redrculação na entra­
da da cãrnara além da formada pelo cone divergente, e a zona 
de reação se concentra no interior da cãrnara de quartzo, esten­
dendo-se até a metade do seu comprimento. 

Ainda na Figura 8, pode-se observar que no escoamento 
sem rotação a intensidade das emissões do C2 é superior à do 
CH. A imposição de rotação ao escoamento inverte esta rela­
ção se, e a intensidade das emissões do CH toma-se superior à 
doC2. 
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Teste 1 

Teste 2 

Teste 3 

Teste 4 

Figura 8 Projeções das Emissões dos Radicais C2 e CH; 
Média de 200 Imagens 

A Figura 9 apresenta imagens da razão entre as intensida­
des luminosas dos radicais C2 e CH, C2/CH, relacionando-se 
pixel a pixel nas imagens obtidas através da reconstrução to­
mográfica das projeções apresentadas nas Figura 8. 

Figura 9 Razão entre as intensidades luminosas dos radicais 
C2 e CH, C2/CH, com base nas imagens recons­
truídas tomograficarnente (as imagens tiveram seus 
histogramas equalizados para permitirem sua análi­
se qualitativa) 

Como mencionado anteriormente, a relação entre as inten­
sidades luminosas dos radicais C2 e CH pode ser utilizada para 
caracterizar a fraçllo 0/C local. No entanto, a existência de 
uma câmara de pré-mistura dos escoamentos de ar e combustí­
vel gasoso garantiam uma uniformização da mistura, podendo­
se verificar na Figura 10 que as funções de densidade de pro­
babilidade das imagens relacionando as emissões do C2 e do 



CH apresentam uma distribuição unimodal, com máximos 
centrados em 0,3 e com baixos graus de espalhamento. 

Figura lO Função de Densidade de Probabilidade das ima­
gens da razão C2/CH (no eixo x a escala de 256 nf· 
veis de cinzento das imagens da figura 9 apresenta­
se linearizadas no intervalo de O a l) 

CONCLUSÕES 

O desenvolvimento de novas técnicas de diagnóstico que 
permitam o aprofundamento do conhecimento dos processos de 
combustão em situações industrialmente relevantes é analisado 
com base na reconstrução tomográfica de imagens obtidas na 
região espectral de emissão dos radicais livres CH e C2 em um 
modelo laboratorial de uma turbina a gás LPP. 

O estudo demonstra a viabilidade da técnica de análise 
qualitativa das imagens reconstruídas através do método de 
reconstrução tomográfica baseado em algoritmos algébricos. 
Neste estudo é privilegiado o tratamento matemático de escoa­
mentos axissimétricos. 

Foi realizada uma análise das imagens dos escoamentos 

com duas razões de equivalência, fP = 0,6 e 0,8, e dois níveis 
de rotação, O" e 40". identificando-se os efeitos causados na 
chama na faixa de variação dos parâmetros estudados. 

Com relação à rotação, as imagens analisadas sugerem que 
as chamas com nível de rotação de 40" têm as suas dimensões 
reduzidas, e que as reações de formação dos radicais CH e C2 
concentram-se no interior da seção de quartzo da câmara de 
combustão. 

A variação da razão de equivalência mostra que as intensi­
dades da emissão de ambos os radicais é superior nos casos de 

<P= 0,8. 

A relação entre as intensidades luminosas dos radicais C2 e 
CH mostra que as funções de densidade de probabilidade das 
imagens da razio C21CH apresentam uma distribuição unimo· 
dal, e com baixos graus de espalhamento. Nesse contexto, a 
existência de uma câmara de pré-mistura dos escoamentos de ar 
e combusúvel gasoso garantiam a uniformização da mistura 
dos reagentes, e impossibilitava a utilização desta relação para 
caracterizar a !ração 0/C local nas chamas analisadas. 
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SUMMARY 

This study aims to present simple closed form expressions to predict the vertical and hori;ontal 

flame lengths ofdLjjitsion and partially premixed methanelair jlames. First, the jlame lengths for 
a discharge no::.=le oriented in both lhe vertical and hori::ontal directions were measured. The 

jlame length data cover a wide range of premixed rations and total mixture jlow rates. Then with 

the experimental data. close form semi-empirical expressions for the jlame length prediction of 

d1jjitsion jet jlames and partially premixed methanelair laminar free jet jlames are presented for 

practical applications. 

INTRODUCTION 

f'l ame Iength plays many cssenti a l roles in combustion 
systems. For example. the flame penetration lcngth is a 
major cons id eration in sizing combu stors and in placing lhe 
load in a furnace. It governs lhe heat load. both convection 
and radi at ion, from the flame. For safety consideration. 
larger flame s in industrial applications tend to be 
nonpremi xed and the smaller ones to be partially premixed . 
Thc fl ame nozzles are often placcel eithcr in vertical or 
hori zo ntal orientation. For a horizontal orientation . the 
tlame length prediction is complicated by the presencc of 
buoyancy force that benels lhe horizont a l fhmc upwarel and 
the total fl ame lcngth is then composcd of two segments. a 
horizont al length anel a vertical Icngth. To the authors' bcst 
knowledgc, no analytical solutions are ava ilable to predict 
the flame len gth of horizontally placcd flames. Thus the 
objective of this work is to seck for s imple close form 
express ions of flame length for practical use. ln the 
following. th e experimental flame length of laminar diffusion 
and partially premixed methane/air fl amcs will bc prcscnted 
fírs t. followed by the presentation of semi-cmpirica[ 
correlations bascd on phenomenologica l principies. 

FLAME LENGTH EXI'ERIMENTS 

Experimcnt Setup 
ln ordcr to moelcl thc flame kngth. thc basic flamc 

lcngth s of diffusion and premixcd flamcs in both thc vertical 
anel horizontal orientations were measured. Two 65mm ílow 
meter (Colediverging- Parmer) with suitable ílow rate ranges 
werc uscd to control lhe premi x ing ratio of air and methane 
from their supplicd !ines before combustion. Thc diameter of 
the circular nozzle used in thi s stuely is 2mm. r-Iame length 
pictures for ali diffcrent boundary conditions were taken by a 
35mm camera (Canon A E-I) with zoom lens (35-70mm). 
Shutter spceds werc chosen from 0.25 to I second dcpended 
on lhe fluctu ation nature of the llamc in some high ílow rate 
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conditions. At lcast three pictures were taken for each flame. 
I lere . wc designa te L, as the ílame length of a flame from the 
vertical oriented nozzlc. For flames from thc horizontal oriented 
nozzle, L, and L, designate respectively the horizontal and 
vertical parts ofthe ílame length as shown in Fig. I. 

Figure I. Defínitions of L., L,. and L, 

Ex perimental Rcsults of Flame Lene.ths for Different 
Premixine. Ratios 

To invcstigate the dependence of thc llame length on 
mcthane volume ílow rate. expcriments were conducted over a 
widc range of lhe methane volume f1ow rate, from 41.2 to 209.8 

(ml/min). and of lhe premixed methane to a ir volume ratio. from 

I :0 (pure diflusion flamc) to 1:9 (premixed t1ame). For diffusion 
vertical and horizontal flames, the fl amc lcngths of the vertical 
t1ames (L,.), and horizontal part (LJ and vert ical part (L,) of lhe 

horizontal flames are presented in Fig. 2. The fi gure also shows a 
good agreement ofthe exact analytical solution (given by eq. 4 in 
the !ater section of 3. I) with the measured flame length of 
vertical diffusion flames in which the analytical solution is 

available. Thc maximum discrepancy is only 8.5% that occur at 
the methane flow 
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Figure 2. Diffusion flame lcngths as a function of methane tlow 
rate in vertical and horizontal directions 

rate of 209.8 m/!min. For premixing tlames, the flame lengths of 
vertical and horizontal flames as a function of the methane 
volume rate for a premixing ratio of I :3, I :5, I :7 and I :9 h ave 
been measured. For vertical diffusion and premixed tlames, they 
are summarizcd in Fig. 3 as a function of the methane tlow rate 
QF.o for various premixcd ratios. Figure 3 reveals an intercsting 
result. namely, the flamc lengths depend only on the methane 
flow rate cven for the premixed flames. Similarly, for the 
horizontal diffusion and premixed flamcs. their horizontal (L~) 

and vertical (L,) parts of tlames are summarized in Figs. 4 and 5, 

respectively. They also show that L~ and L, are mainly 
dependcnt on QF,o Therefore. the tlame lengths. L,., L, and Ly 
can be correlated as a function ofthe injcctcd methane flow rate 
for diffusion and premixed flames as follows for practical use: 

L,.= 1.625QF,O (I) 
L, =" -316.32 + /96..18/og 1o Q~·.0(2) 
Ly=-91.3 7+ 91.3-1/ogw QF,o (3) 

where L is in unit of mm and Qr:o is ml/min. 

Experimental Results of Flame Lengths for Different Total 
Flow Rates 
For a constant mixture tlow rate of 500 mllmin. the flame 

lengths. L,., L, and L,.. were measured by varying the methane 
flow rates. The experiments werc rcpeated with two other 
constant mixture tlow rates of I 000 and 1500 ml!min. The results 
are summarized in Fig. 6 which clearly shows that L,. is mainly 
governed by the methane flow rate and is practically independent 
of the total mixture tlow rate. lt is reasonably holds for the 
horizontal oriented flame (L,. and L;J as shown in Figs. 7 and 8. 

lf the methane volume tlow rate in the abscissa of Figs. 6-
9 is replaced by the methane prcmixed volume perccntage, the 
tlame length data of L,., L~ and L, can no 

--
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longer collapsc well. Rather. thcy are now functions of mcthane­
premixcd percentagc and the total mixture flow rate as 
cxemplified in Fig. 9. 
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Figure 3. Summary of diffusion and premixcd vertical tlame 
lengths L., for differcnt premixing ratios as a function 
of methane tlow rate 
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Figure 4. Summary of diffusion and premixed horizontal tlame 
lengths L, for different premixing ratios as a function of 
methanc tlow rate 
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Figure 7. Horizontal tlame lcngths L, as a function of methane 
tlow rate for different total flow rate 
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L 3 Rc 
__!L= ____ o 

D 32 I 
o st 

wheref.,: sto ichiometric mixt ure fraction. f 
SI 

and L0 : fl ame lcngth. 

(4) 

(F 10lst )O.air 

I+( F / Olst YO ,air 

For methane/air systcm, (F /0),1 = (16/(2*32)) = 1/4 (the 
molecular weight of methane is 16 and that of oxygcn is 32), 
mass fraction of oxygcn in air V0 ·"" ·= 0.23, thcrefore ;:., = 

0.05437. Rearranging eq. (4) in terms ofthe volumetric flow rate 
of the frce jet Q1 = PFU1.D} i 4 yields: 

3 PF I 
where b

0 
=------

Sn PF fst 

(5) 

ln this study. tor pure mcthane diffusion flame. QF ranges 
from 41.2 to 209.8 (mlimin) and Du = 0.2 cm. Thcrefore jct 
velocity UF varies from 21.86 to 111.3 (cm/s). Density of 
methane LlF = O. 71428 *I 0'3 (g :cm3

) and viscosity PF = 159* I 0"6 

(g/cms). Substituting valucs of above physical parameters into 
eq. (5), WC obtain bo.pr,·dict<J = 1.6437(mml(m /lmin)) and 
L" = 1.6437Q1.- wherc Q1 is in m/lmin. The prcdicted flame 
length and experimental measuremcnt results tor vertical fl ames 
(from Fig. 2) are di splayed in Fig. I O. Fitting experi-mental data 
of flame length yields bo.pr<Jictc·J = 1.608 (mml(mllmin)). Two 
results are in good agrcement. which indicates that the 
experimental method used in thi s study to measurc fl ame length 
is valid. The laminar free jct diffusion flamc length is linearly 

LAMINAR FLAME LENGTH PREDICTION ANO COMPARISON proportional to the volumctric Jlow rate offucl. 

WITH EXPERIMENTAL RESULTS 

Pure Diffusion Flame 
For a free jet diffusion flame. wc defined Reynolds 

number as R e., = ( Ll.,D0 U,) Ip., where Uo is the jet velocity, .1., 
the fuel density, p, the viscosity of fuel , Dv the nozzle exit 
diameter. lf Re, < 3380-3980, the jet flow is at the laminar 
state and the flame becomes a laminar free jet diffusion tlame. 
Under the condition of pure diffusion condition (not partially 
premixed), the laminar free jet flamc length is described by the 
following equation (Kuo, 1986): 
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Partially Prcmixed Flame 
For the laminar frce jet llame with partially premixed fuel 

and air, no analytical result to prcd ict fl ame length is available 
yet. But for laminar free jet. the mass tlow rate of entrained air 
can be expressed by Schlichting's equation (Schlichting. 1968): 

nz · 32 x P 
____!!!!_=-----_ __gj_[_ 

liz Re D p 
o o o o 

(6) 

Under the partia! premixcd condition with Yu1 as the initial mass 
fraction of fuel , we consider a partia! premixed fuel jet 



discharging into surrounding air at standard ambient condition 
(pressurc I atm and tcmperaturc 298 K). Thc fuel gas is 
consumed by rcaction with oxygen of thc entrained a ir and a ir in 
the premixed mixture. The flame or plume length x=L is takcn to 
be cqual to the reaction zone length. Wc assume that the mixture 
ratio of the fuel and oxygcn in the reaction zone is proportional 
to the stoichiomctric ratio, namely, 

til )' 
o F .O 

(7) c f 
ti1 y +ti1 r (t-r ) 1 st 

air O . air o O,air F.O 

whcre Y1 .o is the initial methanc fuel mass fraction in lhe 
prcmixcd mixturc at the nozzlc exit, m() is the mass flow rate of 

partially premixcd mixture ( ti1 = ti1 + ti1 . ) and c/ is a 
o F. O au·.o 

constant. Sub-stituting Schlichting's cq. (6) at x =L into eq (7). 
wc obtain the flame lcngth of a partially premixed fuel/air 
mixture as 

L 
Re p Y -c f Y (1- Y ) 

I o o F .O I st O.air F.O 

D 32 j p . 
o SI G/r 

y c 
O,air I 

For the pure diffusion flame Y1:0 =L and L=Lo Therefore 

c 
I 

p 
o Substituting c1 into eq. (8) yields finally 

3Y p 
O.air air 

L 3 Rc f p 
-=--0-(Y. -(l-Y ) si o ) 
D 32 f f .O F , O 3 p . 

o si Glr 

(9) 

(8) 

For mcthane and air combustion system. ;;, 0.05437 and 

f p po 
-- <I. So ((1-Y . )_§j_-0-)«l. 

f .O 3 p . 
P air 

be further simplificd to 

y 
~=]_ F.O Re 

D 32 f 
o st 

mr 

o 

Thercfore cq. (9) can 

(I 0) 

which is similar to equation (6) for pure diffusion fl ame (i.e. 
YF_o=/ .0) . By using volumctric flow rate Qu (Q, = Qr:u + Oair.ol 
instead of Re,, eq. (I O) bccomes to 

L=bY O 
F ,o-o 

where b ~ 
8n f.l. o fçl 

(li) 

and L10 is the density of mixture. We have 

already obtained b= l.608 by using eq. (li) to fit experimental 
data for pure diffusion flame whcre L in mm and Q, in m!lmin as 
mentioned earlier. The results were shown in Fig. I O. 
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Figure I O. Predictcd and mcasured flamc lcngth of vertical 
laminar frce tlamcs ofpurc methane 

Under lhe partially premixcd condition. the initial 
volumetric tlow rate of lhe fuel is Q1 .. 0 and thc volumetric flow 
rate of air is Q,,_.,. Wc havc 

p /F.OQo =p FQF.O 
(12) 

Thcrcforc substituting eq. ( 12) into eq. (li) lcads to 

L ~·- b'Q,:o ( 13) 

and 

3 PF.o 
b'=- -- ( 14) 

87!" f.l.o /\"1 

Becausc lhe viscosity of a ir is 184 g/cm.s and that of mcthanc is 
159 g/cm.s. thc variation of viscosity of air/mcthane mixturc (11 0 ) 

in cq. ( 14) is small. Thcrct(Jre b'= b., 1.6. Fitting ali the 
experimental data for partially premixed vertical tlames from Fig. 
3 with Q~-: 0 at dilTerent mixture ratios yields b' = 1.625. i.c. 

L "0 /.625Qro ( 15) 

which is thc samc as cq. (I) prescntcd carlier. ln the above L is 
in mm and Q1:0 in ml!min. At a parti ally premixed condition. air 
is added to thc initial fucl tlow to increase Re, at thc nozzle cxit. 
The hi ghcr Rc, will rcducc thc ratio of thc air cntraincd to the 
mass injcctcd, which in turn as shown in cq. (I) will tcnd to 
incrcasc the flamc length. On thc othcr hand. thc oxygcn 
containcd in the partially mixturc injcctcd through the nozzle will 
dccrcasc the tlamc length. Thcrcfore effects of thcse factors on 
the llame lcngth countcract cach other, resulting in little variation 
of llamc lengths with thc prcrnixcd ratio of partially premixed 
flamcs. 

ln conclusion thc semi-cmpirical rclation (eq. ( 13 )) can 
be uscd to pn:dict thc llamc length of both partially premixed and 
purc di ffusion laminar lrec jet flamcs. 

Effect of Buoyancy Force on Flame Lcngth 
ln some applications. thc fucl/air mixture is discharged 

horizontally. The tlame is bcnt upward due to buoyancy effect. 
lt is of intcrest to prediet thc total flamc length as well as the 
hori zontal and vertical parts of the flamc length. The 
experimental rcsults of the cffcct of buoyancy force on the 
bchaviors of frec jct tlamc havc becn di splayed in Figs. 4 and 5. 
lt is found that thc flamc length U-xl and thc tlamc height (L,) of 
the horizontal laminar frec jet flames are proportional to the 



volumctric flow rate of mcthanc as shown in eqs. (2) and (3 ). I3y 
dividing cqs. (2) and (3) by cq . (I) yields. 

\ 194.66 1209llog(Q F ,O) 
-=---+ 
L QF,O o 

-F.O 

L ,
637 

52.2llog(Q ) 
v ~ F.O 

- ·-=---+-----------
L O 

-F, O 

( 16) 

( 17) 

Fig. li shows the variation of I-x/L and L/ L with Qr:o- lt 
can be sccn that at low Q1.: 0 • L/ L increases with Qr.o bul reverscs 
whcn Qr.o is higher. The maximum valuc of L/ L is around 
Q1.:0 = 110 m/lmin. But L/L 
dccrcascs wilh Q1.:0 continuously. On thc basis of the 
experimental rcsults, cqs. ( 16) and ( 17) can bc used to prcdict the 
flame length of laminar free jet flames under lhe cffcct of 
buoyancy force. 
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Figure 11. Variation of L/ L,, and L/ L,. with volume flow rate of 
mcthanc in partially premixcd frcc jct flame 

CONCLUSIONS 

I. Experimental rcsulls of the flame lenglh for lhe 
laminar frce jet flame of purc mcthane fuel and partially 
premixed mcthane/air fuel mixturc indicate lhat under lhe 
conditions we uscd in lhis study thc vertical flamc lcngth is 
mainly dependent upon the volumetric flow rate of mcthane. For 
bolh lhe purc diffusion and partially prcmixed tlamcs, thc flamc 
length tollows lhe relation L . 1.625QFo· The formula for the 
prediction of tlame length of partially premixed free jer flame 
was derived in this study. The predicted results are · in good 
agreement with experiments. 

2. The effect of buoyancy force on lhe tlame length of 
lhe horizontal free jet tlame is different. At lower volumetric 
tlow rates of methane, due to the buoyancy force effect, the 
hori zontal tlame length increases with the methane flow rate, but 
rcverses itself at higher methane volumetric tlow rates. 
However, as the volumetric flow rate of methane increases. the 
cffect of buoyancy force on the height of the horizontal free jer 
tlame decreases continuously. 
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SlJMMARY 

Many transicnt hcat conduction probkms can be solved through , analytical tcchniqucs: Grecn's function. 
Laplace transform. integral rm:thods. Duhamcls thcorems are some tcehniques that can be citcd. The cboice 
of onc or othcr of thcsc tcchniqucs will dcpcnd on the nature of the problcm. Whcn a transient hcat 
conduction problcm has onc or more transicnt boundary conditions. thc solution will involvc intcgration 
proccdure . But thc intcgralion always involves boundary conditions and parts of a fundamental solulion. ln 
this work \\C are proposing a technique based on the conYolulion theorcm and thc well-known numcrical 
algorilhrn (Discn:tc Fast Fouricr Transfórm) to solve lhe hcal conduction problcm without dircct 
integration. A comparison \\ii h analytical anel othcr numcrical tcehniquc is also prcscnted. 

INTRODUCTION 

The use of Grccn ·s function is a wcll known tcchnique in 
hcat conduction problcm (Ozisik. I9Sl:>) and (lkck ct ai.. I9Sl2). 
A lot of problcms are soiYcd using thi s techniquc: general 
expressio ns for the solulion of inhomogencous transient heat 
conduclion probkm with cncrgy gcneralion. inhomogcneous 
boundary conditions. and a givcn initial condition. can be given 
in l<.:rms ofGrccn's function (Ozisik. I993) . Thc general form of 
thc hcal conduclion problcrn can bc deseribed by thrce­
dimcnsionalnonhomogeneous boundary-valuc problcm: 

2- ( I I ~ 7· ( ) V l r.t)+-g(r.t)=-.o r.l 
À a rl t (I) 

in region R. 1 >O 

--k1 ~-+h; T =h1 T~ =Ji(r.t)onS;. 1>0 
r7TJ; I 

(2) 

T (r. 1) = F(r) for I = O. in R (3) 

wherc () j r/ 17; denotes differcntiation along lhe outward-drawn 

normal to the boundary surface S,. i '~ I .2 ...... \' is lhe number of 
contínuos boundary surflJCcs of the rcgion . lhe tcrrns g(r.t) anel 
flr.y) are the generation and lhe boundary-condition funclions 
lhal vary wilh both position and time (Ozisik. I 993). The solution 
T(r.l) of Eqs. (I )-(3) can be cxprcssed in tcrms of thrce­
dimcnsional Grecn 's tunclion G(r.tl r' , r) as 

I~X 

T(r.t)= Ju G(r.tjr'. r)l r=O !· (r' )dv' 

+ ~ [ Jâr Ju G(r.tjr'.r)g(r'.r)dv'] (4) 

T=O 

+a[ J driJ..,.,G(r.tlr'.r)lr'=r; /;(r'.r)ds;l 
r=O 1=l À1 J 

whcn: R refcrs to thc entirc volume of lhe rcgion considcrcd: S, 
rcfers to lhe boundary surfacc \ of lhe rcgion R. i = 1.2 .... N and n 
is the number of continuos boundary surfaccs: and dv' and ds,' 
rcfer to diffcn:ntial volume anel surface clemcnts, respcctivcly. in 
thc r ' variablc. The dcrivative and thc physical significancc of 
various lcrms in the solution Eq.(4) are givcn in dctaii by Ozisik 
(I 993) and Beck ct ai ( 1992). It can be nolcd from Eq. ( 4) that ali 
transicnt tcrms invol vc integrais ns: 

I 

J ({J(r. r) h(r. r) dr 
T=Ü 

(5) 

The aim of lhis work is to oblain lhcsc integrais using a 
sirnplc and cflicicnt method instcad of lhe numcrical o r analytical 
intcgralion. 11 mcans. the use of malhcmatical rclations likc thc 
convolution thcorem anel the Fouricr tmnsform. Howcver, in 
order lo clarify lhe mcthodoiogy. a simplc onc-dimensional 
transicnt heat conduetion problcm will bc solvcd. IL should be 
obscrvcd 1ha1 this procedure does not imply any loss of 
gencralily. sincc the problcrn lo be solvcd is the numcrical 
integration of Eq. (5). 



TEST CASE 

The Figure I prcsents a model wherc a homogeneous 
body is suddenly hcated by a one-directional transient heat 
flux ti>!( I), at x =O and with an thermal insulated condition at 
X = L. 

<P 1 ( t) 

Lr l T(x,O)=To 

,J-/' ........ /' / ... , /..,.....,/ .-.... / /..,..-,/ rT"?"""'?/ -..,..-/ /...,....,..... / /"7"""?...,.....7,..7r 

isolated 

Figure I - Rectangular body submitted to a transicnt heat flux 

The integral form of the solution can be written 
straightforward from the general solution, Eq. (4), (Lima e 
Silva et ai, 1997) it means 

I 

T(O, I)=T1 =To+ ;L It,1> 1(r)dr 
o 

(6) 

_ mn . 
where f3m are the eigcnvalues defmed by f3 m =- , wuh m = 

L 
I , 2, 3 ... =. lt can be seen that the evolution of t/1 1(1) should bc 
known in order to perform analytically thc integral in Eq. (6). 
However, for experimental cases t/11(1) assume discretc data, 
and the integrais in Eq. (6) should bc computed numerically 
or an approximation by a polynomial or other function should 
be made to evaluate them analyt ically. Thc second term of 
Eq. (6) defined as 

I oo 2 
I(t)= I I,e-.Bma(l-r)t/II(r)dr (7) 

om=l 

will bc analyzed in the light of some mathemat ical rc lation 
given bclow. 

FUNDAMENT ALS 

with 

The Eq. (7) can also be written in thc foll owing form 

I 

l(t )= I g(t- r) h( r) dr 
o 

g (t )= i:,e -,8;, a I 

m=l 

(8) 

(9) 
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and 

h(t)=<Pl(t) (10) 

If g(t) and h(t) are two functions of t defined for 1 > O, 
then the Eq. (8) rcpresents the convolution integral of these 
two functions and is denoted by g*h (Abramowitz and 
Stegun, 1968). This means that 

I 

I(t)= g *h = I g(I-T) h(r)dr 
o 

(II) 

lf the Fourier transform of the convolution, Eq. (l i), is taken, 
the well known properti es can be given by the following 
relations (Abramowitz and Stegun, 1968), 

FT[g * h] = g(f) h(f) (12) 

where the Fourier Transform of a function F(t) is defined by 

FT[F(t)] = F(f) = I e-i2n I 1 F(t)dt' (13) 

Comparing the Eq.( 12) with Eq.( li) it can be concluded that 

I(t) = (g *h]= !FT[ g(f)h(f)j = IFT(!Ul] (14) 

whcre 1FT is the inverse Fourier transform defined by 

+ oo 

IFT [F(f )] =_I_ I e-i2 rrl j F(f) df 
2n 

( 15) 

Thcrcfore I(t ) can be computed without the direct integration 
given by Eq. (7). ln the other side. The results can be 
obtained through inversion of the product of Fourier 
transforms g(j) and h(j), given in the Eq. (14). The application 
of Fourier transform to g(t) and h(t) gives respectively 

FT[h(t)]= FT[t!>J (tl]=t!>J(f)= h(f) (17) 

lt can be noted that the t,l>(t) is obtained from discrete 
measurements. So the simples! way to obtain the t,l>(j) is to 
compute numerically the values of the Fourier Transforms by 
using the Cooley-Tukey algorithms (Discrete Fast Fourier 
Transform, Bendant & Pierson, 1986). 

RESULTS 

ln order to validate this procedure some test cases for 
ditTerent heat flux input will be presented. They represent a 
heat flux input of an experimental data (Lima & Silva et ai , 
1997), and simulated data of parabolic, semi-parabolic and 
step shape. These cases are shown in the Figs. 2-5, 
respectively 
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Figure 3- Parabolic heat flu x input, test b 
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Thc Figure 6 shows thc tempcrature rcsponse histories. 
7{0,1). Thcse cvo lutions are calculatcd from thc Eq. (6) using 
analytical integrat ion and thc Fast Four icr transform (method 
proposed). The sol ut ion of Eqs. (I )-(3) for the problem 
analyzed using a volume linite mcthod based on Patankar 
technique is also used. 
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Figure 6 - Temperature response evolution. tcst a 
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lt can be notcd that tcmperaturc evolutions have good 
agrcemcnt. For a bettcr analysis the residua is dcfincd by 
Res(i) = T""- T, are also prcsented in Figure 7. ln this case, 
thc index i assume two v alues ( I and 2) and represent the 
7( 0.1) calculated in two ways. For i= I, the Eq. (6) is 
obtaincd via Fast Fouricr Transform. T11 ,..1• whilc for i= 2 via 
numcrical methods, !, 11111,. The 7;,11 indicates the temperature 
calculated via analytical intcgrati on. lt can be notcd that a 
comparison wi th analytical intcgration indicates deviation 
less than 0,02 ºc. Thc result shows a good agrccment with the 
analytical solution. A comparison bctwccn the analytical and 
the numerical method givcs a crror less then O.I2ºC. Howcver 
the avcraged value is situatcd on thc order obtaincd from the 
fast Fourier transform. 



Sincc thc accuracy of intcgration via fast Fourier 
transforrn dcpends on data proccss ing. it is irnportant to 
analyze various signal shapcs. Four diffcrcnt input data 
patterns: a parabolic. sern i-parabolic and constant heat llux 
input are tested. The resu lts are shown in Figures 7-13. 

Thc input sirnulated data on Figs.S-9. which havc a 
srnooth parabolic pattern, givcs thc srnallest value of Res( I), 
is less than 0.00 15ºC. The nurnerical rncthod prcscnts crrors 
in thc sarne ordcr as the case a. Thc sarne rcsults can bc secn 
for th e serni-parabolic pattcrn of input data hcating (tcst c) 
(Figs. I0-11 ) 
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The step heat !lux input. Fig ( 12-13 ), present the worst 
case for the fast Fouricr method (erro r less than 0.0025ºC). 
The explanation of thesc results lies in the Gibbs ' s 
phenomenon that appcars in signal processing. However this 
errar is smaller than thc residual from the numerical method. 

At this moment, it should be mentioned that lirst term of 
Eq.(6) was also trcated in the sarne way as the second. lt 
means that the integrais given by 

was computed considering 

I 

11 = J g 1 (t -r )hJ (r)dr 

o 

where 

and 

(18) 

(19) 

(20) 

(21) 

The integration of / 1 (t) is performed using the relations 
given by the Eqs.( 18-21) and a proccdurc analogous to the 
one dcscribed for the integrais /(I). 

CONCLUSIONS 

The use of fast Fourier transform pcrmits a vcry simple 
way to intcgrate functions with time dcpcndencc that appear 
in integral heat conduction solutions. This procedure give a 
great flexibility to work with experimental data and thc 
accuracy is competitive with analytical solutions. The results 
are better than the ones obtained by numcrical solutions using 
linite volumes discretization. Thc main application of this 
technique is in experimental problems where the boundary 
condition. are generally measured and may appear only 
described by discrete forms, (Lima e Silva et ai, 1998). For 
this case, the adjustment of curve with various types of 
functions represents time consuming proccss and rises of 
complexity in thc numcrical and analytical intcgration. 
Besides this , whcn the direct integration is possible, the 
difliculties on convergence of series are common. 
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SUMMARY 

The aim of the present work is to study the transient heat d!Jlúsion in multilayer concentric 
cylinders buid up of different materiais and submited to variou.1· externa/ boundary conditions. l11e 
Cenerali::ed Integral Transform Technique (G /Tl) \Vas used to develop a semi-analytical solution 
for the non-linear heal diffusion equations which govern the phenomenon lhe nwltilayered 
problem was treated as a single region problem with inle!jace discontinuities. Therejóre it was 
necessa1y to define some special weight-functions in order lo guarantee the orthogonality properly 
o( the eigen(unctions used in the temperatw·e potential expansions. tvpical to the method. Due lo 
the hybrid numerical-analvtical nature of CITT ii is possihle to extend lhe prese111 approach to 
more complex prohlems, such as thermophysical properlies variation u•ith temperature, spending a 
minimum of computational e.ffort and keeping the prescribed error control onthe final solution. 

PUC 
RIO 

1Nl ROD! JCT10N handlc thc nonlin.:ar transicnt hcat diffusion in multilayercd 
cylindrical media. 

Thc nced to solve the couplcd temperaturc distributions in 
multilayer heat diffu sion problems can be found in relevant 
applications such as aerospace thcrmal protection (Ruperti and 
Cotta. 1991 ). dcsign of compact hcat exchangcrs anel rcwetting of 
a nuclear roei (Yeh. 1980). 

Early attempts to sudy lhe linear transient two layer hcat 
diffusi on II'CJ'e pcrformcd hy Olek et ai. ( 1991 ). Thc authors 
studicd unsteady conjugatcd hcat transfer in laminar pipe tlow 
ncglecting thc convcction cffccts anel considering prescribed 
constant wall tcmpcrature or constant heat !lux anel viscous 
dissi pation as a linear source term. The theorctical analysis 
performcd by Olek et ai. ( 1991) was baseei on the theorcm of 
orthogonality of pieccwise continuous cigcnfunctions devclopcd 
hy Ych ( 1977). which states that thc cigenfunctions which are 
not orthogonal to cach othcr. duc to discontinuous media. can bc 
made orthogonal. hy using a suitable weight function . Following 
a diffcrent approach Rupeni anel Cotta (1991) anel Cotta and 
Mikhailov ( 1997) applicd the integral transform method to solve 
onc dimensional transient heat conduction in 11-planar layer 
subjected to ablation at thc last laycr. moti vated by ablative 
protcction for aerodynamic heating of spacc vehiclcs in 
hypersonic flow. 

ln this work. by using a spccial auxiliary problem as 
proposed by Yeh (1977) to supply pieccwise contínuos 
cigcnfunction that preserve the orthogonality propcrty, thc 
general ized integral transform techniquc approach was uscd to 
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ANALYSIS 

Thc cquations which describes thc phenomenon are given 
hy: 

p c -' = k -- r - + g .r . ar . 1 íJ ( . r77 : ) (7. . ) 
1 

'' íJt 1 r' rJr ' rh·· · · 

* O< t < tma x . O< r < Ri 

. Jr -k. 1 a ( .. a. r,J p.c -- --1- , 
· ' ' íJt ' ,. · r)r' r'Jr ' 

* O< t < lmax . Ri < r <R0 

and the associatcd initial and bounclary conditions arc: 

1=0. O< r' < I(: 1;= 1; = <jl(r') 

1>0 . r'=O:J', = j inile. 
(

r)T, =O) 
rlF 

I> O. ,.·= R : J' = T ' . 

(I a) 

(I h) 

(2a) 

(2b) 

(2c) 



t > O, r'= R:k.ên; =k.ar, 
' I ar' lar ' 

t >O • r'= R,. : h(T - T ) =- k; ar, 
l - ar· 

(2d) 

(2e) 

where thc assertions I and 2 are rcfcr to the inncr and outcr 
layers, respectively.Defining thc following dimcnsionlcss groups: 

K=~ 
k,' 

r 
r =-

R, , 

k't 
r=--' - . . 

p ,c ,,, R; 

k= k;p 1c,, 
k,'p,c ,,, 

B
. hR, 
I=-=­

k, 

8 
g(T.r, )!( 

G( ,r ) 
r r" -~~ Jk . 

(3a,b,c) 

(3d.e.t) 

(3g,h) 

(3i) 

it is obtaincd thc followingjoint formul ation to the problem: 

wherc: 

- = j(r)-- r- + !f (8 .r) íJ8 IíJ(a8J 
íJr r ar ar 

! (r) ={' 
K {

() , () 5, r 5, I 
H(8 r)= 

' G(8,r) ./ 5,r5,b 

r=O , 05,r5,h: e=O 

a8-
r=O: -=0 ar 

r= I: 
ri8 ae· 

r= b .· a8 · +me · =0 
ar 

(4) 

(5a,b) 

(6a) 

(6b) 

(6c) 

(6d) 

(6e) 

and 8 · and e· are the inncr and ou ter laycr tcmper~turcs, 

respect ivcly. 
Thereforc. the two-laycr domain was convcrted to a singlc­

Jayer domain taking into account a discontinuity in thc heaf 
source and physical propcrtics. Getting hold of thc generalized 
integral transform tcchniquc. to gct thc solution ofthe problcm. it 
is necessary to define an auxiliary cigcnvaluc problem to providc 
orthogonal basis in order to makc thc orthogonality theorcm 
useful. According to thc thcorem dcveloped by Yeh ( 1977) and 
applicd by Olek ct ai (1991) in multil ayer problems. lhe 
cigenvalue problem can bc choosen as: 

- Fr- À-'-rR=O r <r<r i=/2 d ( dR} . F 
dr ' dr f( r) ' ' 1 

' ' ' 

(7) 

lt is necessary to determine the constant Fi , within the interval 

lí-1 <r< lj, through the asserted theorem so that the solution, 

Rn(r) , is orthogonal regarding the weight-function, Fi r. So: 
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N,, = t,r_~Jr)R, (r)F:rdr=O . if n,-:mJ 
,-:O , ifn= rn 

Considering two layers the solution is given by: 

where : 

A= J ,O., ) Y,O., i Jk)-KY,(À, I Jk )J ,(À,) 

" J,(À, I /k)Y(À, JkJ- YJÀ, I /k )J,(À, I /k) 

{
F, =I 

F. = k 

(8) 

(9a,b) 

(IOa) 

(IOb) 

( lla.b) 

The eigenvalues are actually evaluated through the boundary 
condition at r=b. in the following way: 

(I 2) 

Then. obtained the auxiliary cigenvaluc problem solution 
and following thc systematic application of the generalized 
integral transform technique to cqs. ( 4-6), as presented by Cotta 
(I 993 ), it is nccessary to define the so callcd transform-invcrse 
pair, as follows: 

~(T} = J.:Fr ~~:~ ,e(r,r)Jr (transform) (13) 

- R -
e(r ,r }=L t\' .', 8J r ) (invcrsc) 

,; "I • ~-

( 14) 

Thcn. computing cqs. (4-6) dealing wilh thc transformation 

opcrator: r r: r >\~' ' dr and rcplac ing lhe inversc formula with 
. ' 

lhe terms. which are not lransformable: 

( 15) 

whcre: 

( 16) 

lhe initial condition transform of .:q (6a) rcsults: 



8JOJ=éii. ( 17) 

Being: 

- f' R ctJ, = f.r~(r)dr 
k 

( 18) 

The numerical solution of the system ( 15-17) was calculated 
using the DIVPAG subroutine, from the IMSL (1987) 
mathematics libraries 

RESULTS 

Table I and fig. I shows the 15 former eigenvalues for the 
auxiliary problem defined by eq. (7), to prescribed externa! 
temperature case and various conjugation parameters 

( K • = .Jk I K ). lt can be noticed that the eigenvalues presents a 
clear trend to reach limit values when K' parameter decreases. 

Table I - Eigenvalues for the case: b= 1.2, c= I, k=4, infinite Biot 
and different K' values. 

i K =5xto·4 K =5xl0·2 K =5 

I 2.4047139714973 239369481955193 1.6404232135452 

2 5.5198001954713 5.49239201889931 4.3038922765845 

3 8.6532088470445 8.60222162939727 7.2658849901624 

4 11.7905236805541 11 .69279670707730 103 112548236822 

5 14.9274027225000 14.64533267363260 13.3843874481499 

6 16.2926324976204 16.35011633611670 16.4657238547079 

7 18.0737122264694 18.29965749139120 19.5435000341300 

8 21 .2125135110703 21 .29714804353570 22 .6033869516565 1 

9 24.3529114807002 24.39600166057060 25 .6135829208081 

lO 27.4936879850525 27.51422995239840 28.4 71 1489199859 

II 30.6346449306401 30.63843330241020 30.8898555679661 

12 33.7757001571 o 17 33 .76387472047280 33 .0741066602058 

13 36.916 7959828428 36.88705644158760 35.7453394084283 

14 40.0578554506588 40.00203961705690 38.698002619761 o 

15 43.1986445849441 43 .08871375360720 41.7375717032882 
-------- -------------- ------------

1t is worth to emphasise the importance of the prec1s1on 
required in the solution of eq. ( 12), being necessary a lot of 
significant digits to represent each one of the eigenvalues 
corrcctly and allow thc temperature fields calculations through 
the mediums. lt can bc observed in fig. (I) that, small variations 
in the argument of the function associated to the transcendental 
equation results in large variation in thc function value. Such 
cigenvalues were calculated by MATHEMA TICA software, 
Wolfram (1991), followed by selection and ordering. 

Table 2 shows the analysis of convcrgence of the interface 
temperature, between regions I and 2 (r= I). On that radial 
position, it is observed that. the time evolution of the temperature 
potential has achieved convergence for N=30 terms, regarding a 
four significant digits precision. The comparison of the present 
solution with the results published by Olek et al. (1991) 
demonstrate an agreement for all digits presented on that work. 
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Figure I - Behaviour of the function associated to the 
transcendental equation ( 12). 

Table 2 - Analysis of convergence for various eigenfunction 
expansion truncation order for the case: b=/.2 , c =l. k=4, infinite 
Biot and different K' values. 

K =5xlo-• 
TIME N= IO N=20 N=30 N=40 Olck et ai 

(1991) 
0.0010 0.0062 0.0552 0.0547 0.0547 0.055 
0.0020 0.2377 0.2430 0.2430 0.2430 0.243 
0.0030 0.4153 0.4159 0.4159 0.4159 0.416 
0.0040 0.5515 0.5516 0.5516 0.5516 0.552 I 

0.0050 0.6560 0.6560 0.6560 0.6560 0.656 I 

0.0060 0.7361 0.7361 0.7361 0.7361 0.736 
0.0070 O. 7975 0.7975 0.7975 0.7975 0.798 
0.0080 0.8446 0.8446 0.8446 0.8446 0.845 
0.0100 0.9085 0.9085 0.9085 0.9085 0.909 
0.0400 0.9999 0.9999 0.9999 0.9999 1.000 
0.0800 0.9999 0.9999 0.9999 0.9999 1.000 
0.2000 1.0000 1.0000 I 0000 1.0000 1.000 
3.0000 1.0000 1.0000 1.0000 1.0000 I 000 

K = 5 
0.0010 -0.0097 0.0100 0.0101 0.0101 0.010 
0.0020 0.0391 0.0435 0.0435 0.0435 0.043 
0.0030 0.0739 0.0750 0.0750 0.0750 0.075 
0.0040 0.1005 0.1008 o 1008 o 1008 0.101 
0.0050 0.1220 0.1221 0.1221 0.1221 0.122 
0.0060 0.1401 0.1402 0.1402 0.1402 0.140 
0.0070 0.1560 0.1560 0.1560 0.1560 0.156 
0.0080 0.1701 0.1701 0.1701 0.1701 0.170 
0.0100 0.1946 0.1947 0.1947 0.1947 0.195 
0.0400 0.3865 0.3865 0.3865 0.3865 0386 
0.0800 0.5123 0.5124 0.5124 0.5124 0.512 
0.2000 0.7091 0.7091 0.7091 0.7091 0.709 
3.0000 1.113 7 1.1137 1.1137 11137 1.114 

Figure 2 brings out the expected physical behaviour, where 
the decreasing conjugation parameter. which is associated to an 
increasing thermal conductivity of region 2, determine that the 
interface temperature tends to externa! wall temperature when the 
steady statc condition is achicved. However. highcr K' values 
causes interface temperatures higher than the externa! wall 
temperaturc, due to the major influcnce of the source term, in the 
steady state condition. 
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Figures 3 and 4 shows the externa! environment convection 
inllucnce, represented by the Biot number variation over the 
radial temperature distribution. lt is noticed that, during initial 
times, the temperature field achieves higher leveis to higher Biot 
numbers (fig. 3). ln longer times this behaviour is inverted dueto 
the source term intluence (fig. 4). 

ln those figures, the case regardíng Bi= 100 represents, 
graphi cally, the prescribed externa! wall temperature case, as 
studied by Olek et ai ( 1991 ). 
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Fi gure 5 - Temperature profiles analysis obtaíned from changing 
of Biot number (time analysis, fixed radius) 

Figures 5 and 6 show the transient temperature profile at the 
in terface. obtained when applying different boundary condítons 
to the externa! surface. The comparison between them show that 
in short time (r<0.5) the higher thermal cond uctivity ofregion 2 
(fig. 5) allows the interface to achieve higher temperature leveis 
than those reached considering the sarne case and using a higher 
conjugation parameter (fig. 6). Thi s behavíour is more significant 
to higher Biot numbers. For longcr time ( r>0.5) the inverse 
behaviour is observed. 
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Figure 7 - Tempcrature profiles obtained by use of inner heat 
gcncration (spatial analysis, fixed time) 
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Figures 7 to 9 show the temperature proliles for a radial 
transient heat diffusion probkm subjeet to a non-linear heat 
gcneration acting on the inner layer, in the following way (Bird et 
aL 1960): 

H(e.r)=B(1- [3
1
e- f3 e ' J (20) 

For the case where {3
1 
= [3 , =O the linear heat generation is 

recovered and presents thc maximum heat generation situation. 
regarding B parameter. ln this analysis the dimcnsionless 
temperature in the beginning of the proccss and thc prescribed 
wall temperature wcrc both considcred to be zero. ln this way. 
the dimensionlcss temperature turns to: 

e·~ T -T 
-,.- - " 

7;, 
(21) 

where T,, is the initial temperature. 

The results reached four convergcd significant digits to an 
expansion truncation order of N~40 tcrms. 

Thc comparison between the results prcsented in figs. 7 and 
8 shows that, initially ( r =O. 1), the effcct of the non-lincar source 
term is not so significant and the temperature distribution is 
approximatcly thc sarne as the profilcs obtaincd for the linear 
case ( [3, = [3 , =O). ln this case. thc diiTcrcnce betwecn the 

tcmpcraturc fields becomes more significant for the inncr region. 
On thc order hand. it can bc noticed. in fig. 8, a gradual and 

significant temperaturc protiles dccreasing whcn non-lincarity 
grows.This bchaviour complies with the physical common sensc . 
sinec thc gencration tcrm analysed is maximum for the linear 
case. 

The devclopmcnt of thc transient profilc tempcrature to 
interface radial position (r= 1) is shown in fig. 9. Thcsc results 
agrec with those got in figs. 7-8 and thc differcnces betwcen the 
proliles are ncgligiblc for r < 0.25. but significant for r > 1. 

CONCLUSIONS 

Thc linear and non-linear results for transient hcat diffusion 
problem in two layers media considering and diffcrcnt thermal 
diffusivities has been shown. 

The previous results. obtaincd by Olck et ai. ( 1991) wcre 
successfully reproduced along this work and thcy wcrc cxtendcd 

to includc thc cfTcct of environmcnt convection. reprcscnted by 
computing thc temperaturc distribution for severa! Biot number 

taking upa more general eigenvalue problem . 
Regarding the non-lincar transient diffu:;ion case. the 

gcneralized integral transform techniquc (GlTT) allowed the 

cxtension of Olck's analysis to more complex problcms. lt is 

worth to cmphasise that, due to its hybrid numcrical-analytical 

characteristic, the method allows rcliable solutions with previous 

specilied error control. Bcsides. the use of GlTT combined with 

thc Y eh ( 1977)' s thcorcm allows the detcrmination of orthogonal 

eigenfunctions through piecewise continuous media opening the 

possibility to study hcat transfer problems with other non-linear 

terms cither in the transpor! cquations or at boundary conditions 

in multilayered domains. 
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RESUMO 

A metodolog·ia investigada no presente estudo utiliza as propriedades da transformada de Laplace 
aplicadas ao algor·itrno de Stehfest , para estimar a tmnsforrriada de Laplace de dados tabelados. Pro­
blemas provocados pela n ecessidade de extrapolação de da dos são evitados, sendo necessário somente 
o volume de dados contido nas tabelas. Ensaios numéricos são realizados na determinação do fluxo 
de calor e função influência de pr-oblemas hipotéticos envolvendo convolução e deconvolução. 

INTRODUÇÃO 

Devido à semelhança entre os modelos matemáticos que 
descrevem o fenômeno de transferência de calor e o escoa­
mento de fluido em meios porosos , pode-se encontrar na li­
teratura diversos trabalhos relacionados à análise e caracte­
rização de reservatórios, cujo escopo servem de referência 
para a análise de problemas de condução do calor (Rorn­
boutsos e Stewart , 1988) , (Kuchuk c Ayestararn, 1985) . 

Numa amostra genérica, o conhecimento de sua ge­
ometria, condições de contorno e propriedades (condutivi­
dade e difusividade), caracterizam o chamado problema 
direto de transferência de calor, cuja solução é determi­
nada resolvendo-se a equação governante (Carslaw e .Jaeger , 
1959). Por outro lado, a ausência de urnas das três condições 
citada'> indica tratar-se de um problema inverso (Beck et al. , 
1985) 

Em problemas diretos de condução de calor , o uso de 
transformadas de Laplace possibilita que a solução do pro­
blema, obtida no espaço transformado, seja expressa através 
da convolução da solução para condição constante com a 
condição histórica (variável com o tempo), que no caso pode 
ser a temperatura e/ou o fluxo de calor. A solução para 
condição constante é chamada função influência ou função 
resposta uni tária (se esta puder ser representada por um 
valor unitário). Dcconvolução é o nome do esquema que 
permite a obtenção da função influência a partir do conhe­
cimento dos dados de temperatura e fluxo de calor medidos 
simultaneamente. 

Para o ca<>o específico de um problema inverso no qual 
tem-se informações sobre a geometria da amostra e condições 
histórica<>, o conhecimento da função unitária permite a de­
terminação das propriedades tcrmofísicas da amostra, e as­
sim, ambos os esquemas envolvendo convolução e decon­
volução podem ser utilizados (Moreno e Trevisan, 1994). 
Tais esquema.<>, em sua maioria, dependem da transformada 
de Laplace dos dados históricos de fluxo de calor e tempe­
ratura tabelados. 

Embora alguns autores, a exemplo de Bonrgcois c Horne 
(1993) , prefiram realizar suas análises no espaço transfor­
mado para evitar os erros introduzidos por ocasião do uso 
de algoritmos de inversão, a dificuldade de se determinar a 
transformada de Laplace de uma série de dados tabelados 
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(finitos) permanece, uma vez que a transformada em questão 
trata-se de uma integral imprópria. 

Métodos atuais que estimam a transformada de Laplace 
de dados históricos são limi tados pela necessidade de re­
alizar extrapolações para estimar tempos longos de maneira 
realística. O presente estudo investiga a formulação devida à 
Ozkan (1995) , que utiliza a'i propriedades da transformada 
de Laplace aplicada.<; ao esquema de inversão de Stchfest 
(1970), com a vantagem de utilizar somente o volume de in­
formação contido na<; tabela<;, dispensando a necessidade da 
extrapolação dos dados. O esquema de Ozkan é analisado em 
problemas envolvendo convolução c dcconvolução, aplicados 
a um caso teste. Resultados obtidos são comparados com 
aqueles obtidos pela inversão numérica de Stehfest e pelo 
algoritmo de convolução de Kuchuk e Ayestaram (1985). 

FORMULAÇÃO DO PROBLEMA 

O problema físico investigado neste estudo trata de um 
material sólido, homogênco c isotrópico , de espessura H, 
submetido à condução de calor unidirnensional. A equação 
governante e condições de contorno estão representadas 
abaixo: 

â2T 
âx 2 

1 âT 
(~ {)t 

T(J:, O) = T; 

T(L, t) = T; 

T(O, t) = Tr(t) 

k [âT] = -q,. (t) 
âx :r =O 

(1) 

(2) 

(3) 

(4) 

(5) 

São introduzidas as seguintes variáveis adimcnsionais: 



· · • - " • • - " · • - _!L • 0 - k (T T) .{. - /J > f - fj'X f, q - qr' - q ,.L - 7. 

A partir da definição da variável de Laplace adimensional 

(s' = 
112 

8) , a solução do sistema acima no espaço transfor-
"' macio será: 

_ • • senh ( (1 - x' )JS*) -• 
E>(x , s ) = q,. 

#w8h(Js') 
(6) 

Substituindo-se a transformada de Laplace da condição 
adimensional (4), na equação (6) aplicada na superfície x=O, 
obtém-se: 

e ( ')- tanh(#)_. 
,. s - JS* IJ ,. (7) 

Definindo uma função -:;fi* ( s •) como sendo 

-:;jj* (s' ) = _!_ tanh( R) 
.s * JS* (8) 

E substituindo-se a expressão anterior na equação (7) 
temos 

e, c 8 • l = s • . -:;J' c 8 • l . ª; c~ · l (9) 

A equação anter ior expressa, no espaço transformado 
adirnensional , a temperatura na superfície em função da 
convolução da função influência, (-:;fi') , com o fluxo de calor 
variável. Tal expressão, que é de fundamental importância 
na investigação de problemas envolvendo convolução e de­
convolução , esbarra na necessidade de se estimar as trans­
formadas de Laplace dos dados de temperatura ou fluxo de 
calor medidos na superfície. 

PROCEDIMENTO 

Seja ] ( s) a t ransformada de Laplace de uma função f ( t) 

L{f(t) } = f(s) =~o= e- 5'f (t)dt (10) 

A metodologia de Ozkan , objeto de análise neste es­
tudo, estabelece que se a expressão da transformada ] ( s) 
for conhecida, então um valor aproximado da função inversa 
f(t) no instante t = T pode ser definida. Tal função apro­
ximada !a ( t), conforme a fórmula de inversão de Stehfest, é 
dada por: 

N 

J( t) = Ja(f) = 1;2 L Vj . J ( 1;2 j) (11) 
j= l 

O vetor Vj, cuj a extensão depende somente do parâmetro 
N, é definido por 

A propriedade da translação aplicada à transformada de 
Laplace, válida para t > a e a > O, é descrita como 

L{f(t- a)}= e - as · f( s) (13) 

O esquema de Ozkan parte do conhecimento da ex­
pressão analítica de f( s) no espaço transformado e utiliza 
soment e a série de l'vf valores tabelados de f ( s), definidos 
cm s = ( 1~2 j) , onde 1 :S j :S M , necessários para estimar a 

transformada de Laplace aproximada ] ,. ( 8) . Assim, dados 
N valores de f(T;), onde 1 :Si :S N e T; - J <Ti, a função 
aproximada é obtida combinando-se as equações (13) e (11 ) , 
produzindo 

N 

ln2 ~ - a '"" j - ( ln2 ) 
f(TN- a) = T L...... Vj ·e 'T'N · f a TN j (14) 

j= l 

Note-se que f a(s) é obtida paras= C':~j) , onde 1 :S 
j < N. Desta forma , a equação (14) pode ser resolvida 
conforme a formulação a seguir: 

onde 

AF;, =R 

TN 
r ;= f (Ti)- comi =1 ,N 

ln2 

(15) 

(16) 

(17) 

(18) 

A solução do sistema constituído em (15) fornece o vetar 
Fa, que contém a série de valores da t ransformada f a (.~) 
estimados para 8 = ( !;~ j) , onde 1 :S j :S N. 

RESULTADOS 

Nesta seção são realizados ensaios numéricos objetivando 
observar o comportamento da metodologia de Ozkan sob a 
variação do domínio de representação da função. Busca-se 
também verificar o comportamento do método para diferen­
tes valores do parâmetro N, inerente ao algoritmo de inversão 
de Stehfest. 

Considera-se inicialmente o caso t este no qual os dados 
tabelados são gerados por uma função simples (linear) , cuja 
transformada Laplace é conhecida. R esultados referentes 
ao cálculo da transformada de Laplace da função f(t) = t, 
mostrados nas Figuras 1 a 2, foram gerados a partir de 50 
pontos. 

A Figura 1 mostra as variações na representação da 
função no espaço t ransformado, decorrentes de mudanças 
do número de pontos empregados na construção do domínio. 

min (l,~) k~+l (2k) ! 
12 

Nesta figura, a melhor representação é a que utilizou urna 

V, =(-1)~ +J L (Jf - k)!k!(k- 1)!(j-k)!(2k-j)! ( ) malha onde os 50 pontos foram dispostos segundo uma 
k=~ malha não uniforme, com refinamento no início do domínio, 
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+H 

++ 
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Figura 1: Transformada exata e aproximada: variação <lo 
número do pontos do domínio. 

gerados segundo uma série de poWncia (Manole e Lage. 
1993), cujo menor intervalo (base) é igual a 5 x 10-:l _ 

A influencia do parâmetro N é mostrada na Figura 2, 
ond<• observa-se que o a umento de N provoca pPrturbaçõ('s 
na r<'produçã.o da função aproximada. Teoricamente, d<• 
acordo com a equação (14), o aumenr.o de N fari a com qu<' 
-F -F . . -f (I" ''·) -!( '"'' ·) A -" -t , IJO!!< COI!l ISSO " T,; J -t f.J . . nao 
confirmação de tal comportamento fa:7: com qu<' tais per­
turhaçôes sejam a.-;sociadas ao a umento de N no esqll!~ma <k 
inversii.o Stchfest , no qual ba.-;eia-se o a lgoritmo aqui apn·­
sentado. Esta ob;;ervação não questiona todavia, o papel dP 
Fa como solução d a equação (14) . 
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o Ozkan, N=4 

Ozkan, N=6 

base=5X 1 0·3 

+ + 

0.2 0.4 0.6 
domínio real 

+ 

0.8 1.0 

Figura 2: Transformada cxata·e aproximada: variação do 
parâmetro N. 

A habilidade do método apres<•nt.ado neste trabalho 
é avaliada em problemas de con volução e d!'convoluçã.o . 
São estimadas as funções presente~ na equaçã.o (9), con­
siderando que as outras duas funções são conlwcida.-;. As 
sit.uaçôes analisadas consid<~ram uma amostra hipotética 
com dimensÕPs H =2 , 54 x 10- 2 m e condutividade tí•rmica 
k= 2, 5 T-Vfm ."C. 
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Couvohu;ã.o 

~!'SI!' t!'SI!' pa.ri.!'-S!' do conh<•ciHH'lltO dos dados 
hist.círicos da t.<·mp<'ratma (~Prados artificialuwnt<'), medidos 
na superfície da amostra <' busca-s<• <'stimar o fiuxo d<! calor 
uwdido na supnfíci<' x=O. A. Fi~ura 3 r<'JlWS<'Ilta o hist.cír ico 
d a temperatura ua. sup!'rfíciP da a most.ra hipotú.ica. N<'sta 
fi ~ura, o domíuio d<· l.<•mpo {~ repr!'s<'ll t.a.do por 100 pontos. 

12.0 -y-------------------, 

10.0 

~ 8.0 
á:: 
~ 

6.0 ~ 

"§ . 
Q) 
a. 
E 4.0 
Q) 

f-
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0.0 ~~~,..-.-~-.--,~~....-~~.......-~~-.-.~~ 
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~ 600 
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(ij 
ü 
Q) 400 
-o 
o 
X 
~ 

iL 200 

o 1000 2000 3000 

Tempo[s] 
4000 5000 

F i~nra 3: Histórico da temp<•ratura l'lll x=O. 

N=6 

inversão analítica 

Ozkan 

6000 

o~~~~~~~~~~~~~~~~~ 

o 1000 2000 3000 4000 5000 6000 
Tempo[s] 

Figura 4: Soluçào para Hnxo <le ca.lor <'III x=O, comparação 
com inversão ;malítica para N = 6. 

Explicitaudo-s!' o Huxo <l<' calor no <·spaço transformado, 
a <•qu ;uJw (9) r<'Jlr<,seut.ará a c<mvoluçiio d a solução para 
fluxo <i< ' calor const.ante com a t<'lllJH'rat.nra histórica na fron­
t<•ira x= O: 

lí ~ (s*) = B ,.(s·) 

s* .:;[*(.~·) 
( 19) 

Na Pxpressiio an terior, a t.ransf(nmada <le Laplace dos 
valon's t.ahdados <lo his tórico da t.P!llJH 'ratnra (E-) ,. (t )) e da 
função resposta para fluxo constaut.<· (1/J( t )) sào <h'tenui­
uados atrav6s do procPdimeuto d <• O zkau . Not.!'-S<' <Jil<', 



como para o problema físico considerado, a transformada da 
fu nção resposta tmá sempn' a forma da equação (8) (Tre­
visan et a i, 1993) , pode-se substituir t~sta expressão em (19). 

A Figura 4 compara os resultados da estimativa do fiuxo 
de calor segundo o esquema de O<r.kan (N = 6, hase= l0 --:3 ) , 

com os reproclu<r.i dos a par t ir da inversão numérica ela função 
analítica resultantP da equação (7) empregando o método 
de Stehfest. Ohsl~rva-se que para N>6 passaram a ser in­
troduzidas oscilações no início e no fi na l do domínio de re­
produção da fun ção estimada. 

Ensaios numéricos a testam que mesmo com o aumento 
do número de pontos nas regiões mais crít icas do domínio ele 
tem po, as oscilações persistem , valendo a ohsPrvação que, a 
exemplo do obser vado na F igura 5, a representação do fiuxo 
de calor segundo a metodologia de (hkan é mais sensível 
aos erros devidos ao aumento de N que ;t inversão analít ica 
correspondente. 
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o 1000 2000 3000 4000 5000 6000 
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F igura 5: Solução para fiuxo de calor em x=O, com paração 
com inversão analít ica para N =8. 

Decon v o! ução 

Na Figura 6 estão rl'present.arlos os perfis da função in­
flui'' ncia no l~spaço real, com domín io dl' tem po representado 
por uma malha irwgu lar (haiiP=10- :1) , refinada nos instan­
tes iniciais. De maneira gera l, ohsPrva-se que o comporta­
mento do método de Kuchuk é a telhor no t recho t ransientP 
dev ido à mdhor concordància com os resultados da inversão 
rmmérica da exprPssão (8) (N= 6) , apresentando no entanto, 
um pequeno desvio nos pontos iniciais. Ambos os esquPmas 
apresentaram perturbação na passagem para o período per­
mamente, sendo qtw coube ao método de O:tkan (N =6) uma 
represeutaçào m ais suave deste trecho. 

+ 

N=6 

inversão analítica 

Ozkan 
- Kuchuk 

10"6 +-~.....,,-~.....-~~ ................. ..,.~~-~~~~~ 
10"3 10"2 10"1 10° 101 102 103 104 

Tempo[s] 

Figura 6: Deconvolução: N = 6 (Chkan) e base=l0-:1
. 

Os resultados mostrados na F igura 7 indicam a infiuôncia 
do parãnwtro N no método dP O:tkan , cuja represen tação da 
funçào uni t ár ia ev iderK ia o aumento da ampli t ude da pl~r­

tubaçào no trecho pl'nnarH!ntl'. Como consequência optou-se 
por a umentar o mínwro de pontos no domínio ele tem po no 
trecho corresJHHHlente. 

10"1....------------- - -------, 

Deconvolução é o nome do procedimento que envolve a 1 o·2 

determinação da funçã.o resposta para uma condição cons-
tante, partindo dos dados h istóricos da temperatura e do 
fluxo de calor medidos simultaneam ente. 1 o·3 

Dent re as várias técnicas d1! dcconvoluçào encont radas 
na literatura, optou-se por comparar a métodologia invest i­
gada neste estudo com o esquema de Kuchuk e Ayestaram 
( 1985), que obtém a fu nção unitária através da lineai"i:tação 
da integral de convolução. 

No espaço t ransformado, a fu nção un itária é obtida 
através da equação (9), como segue: 

7f;(s*) = e, (s*) 
s* ·q;. (.~·) (20) 

Nos testes numéricos reali<r.ados considera-se conhecido 
o pl~rfi l de temperatura medido na superfície da amostra 
hipotética. (Figura 3) , sendo que o fiuxo de calor é obt ido 
em (7). As F iguras 6 a 8 comparam os esquema:; investi­
gados com os resultados da inversã.o analít ica (StehfPst) da 
equação (8) . 
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inversão analítica 

Ozkan 

Kuchuk 

1 o·6 +-~.,.....,~~,...~~,.....,,..,..,.,.,.,.~~~~~~~....l 
10"3 10"2 10"1 10° 101 102 103 104 

Tempo[s] 

Figura 7: Dl•nmvolução: ~=8 ((hkan) e base=lO- a 

A F igura 8 mostra n'stil tados obtidos refin ando-se 
a malha temporal no iuício (base=l0 - 4

) e no final 
(base= 10- :3) do intervalo d(• ocorri"ncia do processo. 

Das F iguras 7 e 8 nota-se que o aumento do volume de 
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Figura 8: Deconvolução: N= 8 (07-kan) refinamento elo 
domínio ele tempo. 

dados representados provoca pequenos desvios ao longo elo 
domínio de tempo considerado na representação devida à 
Ozkan (N=8). Ensaios realizados mostraram que tal com­
portamento é observado somente quando se aumenta N, não 
sendo indentificado quando se emprega N=4 e N=6. 

CONCLUSÕES 

No espaço transformado, processos de convolução e 
deconvolução envolvem a multiplicação ou a divisão dos 
históricos da temperatura e fluxo de calor na fronteira da 
amostra. 

A formulação apresentada neste estudo, mostrou-se efi­
caz no cálculo de transformadas de Laplace de funções tem­
porais, disponíveis na forma de tabelas, não apresentando 
limitações quanto à extensão do domínio de tempo ao dis­
pensar a necessidade de realizar extrapolações para estimar 
valores no infinito. 

Por ter sido desenvolvido com base na formulação de Ste­
hfest, o método de Ozkan apresenta as mesmas limi tações 
que o esquema de inversão numérica referido, principalmente 
com respeito à sensibilidade do parâmetro N e ao tratamento 
de funções com variações abrupta.<; de dependência do tempo. 
As inversões estimadas a partir da função de Laplace apro­
ximada (fa), obtidas nos casos t este de convolução e clecon­
volução, mostram que quando trazidos para o espaço real, 
os resultados reproduzidos segundo a metodologia ele Ozkan 
agregam os erros inerentes ao esquema no qual é baseado 
aos provocados pela própria inversão. 

No problema de dcconvolução analisado, enquanto o es­
quema de Kuchuk apresenta melhor compor tamento no tre­
cho transiente, o esquema ele Ozkan reproduz melhor a 
função influência no trecho permanente. 
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ABSTRACT 

The present study invcstigates a method to perforrn thc 
nnmcrical Laplace transformation using a tabulatecl set of 
numhers. The scheme, which uses the propert ies of the 
Laplace transforms applied to the Stehfcst's inversion al­
gorit.hm, avoids the necessity of extrapolation tasks used by 
other methods. Numerical experiments have been carried 
out in convolution anel deconvolutiou problems to buildup 
t.ests concerning the dctermiuat ion of bot.h heat fi ux at the 
boundaries anel tlw constaut heat flux solution. 
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SUMMARY 

'l'lw present. work sturlies t.he fiuiLe d ement approximation for t.he lwat iransfer process in a n 

opaque t.hn'(Ldilnensional plal.e wit.h a t.empem t.ure-depeudent. source dominating the conducLive 

operator. '1'/Je ndop/.(x.Jwechanienlwodel assumes t.he existence ofa heat tra.nsfer from / to the plate 
following Newt.on's law of ('()Oling. /\ Gmdient-Galerkin/ Lnast-Squ <l.res formulation was adopted 
in tlw numerical sinmlal.ions &'i 11. remedy for t.Jw (;alerkin instability when subjected to very high 
sor n·ce-don1inal.ed reginH~JI. 

INTRODUCTION 

ln mot<t case;.:, fini te element. uwt.hod;.: are bm<cd ou 
Galerkiu a pproxima.i.ion , which , in t. he last. <leca.<l et< , has 

been applied to approx ima t.t• a la.rg" ran ge of prohleuJs i11 

Enginer~ring (C:iarkt., 1 !!7.~). Gah~rkinmd.Jwd wa;.: originally 

introduced for ;.:t.rudura.l problems iu which , assmning ;.:omc 

restrictions usually pres(~nt in engine•~ring prad.ical applica­

tions (H uglws a nel Fra1wa, 1!187; Franca dai., 19!!'2), gives 
rise to symmetric ellipt.ic opNa.tor;.: a.ud g(~llerat.es rat.her op­

t.imum convergencP ra(.()f' . 

However , wlH•n a.ppli(~d t.o fluid problmn;.:, a slow de­

velopment of the Ga.lerkin approx inmt.ion lms hee11 veri fied. 

Thi::; fad may he explained by additional difficultics tha.t ap­

pear in a.pplicat.ions such a<:' incompn'ssihle flow;.:, in which 
the pressure fi ,-,Jd must h<~ r'omput(~d as a. Lagrange mult.i­

plier of the velority field , Ums g(~nerat.ing a mixcd prohle111 

whieh requ ires t.he compa.t ihilit.y o f t.Jw finit.• ~ elenwnt sub­

spacPs used t.o approximat.e t.he t.wo ahov(~ lll<'ll tiow~d fi••ld :<­

the so-called Bahui~ kn-Hr('zz i condition (C iarl<·~t . , l!l78) . Bt>­
s ides, whcn t.he inert.ia.l t.Prlll of t.lw mom•~nt.nm f'q uat. ion ii' 
t. a ken into aceount., t.h(~ adw~d.ive o]wrator for <ldved.ive­

dorninated ftows is non-;.:yJm net.ric, lea.d ing to mnnerical 

pa.tholngics in thc Galerkin approx ima.t.ions of t.ht~se prob­

lems such as the Jocking of tlw w~locit .y fidd a.nd spurious os­

cillations in t.hr~ prPK'-'Ilff:' fi eld. TIH'i'f'i' lllid!•sirahle pa.t holo­
gie« may b1~ pwseut PWm in «nch kinemat ical e<l>'C~'< when a 

t emperature-dPpendent. hnü. source domiw1t.e;.: t.he d a:i<s ical 
di ffu sive operat.or. 

T he pres•~nt work studiP::< the finit e (~l em•mt approx­

imat.ion of heat t.ra.n ;.:fpr JHO<:P«« in a11 opa.qne t . Jif(~e­

dirnensional plate (Saldanha da Gama, U~97) wit.h a 

non uniforrn ternpera.t.nn~-d<~pen<h~nt ;.:onrce when this 

lwat. source domina.t.es t.he conduct. ive operator. Th(~ 

adopted rnecha.nical mod(•] is obt.a ined as;.:nming tlw ex­

i;;tence o f a lwat tra11sfer from j t.o tlic~ plat.e f(JII owing 

Newi.on 's la.w of cooling. 11 (~;-: i <k;.:, an i t1t.egrat. ion < Jf 

t.hi« model on plat . 1~ thickJI(~:<s diredion prod llC(~S a two-
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dimensional mod d in t enns of a mea n pla.te tempera.t.ure. 

N umerica.l simulation:o of the above d0scribed problern h ave 

att.ested the ins t.abilit.y inherent. to Galerkin formulation in 

t.he prt>:OCltce of very high souree--domina.ted regim0n. Usual 

t<trategies in the Engineering pract.ice to deal with this ,.;hort­
coming, sueh as mesh refining or higher order interpola­

t.ious, proved to be indficieut.. As a. remedy for thesc nu­

merical shortcomings, a st.abilized forrnulat ion based upon 
t.lw ( ;radi••nt-( ;a]erkin/ Least-Squa res ( GGLS) methodology 

(Franca aud Dut ra. do Carmo, 19~9 ) has been te;.:ted . As 

it will be explored aloJJg th r~ art.icle, while t.he cla3sical 

Ga.h•rkin met hod provPd to h <> m mble to capture aceura.tely 

sharp t.herma l boundary layers, the GGLS fornmlation wa .. '-' 

ahle t.o ge1wrat.e stable a pprox ima.t.ions even for v('fy high 

source-dominated regimen. 

MATHEMATICAL MODELLING 

Ld. us cons ider a body wpresented by t.he bounded 

open set B defined by 

B 3 2 {(:r , y , z) E R such t.hat (:r, y ) E n C R , 

- /, < z <L} 
(1) 

in whidt n is a hounded open sd of R 2 and L i;.: a po;.:it.ive 

mnstant.. The "d B is called a p lat.<' (s•~<' Fig. 1 ). lf L i« 
81m1l1 it is conve11i•mt to de"'eribe the h<~at transf(~r proc<'SS 

in B ta.k ing into account. it« geonwtriea.l features. ln oth<'r 
words, f(,r small L, the heat t.ra.nsfer phenomPnon in B may 

be, in a certain sense, d nscribed in the "et n (Sald anha da 
Gama., 1997). ln tliis work, we will descrihe and simulate 

munerieally t.lw hea.t. tran«fer proce«;.: in a thin pla.t.e wh.ich 

is originally repre"'ented by: 

\1 · ( f~ \!T) + r o i11 B 

T J'.q 011 T9 

n,\1'!' · nao -= O on 1}, (2) 

- K\J'f'. ez : ni (T - 'f\) for z ::. +L 
K\J'J '. e= fi _('!' - '1' ) for z = -L 



in which T is t.h<' tempf'fa.t.ure field , I~~ is tlt(' rPgion of 
the boundary âí2 on which are imposed e«sentia l (Dirid!let.) 

conditions while li, is suhjedecl to I he natural (NPumma.n) 

ones , nao tlw unit nutwa.rd normal to Dí2, f.·. (.?: , .lJ ) > O 
the tltermal conduct. ivity, n ,.(:r, y) nnd h, __ (x, .11) conv<•ction 

hea.t t.ransfer codficient.s, 'I't-Cr, y) and 1' (:t, y) rekrence 

t empera.tures and tlw e1wrgy supply r ( :r , y) a lin<'<lT fum·­
tion of T , 

r =o- ,ôT 0 ) 

wit.h a(x , y) and ,13(;r, y) 2: l) lmovm functions . 

/ 
/ n h+(T-7 

/ // +L / 

-- ·· ----·--·--·--·J. _______ =; r IB 
/ 

), -L 1 ... // 

I / / 
/ 

.. 
JJh_(T-Tj 

Figure 1. 
plate. 

Energy t.ran::' fer in a t.hrE'e-d ilnen"ional pla.JH' 

THE PLATE HYPOTHESIS 

lntegra.t.ing the fir>-<t. equat.i on of C.!) over t lw thid:~ws;; 

'2L and us ing t.he h ounda.ry condil.ions si.at.ed iu (2) , W<' will 

obt.a.in 

f
i L 

{\7 · ("\77') I r}dz - lh t- (T- 1'1 ) lz t L 
- L 

- lh_(T- T )]z _1, = O in n 
I ' - 'J~ on r 9 

"VT · n;Jo -- O 011 1/, 

(c1) 

It is conveuient. now t.o df'fh!P a llH'illl t.Pmperatu n• <'val-

ua t f'd over thc thickJl('SS of t.he piai.<', O 21~, J1 
/' l'dz. 

Wlwn T belnngs to I} (l3) , 

l_/ (l3) =- { q I L q
2dí2 < 00} (fí ) 

a.nd l3 has the cone propPrty (l'vlaz'ja, J!)Rf,), Ti~ a ,·on­

tinuous and bouuded fuuction <1<' wdl as O. So, [(,r a t.llin 

pla.te (vny small L ), tlw a.pproxilllation O rJ T iu l3 may 

bc considerE'd a nd , t.!tenJow, probh•m (·1) giv('::< ri:;e t.o, 

\7- (f{.\70) ·i T -
2
1
1
, [h 1 (0- 'l't) 

l h. (H-'1') 1 :: 0 i11n 

O .: Oq on 1 ~, 1 
"\70 · llfio c O on 1/, 

(G) 

i11 which t.]u, mlknow11 is O, whid1 <kp<'!Hls only ou (:r , !J). 
Tt.king int.o accmmt. (:1), pro h km (G) m a.y be <'xpres."<'d 118 

- \7- (H\70) I Jl(} À in n 
(} o,, on I :,, (7) 

N.\70 · n;;o o Oll 1/, 

whcn' À(:r, y) and Jl (:r: , .11 ) arP lmmvn finwt.ion::< d<'fhwd hy 

1 1 
À o I '2L (h 1 T 1 i h. '/' ) li iJ I -(h~ I li. ) . '2L 

(k) 

A va.r iat.iona l fonnnlat.ion Jnay llf' llOW pn ,sent.ed , s in e<' 

prohl<·m · ( 7)- (:-~) lm<' m1 <'quiva.l<•nt-. miJiimum prilwipk. Tlw 

fmwtioJJ O which ;;a.t.is fies (7)-(K) is tlw nn<' t.]Ja t. minimi Z<'S 

th" fuiwt.ional ! [<P I ddint•d H« helow, 
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I 1 {h'. ') /I ')} I lc/J -;; (IVr/>1-) - À(/> 1 0 lq? j- dn (!J) 
\) ~ ~ 

i11 whid1 c/> i,_; any admissihle [ield cf> E H/ , 

H' {c/> E L 2 (n)liJ,,rj> E L2 (n) , for i 

<P 
(10) 1 ' '2 ' 

o,, on r 4 } 

'f'lH' fnnd.io11a] l lc/> 1 i:;; qnadrat.ic, ('OllVPX m1d < ~oPn : ive 

( lkrger, 1977; Salda nha. da. Gama., 1(~07) , s iw·e 1; a.11d Jt a re 

pos itive Vil.lned fmwt.io11:0. 111 ot.lwr wonls, t.his hmd.ional 

admi(S on]y 01}(' lllilliHllllll whicll i>' fP<ldl<'d W ]Wll (p C" fi , 
]J(,i ng O t ]H' solution of ('q. (7)-('-: ), t 11<' t·:ul<•r-1 ,agrang<' equa­

tion o[ fmwtiona.l (!l). 

FINITE ELEMENT MODELLING 

ln t.h is ::<<'d. ion we pres<•nt a da«sica.l fin it.e • •lement. Jll<'l.hod 

t.o approxima.t .e t.h<' <'IH'rgy t.ran;,; [(,r i11 t.hi11 pla.t.<•;,; snhj<•c t.ed 

to temp•,rat.nr.,-d<'Jl<'IHknt. sourc<,s. (<,qs. (7)- (.'i )) . 'l'h<' prol)­

kms con"i<kred h erein ;tn' ddi11<'d on a hmmckd dmna.in 

n c R 2, with a honmlary /', 

{
I ' - T,, uT\. 
1 :., n 1/, ifl , I ;, I o ( 11 ) 

wht,re I :,1 i" t.lw n'g ion of tlw hmmda.ry I' on which <'::<S<'n-
1 inl (i) i ri<'h kt.) cond it ions are• impo,_;ed aml !';,, is su h j(•d,(•.d 

(o lll t' ll <lillT<l] (!\<'llllllll<ln) ones . ln a parli(.ion (h of' do-

111<1-ill n int.o C'klliP!li.::< /( COJl::<isf.i ng of COl lV< 'X qnadriJat.eraJs 

pt•rfom~t •d in t.lw ll >' llal way (C ~ ia.rl et. , I !l7S) , 

{
n U n1, 

/\' ( t' ,l 

n11, n n/{.) ifl , 
(1 '.2 ) 

\f /<..'1 , /(2 E C,,, 

tlw finit" <•knl<'lll suhsp<lCPS for i.<'lllpNa.t.un• fi<'ld \Vh ar<' 

ddhlf'd hy, 

\.V" { d> E // 1 
( n ) 1 q?1 1\ E 1 >k ( J(), v 1\· E C;, , 

<P 
ll on I :

4
} ( 1:~ ) 



H'~'· { <P E 11 1 (n) 1 <P1K E eku.::) , VK E eh, 

<P - 0,1 011 F 11 } 

(14) 
where Pk( k" ) denotei'\ thc t<pêWf' of polynomial t< of dq>;ree 1.: 
greater than zero and 11 1 (n ) i ~ the Sobolev ~pact> of func­
tions wit h >'CjlJRff~- int.Pgrab)t• va)uc and ).:~J -<)(~fiVatiVPS in Ç2 

(Maz'ja, 1990), 

1 . { 2 âu . ? 
H (!2) = 11 E I~ (n) I D:r.; E I~-(H), for i = 1, 2} 

(15) 

Classical Gakrkin Mt>thod. Rasf~d upon th ~ approx­
imat.<~ su bsets dPscrihcd by eqs. ( 1 :.3)- ( I ;J ) a.nd >< uppo8ing 
t hat. t he fini te dPnH~lll. approximat. ion ()h a.d mit.s tltl' rPp­
resentat ion (Jiughe,; , 1 987) 

(16) 

' vh(,fl '. <r/' E " 1h <"11<1 ' 1
_;; (} 1 [ ' w·· 'al t t r v~ • u , 'I o 1 h , c c . 1 cons .rue . a 

Ga.lerkin a pproximat. ion for <'qs. (7)-(8 ) a,;: Giwn À: TI ---+ 

R andO : r ---+ R Finei () h E Wh ()h ""'" + 0_1"' witl1 .</ .C/ ' - Y' r 

'Ph E W g. such tlntt 

(17) 

Let us now expn,8s t.lw finit.c d errwul. approximat.ion a::: 

a combiuat ion of lmown 8hapP funct.ions NA and uuknown 
degree::;-of-freedom <'PA (Ciarlet., 197S), 

L NA (x )<PA ( 18) 
A < 11 1/ y 

wit h 11- 1)9 denoting tlH' compleHH,Ht of !h(• Dirichlet. prc­
s<:ribed nodP8 '1/!1 iu tltl' 8et. of a li global uodes 'IJ. Tim,;, 
71 - '1/g represl•uté' tltl, set of nodal point.,; a t. which ()h is 

to be determined , namely, tlw 1mmhl•r of uodes 'IJ - '1/g is 
equal to the number of equat ions. Subst itut.i11g eq.(l 8) 111 
t he Galerkin prohlem expre.'<s<xl in < ~J- (17) , we obt.a in 

L GA(x)<PA C"· o , 
A E rJ 11 9 

wlwre 

OA L [1 (1 .. .-.\lNA · \!Nn 1 J'NANB)dn]oB 
l3 E rJ - 1)9 ° 

-i >.N AdD I L [j (N.\lNA · \!N n 
l !fr]g 0 

( 19) 

t t'N ANn)dn] 0~3 , 'V<P" E Wh 

(20) 
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O= 1. or 
~-'O.n =O 

YL 
.X 

0 = 0 

() = J. nr 
r·o .n o 

Figm n 2. Ew:' rgy t. ran8fer in a biunit.y plan•~ pla te: Problem 
stat.l ~ment.. 

/\:,; the eq8.(19)-(20) must hold for ali t tefit funetions <P\ we 
get. t.hat tlw mefficient.s <'PA in eq.( l8) may asstmH~ any ar­
bitrary value and so we shall impose G A .. O, V A E 77- rJg, 
resulting in the following matrix problem a.ssociated to t.he 
Gakrkin formulation (eq.( l7)) : Given a. st.iffness matrix K 
a11d a /oa.d wctor F , Find t.he vector d sue h that, 

Kd -=F 

wher<' 

K ... [Hi'CJ lneq lleq 

K F'(J ·1 ( H. \1 NA . \1 N B I pN A N 8 ) dfl 
o 

f ? i N J\>.dn 

L [fo (H\! NA· \lNB + pNA NB)dn]o~l 
B~ ' '" 

D(A B) --- { 1', Q 
' o,() 

, if A, B E 'IJ- IJg; 
, if A, B E rJg· 

(21 ) 

(22) 

wit h the arra.y D introduced to a.ss ign t.o a globalnode A or 
/3 t.he corresponding global equat ion numlwrs P or Q and 
n,'l ><t.anding f(Jr t.he lnnnber of algebra.i (~ cquat ions (t.he di­

men,;ion of t. hc compllement 'IJ -17g ). ln order to save compu­
t.at. iona.lmr~mory, it. ié< more convenient to ha.ndle t.he global 
mat rices K anf F of t'ystem (21 )-(22) in t.erms of element 
matrin~s k 1' m1d fK a..'< follows, 

K = An:-~ . (kK) I\ ·c· [ 

F = A~-~ ~ (fK) 

f K -1 N ).dfl - ~ kK () K . a - a · L...., ·ab b 
í).K b= l 

wit.h A n~presenting t.he a..-,Hl~mbly opera.tor (llughes, 1 91-\7) 
to forrn K and F from t.he elernent a.rrayo; kK and fK , 
1 :S a, b :S n,, with nen being the nurnber of elernent 



nodes, ne1 is the mnnher of mesh el ements and Bt' -- 09 a.t. 

the pn•scribed y-nodes and, othPrwisc, equals to zero. 

R<~ma.rk. It. is well lmown that t.he classical Galerkin 

method a.pplied to st.rongly adved.ive <'quat.ions result >-' in 
spurious oscilla.t.ions in t.lw finit.<• element. approximat.ion 
(Huglws anel Franca, 19~7 ; Franca a.nd Dut.ra do (~armo , 

1989) . Howevcr, nven in such a s imple killPmat.ical formula­

t.ion as defined i11 eq.( 17) , t.he ( ;aterkin md.hod may gen­

era.t.e unst.able a.pproxima.tions for hea.t souret·-dominat.ed 

<:ases - &'-' it. will he <~xplored in tlw comput.ational t <'st.s 
perfornwd in next. Sf,d.ion. 

A Gradient-Galerkin / Lea.st-Sguam3 Formulat ion . One 

now introducet! a Gradient.-( ;a,krkin/ I ,east-Squ arcs fnnnu­

latiml i11 order to stabilize t.lw e11 ergy t.raJJ«fPr i11 thin plat.es 
suhjed.ed to t emperature-dep<mdPnt sources. (<,qs. (7)- (.1-q ). 

Employing the fiuit e elcnncnt su bspaces fór t emp<,rat.un• 

field W" and w;definecl in eqs. ( 1:3 )- (14), and st ill suppu::;-

ing that. 01' admilt: t.he split int.roduced Íll eq.(l6) , we can 

construct a Graditmt-Gnierkin/ Least.-Squa.res approx ima­

tion for eqs. (7)-(8) as: Given r: TI ----* R and 09 : !'9 ----* R, 
FindO" E W " O" ,n h -t- Oh ·with ,nh E ~Vh ··uc/1 ihai 

g' ..,., .'1 r '·'"' 

1 1-i-Vcp" · V q/'d0. 1- r Jrcp"q/'dn 
o lo 
f- L 1 (p.cp1

' - v. (HV'f")) 
/{ Et :h \! K 

T(p.c/Jh- V· ( ~>Vc/J"))dll 

-t L 1 (V (tt'tc:/' ) - V (V. (f;.V cph))) · 
[(( Ch O K 

· --y( V (p.cfJ") - V (V · (~>.Vq/')))dí'l 

: r ).. cjJ11 dí'l -1 "-VO~ · Vcp"dí'l- 1/tO~~ cp"dn ln o n 

-1 L 1 ).. T( JrcfJ"- V· ( ~-i-V cjJ1'))dí2 
J(E<:h n K 

+ 1~h kK V)..· ~r(V(p cfJ" )- V (V · ("Vq/')))dí'l 

- L 1 (pO~ -v. ( f;"\18~ )) 
/{FC,, O K 

T(Jtc/Jh - V· (f<Vc/J"))dll 

L j (V (11e;; )- V (V. (f>.VH~))). 
I(ECh OK 

· --y( V(p.c/Jh.)- V(V · (f>.Vq/' )))dí'l VcfJ" E lll" 

(2;J) 
where t.he st.ahility parameter T a nd --y an• dt•fined from PT­

ror analysi f' (Vaknt.in and FraHca, I 99S) con><i(kratiml>-' a:' 
follows: 

( 
. 1 . 

T x,wl\' (x )) - 0~(wJdx) ) 
~IL 

I 2 
L/{ . 

--y(x, w!{( x )) = -Ç(wK(x)) 
·1JL 

(25) 

(2G) 

Wg( x ) 

~(w,<{x )) - { ~l( (x) 

2 
'TII. k /l,h. /{ 

21'> (x ) 

, O :S w 1dx) < 1 
, WK(X) > 1 

m k min { ~ ' 2Ck} 

(.', L h7, /l~ cfJ /I ~,~, ::-::: IIV c/J /1 ~ cp E ~v" 
/{ (-t',l 

··:-- . 

(27) 

(28) 

(2fl) 

c:m) 

Figme :~. Ql eknw11t.s w it.h DiridJld. houwlary condit.ions: 
<·.oars< ~ nwsh . 
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HellraTks 

1. Glancing t hrough t.hc GGLS fi>rmul at.ion ddin<'u by 
<)qt<. (2-1) , WP may Hol.<• t.l~a.t. wlwt.her th! s t.ahilit.y pa­

ramd.crs T anel í ' an' t.ak<'ll t.o b c Z<'ro , Ga J<.., rkin fi>r­
mulat.ion would lw f< )covcrcd aml if only --y is rnade 

equal t.o ~:ero a Gal<,rkill / L• 'a<'t.-Sqna.re;:; on<• (Vaknt.in 
a nd l•'mnca, 1 ~)9!",) would hc obt.ai11cd for eqs.(7)- (~). 

Figur<' -1. Rdini'd mcsh wit h Ncmnmm bom1dary coHdi­
t ious: Q I c,]m rwnt.s. 

2. The paranwt.••r Wg (••q .(27) ) 1nay h e vicwcd 110 a11 in­

dica.t.or of t.l w rclat.iont<l1ip hdw< '<'Jl dill'us ivc awl O'ourc:c 

t.<'Tlll>'. By indnding nlk: , wllich tak<~:-; into account t.he 
efh•d. o f t.hc dq~rcc of tI H• int.<'rpolat.ion u:-;ed, for a li 



int.<•rpolat.ions employPd , t. h e loc:a.lly ,.;oun :e-domina.t.ed 

flow;,; are given hy wf(( x ) > I a nd t. l1e lvca.lly difl'u:s ivc 

dom i na.t.ed flow!' a.re given hy w 1\ ( x ) < I . 

3. vv( ~ lllay est.ahli:-<h ('fror re:-<nll .,.; li>r t he n wl.hod pro­

]J0:3ed i11 eq,-; .(24) exf.PlHling i.h l' a na.ly:si,; int.roduc:ed in 

Va le11tin aJl(l Frmwa ( l!l!l!'> ) for t.he ,.;mJrn•-advec:t. ion­

diffu ::,; ion model, wit h t he velocit.y advw:tion field tak<~11 

equa.l to "''~ro. 

Expa nding, a.:< in eq.(lK), t.hc ~ finit.e d•~ ~~~ (~ nt. a.pproxi­

ma.tions ( ()1', cbh) in t.enns of t.hPir finit. e eknli'll t basis anel 

,;uhshtu t. ing ill t l1e Gradient.-C a lerkin / L(!a ,.;t.-Squa.re::< prol >­

lem expres::<ed in i!q. (24) , \V(~ will obt.a.in t.lw rollowing mat.rix 

problem a,:;,;ocia t.ed t.o • ~q .(24): Giv('ll n. sUffues::; w al.rix K 
anda load vector F , Find t.Jw V('d.or d sucll l.ha l., 

Kd F 

where 

K = I/\' ' ) I . F I (\_; "' ·· ~1 n,.,1 , IF I I ' n, .,1 I 

1,' ---1 (t·"V " V tt NANI·' ) IIn ' IYJ --- .. v i A . v ; 13 ) H 

o 

-Li ( JINA~'l·(HVNA )) 
i( ( (', <JK 

T( pN 13 ~V· (fiV'N FJ)) dS2 

!~,, L" (V' (JINA) ~ V' (V' . (H.V' NA)))· 

· ~r ( 'l ( ttNn ) ~ V'(V' · ( ~-o·V'Nn) ))dil 

Fr- r NA Àrln lo 
~ L [fo (~-o·.VNJ\ · V'Nn 1 t'NAN H) dS2 i]Oi1 

IJ< 'I" 

--1- ,i;" 1/.K ÀT(ftNJ\ ~V'· (ti.\lNJ\))dS2 

t ,t;, LK v À· 

- ~í (V (pNA) ~ v (v- (~;VN A)))dn 

L [ ~ i)K (p NJ\ ~ v. (,.,-.V NA) ) . 
f3 (: 'I" J, ( ( h 

· T(/tNn ~ V · (h:V'N n)) rm] O·j, 

L [ L 1 (V' (pN J\ ) ~ V'(V' . (t.:V'NA ))) · 
fl < 119 }(( C,, <JK 

· ~r ( 'l ( t,Nu) ~ V' (V' · ( ~-o:V' Nu )))rm]o-~s 

c:n) 
\vit.h K, p. , À a nd I',Q-equation indice::< ddined at' i11 Pq. (22) 

and T and 1 a<-> in eq,.;.(2!'",)~(2G). Hand ling fh<• global ma­

trice:< K a nd F of "Y"f em (:11 )-(:32) in fi'flll>' of dement 
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mat.rice::,; k 1
' and rF' it. ro llows t.hat., 

K 

F 

-- A~t 1 (k f{ ) k }( re' l . ab n •. u . n en 

An,., 
-- 1\ I ( f f{ ) f }( -- lt' l a nt>u ·, 1 

lo (,.,-VNA · V'Nb + t'N uNb)dí2 

~)K (pNu ~V'· (K.V'Nu)) 

T( J-l Nb ~V'· (KV'Nb))dn 

1 r ('l (tt i'(,.) ~ V' (V' · (h:V'Na))) · loK 
- ~t ('l (pNb) ~ V'(V' · (HV' No)) )dí2 

.f}' = { NaÀdí2 + r ÀT(fiNa ~V' · (h·V'Na))dí2 lo lç2K 
r V' À ·r(V'(pNa) ~ 'l (V' · (KV'Nu)))dS2 loK 

(:l:l ) 
in whid t A , 1 _S a , b _S n en. n en, llef ha:ve t. he same memt­
ing a,.; in (~q.(2:3) and ot' ::::: eg at t.he pr~scribed y-nod<'" 
a nd, ot. IH'rwi ,.;e , equals to _,ero. 

1-'igur~ f>. CC I,S formulation fi>r Ql e lemcmt.::,; : rdined mesh 

with Dirichlet. bouuda.ry condi t.ions: 

NUMERICAL SIMULATIONS 

ln t.hi,.; sect.ion w<' pn't'ent some t.wo-d intr,nsional simulat.ion>' 

of t h" lwat tra1 1t'fá pro<'''"" in a rectangular plate subjed.ed 

f.o ( henwtl dominan(. SO\ITCPS d<' j)" IH]ing Oll t.he t.Plii]Wfa.­

t.UT<' f il ~ ld ''mploying t.h <' chl<->t' i('al Galt·rkin (<•q.(l7)) and 

Gradi <!llt -Cal<,rkin / Lm .:<t -Squa rP:" met hod::< ((,q. (2·1)) . All 
f'Olll]Jllf.a t.ioJI ::' have ('lllployPd l.h<' fi n it.e denwnt code FEM 
a nd gra phi' '" post-processor V II':W , bot h cod< ~>' llll<kr dPvel­

opment. at. Lal)()rat.ory of 'l'heorC'I.Íf'n. l l llJd A pplied lHedwu­

Í('.'i (LMTA) of 1-' lmninen::<<' Federal ll niwr,.; it.y. 

The geonH'try anel houndary comi it. ions of the problem 

ar~ skddwd in l•'ig. ~: t.hP domail t Ít< a biunity plane plat.e 



subjeded to both Dirichkt and NPmnann houndary condi­
tions, 

B = O {:r= -0.5 
y = -0.5 

, -0.5 ~ y ~ -+-0.5; 
, -0.5 ~:r~ +-0.5. 

(a)() = 1 or (b) ve. n un = () 

{ :r - •- -i_ O-~ 
Y - t O.a 

, - 0. 5 ~ y ~ +().5; 
, -0.5 ~ :r~ -t 0.5. 

(:~4) 

(:~5 ) 

and the diffus iv ity is "' = lO 8 , t.he thermal source À and 
the cocffieient f.-i of thc zero-derivat ive term of eq. (7)- (x) 

were t.aken equal to one. This kind of problem may a lso be 
found in simulations of complex boundary-layers in cylindri­
cal shells , in (K-E)-models for turbulent fhJ'IV8 and dilfusion 
problems in semiconductors. 

The computa.t.ional domain n Wi'IS disnd.iz.cd by t.wo 
uniform meshes: a. coa.rser mesh consist.ing of 400 hilinear 
La.grangea.n quadrilateral ( Ql) elements wit.h 441 degrees­
of-freedom for tempera.ture and a more refined one ccm­

sist ing of 900 bilinca.r (Ql) element.s with 961 degrees-of­
frcedom. 

Figure 6. CG LS formulai ion for Ql elements: Hefined me" h 
wit. h Neuma.nn bounda.ry condit.ions 

F igs.:l and 4 show t.he Ga.lerkin approx imat ion of 
eqs.(7)- (t') when the d iffusive tenn i,.; largd y domina.ted by 
t he ternperature-dependent. source term - in which tbe lat ­
tcr is 108 t imes gn~a.ter tha.n lhe former. Fir,.; t, in Fig . :~ , 
t he results of formulation (17) for a 20x20 Ql-ekrrH'nt mcsh 
subjected to Dirichlet. boundary condition:< (cq.(:l4a )) ha.ve 
heen present.ed while, in Fig.4 , the result.s f<lr a :lOx:lO Q1-
d ement nwsh suhjected to Neummm coJ1ditions (cq.(3!lb)) 
aw shown. It . ma.y be notic;ed from these fi gures that. Jwi­
t lwr tlw alternat.ive Nemna m1 houndary condition nor t. hc 
m<~sh rdinernent were abk to dca.l wit.h thc C:al<~rkin spuri­
ous oscillat ion for a very high zero-ordcr-domiHat.cd sit.ua­
t ion. The poor performan<~e of t.he Galerkin met.hod for such 
a situat. ion is expected s ince t.h<' mdhod only contribute,.; to 
stability on t.he L2-norm , 

L2-Ellipticity: From cq. (l7) taking B = c/J, 

lo Ki"Vc/Jh l2dí2 I lo Jtlc/Jhl 2dí2 2 f>.II"Vc/J IIÕ + Jrii9IIÕ, 

'v'(j:> E Wh 
(:)6) 
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without. providing coercivity on t.hf• lf 1-f'elllinorm. (As 
u"ual, 11 lln dn w t. es t.he L2 (D)-nnnn.) T hP la.t ter o1w is 
essential t.o ~tahilize regin11s ~ub_jed.ed to severe grad i<~nto; a.o< 
very thil1 bouHda.ry-layer,;. 

Tlw n 'sultf' of t.lw CG LS formulat.ion defim,d by 
cq". (2!1) a.n' pret;<•nt.cd in Figs.:, a.nd 6 once again for very 
high ,;ource-dominai.Pd sit.uat ions (K. = 10 ·8 anel À 

J.l· - 1 ). ln t.lw,.;e figmcs , t.lw dolllaill was di :<cretized by 
a :lOx:~o Q 1-<•1ement. nwsh suhject.<xl , in F ig .:), t.o Dirich­
let. boundary condi t. ion" (eq .(:Ha)) and, in Fig-.6, Neumann 

ones (<'qs .(34b )) hav<' lwen pres<'nted . As it can he ~een from 
Figs .5 a.nd íi , in hoth situations thc GC:LS formul ation was 
a.ble t.o deal preá,;ely wit.h very high zero-order-d ominated 
situatio11s.· Tlw •~nhanced performancP oft.he GGLS rnethod 
for such a: s ituat ion was aln~ady expect. <~d from a rgumenta­
t ion invólving eq. (:~6), namely, adding an addit.iona.l t erm 
t hat not. v.-tnitdws wlwn K --+ O while Jt rema ins const.ant., 
t he "tahilized method coJll.rihutes t.o ,.;tabili t.y 0 11 hot h /} ­

nonn a.nd 1 / 1-seminorm. 
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RESUMO 

f · proposta uma solução analítica relativamente simples para a condução de calor na soldagem com 
pulsaçüo térmica. O modelo matemático consiste de uma fonte de calor puntual movendo-se a velocidade 
constante através de um meio tridimensional infinito com propriedades termojisicas constantes. A solução 
mostra a possibilidade de se elevar a eficiência de jitsão na soldagem através do uso da pulsação térmica. 
Experimentos confirmam essa possibilidade. 

INTROD UÇÃO 

A previsão teórica de campos de temperatura observados 
durante a so ldagem. obtida fazendo-se a integração da solução 
fundamental da equação diferencial que modela a condução de 
calor tridimensional cm um meio com propriedades constantes 
não é uma novidade. Desde o trabalho pioneiro ele Roscnthal 
( 1941) artigos sobre este assunto vêm sendo constantemente 
publicados. alcançando-se atualmentc um nível bastante elevado 
de sofisticação c realismo como se vê. por exemplo. no modelo 
ele Boo e Cho ( \990). Embora as novas e mais sofist icadas 
soluções, analíticas ou numéricas. sejam muito interessantes. as 
soluções mais simples e rapidamente calculadas encontram ainda 
hoje amplo uso. 

As soluções analíticas mais s imples permitem ao 
engenheiro est imar rapidamente. de maneira quantitativa. a 
influência de algumas das variáveis determinantes do campo de 
temperatura observado na soldagem. Essas so luções carecem. no 
entanto, de corrcções empíricas para reproduzir resultados 
experimentais em que diversos efeitos não considerados no 
desenvolvimento da solução analítica se faze m notar. 

Neste artigo é mostrado o desenvolvimento de uma solução 
analítica bastante simples (embora não encontrada na literatura 
pelos autores) que pretende-se utilizar cm um estudo posterior 
dos efeitos da pulsação térmica na soldagem a arco voltaico. 
Comparações com resultados experimentais são apresentadas c 
finalmente s~o discutidos alguns efeitos da pulsação térmica que 
o modelo permite prever. 

Pulsaciio Térmica. A pulsação térmica utilizada na 
soldagem a arco voltaico. especialmente no processo TI G, 
consiste na utilização periódica de um alto valor de corrente 
durante um curto espaço de tempo (chamado tempo de pulso), 
durante o qual eleve se formar uma poça ele soldagem de 
dimensões adequadas para a solda pn.:tcndida. Entre esses pulsos 
é mantida uma baixa corrente (chamada corrente de base) 
suficiente apenas para manter o arco estável. 

Este procedimento é uma altcmati va interessante ao tradicional 
uso da corrente de intensidade constante porque muitas vezes a 
corrente mantida elevada ao longo de toda a soldagem provoca um 
aquecimento excessivo das peças que estão sendo unidas. Isto pode 
causar elevada distorção da geometria das peças, surgimento de 

171 

tensões residuais excessivas, pode prejudicar as propriedades 
mecânicas da junta e ainda dificultar a obtenção de uma 
penet ração uniforme ao longo de todo o cordão de solda. 

As freqüências de pulsação utilizadas costumam estar na 
ordem de I Hz, embora isso dependa das propriedades das peças 
sendo unidas c da velocidade de soldagem utilizada. A inércia 
térmica do material funciona como uma espécie de filtro passa­
baixas. de forma que uma solda realizada com corrente pulsada 
cm frcqüência muito alta dificilmente pode ser distinguida 
daquel a obtida com corrente constante. Por outro lado uma 
freqüência de pulsação muito baixa (para uma dada velocidade de 
soldagem) produz um cordão descontinuo. uma vez que tem-se 
uma poça formada a cada pulso e essas poças devem se sobrepor 
para assegurar uma boa geometria da so lda. 

Mais informações a respeito do uso da pulsação térmica e 
de outras formas de pulsação do arco voltaico utilizadas na 
soldagem podem ser encontradas no trabalho de Street ( 1990). 

DESENYOL YIMENTO DA SOLUÇÃO ANALÍTICA 

Solução Fundamental. A resposta de um meio infinito 
tridimen sional com propriedades constantes à atuação instantânea 
de uma fonte de calor puntual que libera uma quantidade de 
energia total dQ pode ser vista como uma forma da solução 
fundamental da equação da condução de calor. Considerando, por 
simplicidade. que essa fonte de calor esteja localizada na origem 
do sistema de coordenadas. pode-se escrevê-la como 

d .. 1. a dO ( 1?
2 

) 7( ?,t)= - ,
1
, cxp ---

k(4natr- 4at 
(I) 

onde dT representa um incremento no valor local de temperatura: 
R é a distância entre o ponto considerado c a fonte de calor; t é o 
tempo decorrido a partir do instante cm que o calor foi liberado (a 
so lução é vá lida somente para t > 0); a é a difusividade c k a 
condutividade térmica. 

Fonte Móvel. A partir de (I) podt:-se obter, através do 
princípio da sup..:rposiçào, o campo de temperatura devido a uma 



fonte de calor puntual que se move a velocidade constante v, 
realizando a integração que aparece na equação a seguir 

T(x' , y , z, t)-T0 

_ f'' a q( r) [ ( R" ) 
2 

] - J, exp - dr 
'" k[4na(l-r)t

2 
4a(t-r) 

(2) 

sendo R"= J[x'+v(t- r )f + y 2 + z2 e (x',y,z) um sistema de 

coordenadas cartesianas fixo à fonte de calor (portanto movendo­
se à velocidade v na direção paralela ao eixo x). T0 é a 
temperatura inicial (uniforme) do meio, t0 é o instante em que a 
fonte de calor começa a atuar e t1 o instante em que encerra a sua 
atuação. q( r) é a potência da fonte de calor no instante r . 

Se a potência da fonte q for constante ao longo da sua 
operação, pode-se obter a integral em (2), usando as variáveis 
auxiliares 

v R' 
nt=-- , 

4a 

Uo=~4a(t-to ) 

R' 
u1 = e 

~4a(t- 11 ) 

onde R'= J(x ')2 + y 2 +z 2
, como 

T(x',y ,z,t)- T0 

= q exp -- exp -u2 
-- du ( vx')f"' ( m

2

J 
2 R' kn 312 2 a "o u2 

=-q-exp(-~) (3) 
SR' k7r 2a 

x { exp(2m{ erf( u1 + ~:)- erf( u0 + ::) ] 

+exp(-2m{erf( -u0 + :: )-erf( -u, + 
1
:: )]} 

sendo erf(x) a função erro de Gauss. 
Esta solução reduz-se à solução apresentada por Roscnthal 

(194l)quando t=t1 e t1 >> t11 . 

Pulsação Térmica. A solução para pulsação térmica é obtida 
então superpondo ao campo de temperatura inicial uniforme T0 , o 
efeito de uma fonte de calor de potência constante q = qh. mais o 
efeito de N pulsos de potência q = q" = q P - q h , o que leva à 

distribuição de potência ao longo do tempo mostrada na figura I . 
Mais precisamente a distribuição temporal de potência da 

fonte pode ser descrita como 

{

qp 
q= qh 

para t no intervalo (1 0 + IT, 10 +ir+ 1"] 

para t no intervalo (t0 + lT + tP, t 0 +(i+ l)r] 

onde i é um inteiro não-negativo qualquer, r é o período de 
pulsação e 1" é o tempo de pulso. 
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q 

qp 

qb 

to 

Íp ...._. 

r 

qd 

t 

Figura I - Distribuição temporal da potência da fonte . 

O campo de temperatura resultante é dado então por 

com 

T(x' ,y, z ,t)- T0 

I ( vx') 
= 8R'kn exp -~ 

xjexp(2m{(l-erf(uoN + u:~ )}h +s,q"l 

+exp(-2m{(err(-uoN + u:~ )+l}h +s"q" ]) 

(4) 

_ \1 + t err(u,, + 1~1~)-t err(uoi +::i) 
s, - N ( ) N ( ) 

'L,erf u1, +: - 'L,erf u0 i +-!;-
i=O '' ;:=.o o, 

se q = q" 

se q = qh 

sd = 

se q = qh 

N ( N L erf - tt0i + :
2
. J +I -L erf(- u1i + :

2 
) 

i=O Ot t=I 11 

t erf(- Uo, + ~~:i J-t erf(- u,i + :: J 

se q = qP 

sendo 

R' 
ltoi = e 

~4a[t- ( N- i) r- t0 I 
!? l/ii= ~r========= 

~4a[t-(N -i)r-t0 -I"] 

N é o número inteiro mais próximo da razão (t-10)/ r sendo menor 
que ela, ou seja, é o número de períodos de pulsação completos 
decorridos desde o início da operação da fonte. 

Note-se que as duas últimas expressões no parágrafo 
anterior são simplitieadas quando se escolhe a origem do eixo 
temporal I= O, de modo que t0 =- N r. Assim 

R' R' 
uoi = -~;=4a=(=t +=if=) e 

u,i = -~r:4=a=( =t +=zT=-=t=P=) 



Isto é especialmente interessante quando I >> 10 e o campo de 
temperatura torna-se periódico. Basta então calculá-lo ao longo 
de um único período para conhecê-lo completamente. 

RESULTADOS 

Experimentos. Para avaliar a utilidade da equação (4) 
procurou-se prever os resultados dos experimentos enumerados 
nas tabelas I , 2 e 3. Esses experimentos consistiram na passagem 
de um arco de pistola para soldagem TIG sobre uma chapa de aço 
I 020 de 3/8 de polegada previamente fresada para remoção da 
camada oxidada superficial. 

Foram utilizados eletrodos de tungsténio com 2% de Th02 

com diâmetros de 2,4 mm c de 3,2 mm, este último quando a 
corrente máxima foi acima de I 00 A. A distância entre o cletrodo 
e a superl1cie da chapa foi mantida em 1,5 mm. O gás de proteção 
foi argõnio a uma vazão de 15 1/min. Todos os experimentos com 
pulsação térmica foram reali zados usando uma corrente de base h 
= I O A c um período r = I s. Nos experimentos da tabela 2 
utilizou-se th = lp = 0.50 s, e nos da tabela 3 utilizou-se /h= 0.67 s 
e tP= 0,33 s. 

Nas tabelas a seguir I é a corrente e U a tensão elétrica no 
arco voltaico. H, é o apor/e térmico dcl1nido como 

17, u IIII 
H=-­, 

v 
(5) 

onde 171 é o rendimento térmico que indica qual a fração da 
energia liberada pelo arco voltaico que é absorvida pela peça 

como calor. No presente trabalho adotou-sc o valor 171 = 0.5. Nas 
tabelas 2 e 3 lp é a corrente de pulso c 1m é a corrente média 
calculada como 1m = (!1,tP + íhth)/(t1, + th) . Nos casos em que a 
corrente é constante I"' = I. 

Tabela I -Condições utilizadas com potência constante 

Exp. I u v H, 
(A) [V) [cm/min) (k.l/cm] 
50 10.5 10,1 1.56 

2 71 11 ,4 14,4 1.69 
3 71 11.4 10,1 2.40 
4 100 11,8 14,4 2.46 
5 100 11,1 10.1 3.30 
6 141 11.8 14.4 3.47 

Tabela 2- Condições utilizadas com pulsação térmica 
(tp= 0,50 s) 

Exp. fm lP u v 11, · 
[A) [A) [V) [cm/min) (k.J/cm] 

7 50 90 12,0 10.1 1.78 
8 71 132 12,0 14.4 1.78 
9 71 132 12.0 10,1 2.53 
lO 100 190 13 ,0 14,4 2,71 
li 100 190 13,0 10,1 3.86 
12 141 272 13 ,2 14.4 3,88 
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Tabela 3 -Condições utilizadas com pulsação térmica 
(tp= 0,33 s) 

Exp. Im lP u v H, 
[A) [A) [V] [cm/min] [kJ/cm] 

13 50 130 12.0 10,1 1.78 
14 71 193 12.8 14.4 1.89 
15 71 193 12.8 10,1 2,70 
16 100 280 13,5 14,4 2.81 
17 100 280 13.5 10.1 4.01 

A intenção inicial era realizar os experimentos I, 7 e 13 
com a mesma potência sendo dissipada pelo arco e a mesma 
velocidade de soldagem. Também pretendia-se isso nos 
experimentos 2, 8 e 14. nos 3. 9 e 15, nos 4, lO e 16, nos 5, li 
e 17 e nos 6 e 12. Por isso a corrente média 1m foi mantida a 
mesma em cada um desses conjuntos de experimentos. 
Infelizmente, no entanto, a queda de tensão ao longo do arco 
variou dentro desses conjuntos de experimentos. 

O mesmo tipo de variação e ainda uma certa dificuldade 
para regular a velocidade de soldagem ev itaram que se tivesse 
a mesma quantidade de energia consumida por unidade de 
comprimento de cordão realizada (ou seja, o mesmo aparte 
térmico) nos conjuntos de experimentos {I. 7 e 13} e {2, 8 e 
14}. Assim também ficaram com apartes térmicos um pouco 
diferentes os conjuntos {3. 9 e 15 } e {4, 10 e 16} e os 
conjuntos {5, li e 17} e {6 e 12}. Apesar das vari ações 
ocorridas de potência dissipada no arco e da velocidadede 
soldagem. esse agrupamento dos experimentos permite 
analisar as influências da velocidade (mantido o aporte 
térmico aproximadamente constante) e do tempo de pulso 
(mantidas a potência e a velocidade aproximadamente 
constantes). 

Cálculo Teórico. Na obtenção dos resultados teóricos 
mostrados neste trabalho foram empregadas as constantes 
mostradas na tabela 4, extraídas do livro de Grong (1994). Na 
tabela 4 T111 e hm designam a temperatura de fusão e a entalpia 
do metal líquido à temperatura de fusão. respectivamente. T0 e 
h0 são a temperatura e a entalpia iniciais do material das chapas. 
A diferença de entalpias h 111 - h0 é dada por unidade de volume 
do aço à temperatura ambiente. 

Tabela 4- Valores utilizados das propriedades termofisicas do 
material das chapas 

40 1500 

Finalmente é necessano relacionar a potência dissipada 
pelo arco voltaico com a potência q da fonte de calor que aparece 

no modelo teórico. Isto se faz através da expressão q = 2 171 U 1m. 
O fator 2 surge porque o modelo teórico considera que o domínio 
envolve por todos os lados a fonte de calor (a chapa. mesmo 
sendo infinitamente espessa corresponde a uma metade desse 
domínio). É importante mencionar que. embora o rendimento 
térmico fundamentalmente indique qual a fração da energia 
dissipada no arco que efetivamente vai aquecer a chapa, 
freqüentemente seu valor é usado para ajustar os resultados 
teóricos às observações experimentais, conforme discutido por 

Giedt et al. ( 1989). O valor 171 = 0,5 usado no presente trabalho 



média e a velocidade de soldagem (o que temos 
aproximadamente em cada uma das curvas nas figuras 7 e 8), a 
eficiência de fusão é simplesmente proporcional ao volume do 
cordão. c seu aumento reflete uma aumento das dimensões desse 
cordão. Este aumento das dimensões do cordão, teoricamente 
previsto e mostrado na figura 6, tem um limite à medida que os 
pulsos tomam-se muito curtos, o que é evidenciado naquela 
figura. 

Nos resultados das figuras 7 e 8 nota-se que o aumento da 
eficiência de fusão previsto pela solução analítica é. de um modo 
geral , maior que o observado experimentalmente. Destaca-se, 
neste sentido, a discrepância nos comportamentos das curvas 
associadas aos testes realizados com corrente média de 50 A, 
mostradas na figura 7. 

11m 

11m 

0,2 

0,18 

0,16 

0,14 

0,12 

0,1 

0,08 
50A(analit.) ~ 
50 A (exper.) --+-

0,06 
71 A (analit.) -8---
71 A (exper.) --Jo<--

0,04 
100 A (analit.) ---"i!-
100 A (exper.) ··*-· 

0,02 
0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 

~/r 

Figura 7 - Eficiências de fusão para v= I O, I cm/min. 
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0.4 0,5 0,6 

~/r 

' •,, , 
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Figura 8- Eficiências de fusão para v=l4.4 cm/min. 

Pode-se observar ainda nas figuras 7 e 8 que os valores de 
eficiência de fusão obtidos foram bastante baixos. mesmo se 
comparados com valores para o mesmo processo TIG, obtidos com 
velocidades de soldagem mais altas por DuPont e Marder ( 1995). 
Isto reforça a noção de que, para potências e velocidades de soldagem 
baixas. a maior parte da energia utilizada na soldagem acaba apenas 
aquecendo as peças. Só uma pequena fração desta energia é usada 
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para fi.mdir o metal base. Nestas situações o uso da pulsação 
térmica torna-se muito interessante. 

CONCLUSÃO 

Um modelo simples para a condução de calor no metal 
base durante a soldagem com pulsação térmica foi apresentado. A 
confrontação dos resultados deste modelo com resultados 
experimentais preliminares indica que ele pode ser bastante útil 
na compreensão de alguns efeitos do uso da pulsação térmica na 
soldagem. Verificou-se espec ifi camente a sua habilidade de 
prever o aumento da eficiência de fus;'io obtido na soldagem TIG 
de uma chapa espessa com o uso da pul sação térmica. 
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ABSTRAC:T 

A sim p/ e analytical solution for the heat conduction in the 
base metal during welding with thermal pulsing is described The 
mathematlcal model consists of a point heat source moving at 
constant speed along a three-dimensional medium with constant 
properties. The model shows the possibility of enhancing lhe 
fusion efficiency ofthe process by thermal pulsing 
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SUMÁRIO 

São apresentados e comparados modelos para previsão da resistência térmica global de um diodo 
térmico passivo de atuação bi-metálica. Dada a complexidade da solução analítica do problema, que é 
bidimensional, são propostos modelos simplificados que consideram o fluxo de calor unidimensional em 
certas regiões ou em todo o domínio do diodo. Os resultados indicam que para a faixa de operação. os 
modelos totalmente ou parcialmente unidimensionais são suficientes. 

INTRODUÇÃO 

Díodos térmicos são dispositivos que vêm sendo 
desenvolvidos para aplicações cm satélites. em situações onde se 
queira permitir o fluxo de calor de modo seletivo. Um exemplo é 
o isolamento térmico entre sensores de radiação infravermclha 
que atuam a temperaturas críogênicas e o restante da estrutura do 
satélite. Normalmente os sensores estão localizados nas faces 
externas do satélite. em posições onde não recebam cargas 
térmicas externas como radiação solar dircta ou rellctída pela 
terra ou ainda radiação infravcrmelha da mesma. Dessa forma. a 
energia térmica que atinge o sensor se deve quase que 
exclusivamente à condução através de seus acoplamentos à 
estrutura do satélite. Diodos térmicos são utili zados para acoplar 
mecanicamente os sensores à estrutura do satélite. cumprindo a 
dupla função de isolar o sensor dos fluxos de calor parasitas 
provindos da estrutura do satélite por condução c fornecer rigidez 
suficiente para o sistema suportar as acelerações induzidas no 
lançamento e transferências de órbitas intermediárias. 

CONCEITO E OPERACÀO DO DI ODO TÉRMICO 

Várias configurações. baseadas cm diferentes princípios de 
operação vêm sendo apresentadas ao longo dos últimos anos 
(Nast et ai., 1982, Naes and Nast. 1985, Van Oost et aL1991). A 
característica básica e comum às diversas formas construtivas é a 
sua resistência térmica global variável. Um esquema do princípio 
de atuação do dispositivo apresentado neste trabalho é mostrado 
na Fig. I. Este diodo térmico baseia-se no princípio da variação 
dimensional diferencial de dois metais com coeficientes de 
dilatação térmica diferentes. sujeitos a temperaturas bem mais 
baixas do que a temperatura ambiente na qual o dispositivo é 
montado. Tal variação dimensional provoca uma alteração na 
pressão de contato entre duas superftcics. modificando a 
resistência térmica de contato entre elas. 

O díodo térmico consiste basicamente de um parafuso e porca 
de aço inoxidável e um disco espesso de alumínio com um furo 
central. Tanto a cabeça quanto a porca do parafuso são circulares 
com diâmetro igual ao diâmetro externo do disco. A cabeça do 
parafuso e a porca são fixos à estrutura do satélite e ao sensor, 
não necessariamente nesta ordem. Na ocasião de montagem em 
terra e em temperatura ambiente, é dado um torquc de aperto ao 
parafuso, conferindo ao sistema rigidez suficiente para que o 
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conjunto possa suportar às acelerações e vibrações do transporte 
cm terra. lançamento e mudanças de órbitas intermediárias do 
satélite (Fig. I a). Assim que o satélite alcança sua órbita 
definitiva. a temperatura do sensor caí a níveis mais baixos. Com 
a queda de temperatura e devido à diferença entre os coeficientes 
de dilatação térmica dos materiais do disco e da haste (alumínio e 
aço ínox). a pressão de contato entre a cabeça do parafuso e o 
disco de alumínio e entre o disco de alumínio e a porca caí 
progressivamente até que haja um desacoplamento completo do 
disco (Fig. I b). Com a diminuição da pressão. a condutância de 
contato nas interfaces também diminui e, consequentemente. a 
resistência global. No instante em que ocorre o desacoplamento 
ela passa a ser máxima, já que o calor tem que passar 
exclusivamente pela haste de aço inoxidável. que apresenta uma 
resistência térmica muito maior que o disco de alumínio. A partir 
desse momento o díodo deixa de atuar simplesmente como um 
vínculo mecânico c passa a atuar como uma barreira ao fluxo de 
calor que vai da estrutura do satélite para o sensor. É prevista 
uma pequena folga entre a haste c o disco para que não haja uma 
troca de calor efetíva entre estes dois elementos. 

[estrutura~ dosat~~ 
cabeça 

' 
haste .disco 

' 
porca 

f sen~~~nlca l 
a.) acoplamento mecânico 

e térmico fut1M 
b.) acoplamento mecânico 

e térmico~ 

Figura I - Esquema da atuação do diodo térmico 

Desta forma, tem-se um dispositivo que apresenta uma 
resistência térmica global que aumenta com a diminuição do seu 
nível médio de temperatura. O objetivo deste trabalho é 
apresentar 4 modelos para cálculo da resistência térmica global 
do díodo: um modelo analítico unidímensional. dois modelos 
analíticos mistos uni/bidimensionais e um modelo numérico 
bidimensional. Os modelos analíticos são comparados com o 
modelo numérico. 



DEFINICÀO DO PROBLEMA 

Como já foi dito, o parâmetro que controla a resistência 
térmica global do diodo é a resistência de contato, ou o seu 
inverso, a condutância de contato. Existem na literatura vários 
estudos na área de condutância de contato (Aron et ai.. 1963. 
Elliott. 1965. Fried et ai., 1961. Hewitt Jr. et ai.. 1968, Mikic, 
1973, Song et aL 1988. Veillcux et ai.. 1968. Yovanovich. 1981. 
Yovanovich. 1982). Alguns trabalhos apresentam correlações 
semi ou totalmente empíricas. enquanto outros desenvolvem 
modelos teóricos baseados em modelos fisicos ideais. Além de 
parâmetros que descrevem a rugosidade das superficies e de 
propriedades termomecânicas como condutividade térmica. 
módulo de elasticidade e dureza. a condutância de contato 
apresenta forte dependência da pressão de contato. Essa 
dependência se mostra linear na maioria dos modelos 
encontrados na literatura. 

O problema da determinação da resistência global do díodo 
térmico cm função da temperatura pode entào ser mais facilmente 
analisado se dividido cm três subproblemas: determinação da 
resistência global em função da condutância de contato 
(problema de condução de calor). determinação da condutância 
de cantata em função da pressão de contato (disponível na 
literatura) e. por tim. determinação da pressão de cantata cm 
função da temperatura média do diodo (problema de 
termoelasticídadc). O primeiro c o último serão tratados aqui. 
enquanto que o segundo é bastante explorado na literatura. 

Problema da Termoelasticidade. Existe na literatura vários 
trabalhos que apresentam resultados gráficos do campo de 

tensões em chapas sob compressão (Greenwood, 1964. Lardncr. 

1965, Nelson. 1962). Segundo Thornton ( 1996). relacionar 

temperatura c campo de pressões num corpo requer a solução de 
um sistema de 15 equações diferenciais a 15 incógnitas. Dada a 

geometria do problema. que envolve vários domínios com 

condições de contorno acopladas. não é possível se obter uma 
expressão analítica exata. Com o objelivo de se obter uma 

expressão fechada. são fCitas as seguintes hipóteses 
simplificativas: tanto a porca quanto a cabeça do parafuso são 

considerados corpos perfeitamente rígidos c a porca e o parafuso 
são considerados um corpo único. Corno conseqüência. as 

distribuições de tensão na haste do parafuso c no disco são 

uniformes. com intensidades iguais aos seus valores médios. não 

existindo. portanto. tensões normais radiais ou angulares. nem 

tensões cisalhantes. Quanto mai s espessas a porca c a cabeça do 

parafuso. mais estas hipóteses se aproximam da realidade. 
A partir disso, a solução passa a ser relativamente simples c o 

problema pode ser modelado como barras sujeitas a um esforço 
unidirecional longitudinal uniformemente distribuído. A haste do 
parafuso passa a ser considerada uma barra sob tração e o disco 
como uma barra sob compressão. A pressão de contato pode 
então ser relacionada com a temperatura média da seguinte 
forma: 

P=CJ =P +(cx"L" - cx"L")(T -T ) 
" '"" "'' ( I J "' "'"" -"A " +~ 

E,,A ,, E, 

(1) 

onde os subscritos h e d referem-se à haste e ao disco. 
respectivamente. P é pressão na interface (igual à tensão de 
compressão no disco ~1). L é o comprimento. ex é o coeficiente de 
dilatação térmica, E é o módulo de elasticidade, A é a área da 
seção transversal. Pini""'' é a pressão conferida pelo Iorque de 
aperto na montagem e 7;11 - Tamh é a diferença das temperaturas 
de operação e de montagem. 

Katwijk and Bcnnet (1978) c Mantelli and Yovanovich 
( 1998) desenvolveram cxprcssôcs equivalentes para a pressão na 
interface de contato em juntas aparafusadas cm função da sua 
temperatura média. 

Problema da Condução de Calor. Consiste cm calcular a 
resistência global. dada a condutância contato na interface entre a 
porca e o disco c entre o disco e a cabeça do diodo. A 
condutância de contato é calculada através de um dos modelos 
disponíveis na literatura. como por exemplo, o apresentado por 
Yovanovich ( 1982). que segundo Mantclli et. ai ( 1995) é o que 
melhor se adapta a este tipo de problema. A pressão de contato, 
necessária no cálculo da condutância de contato, é obtida através 
daEq. (I). A resistência térmica global do diodo é definida como 
sendo a razão entre a diferença de temperaturas nos seus dois 
extremos e fluxo total de calor que atravessa o di spositivo, ou de 
acordo com a Fig. 2: 
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T R,; = ·'' -7;, 
qnh' 
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Figura 2- Condições de contorno no díodo 

onde q é a carga térmica sobre o sensor, /~1 a temperatura de 
operação do sensor c TA1 a temperatura do diodo em :: = O. Como 
o fluxo de calor é bidimensional o valor de T.H representa uma 
média ao longo da scção. Para determinar-se o valor de Tf.1 seria 
necessário conhecer a distribuição de temperatura cm todo diodo. 
Esta é uma tarefa um tanto complexa pois requer a solução do 
problema do valor de contorno cm vários domínios. onde as 
condiçôcs de contorno são acopladas. 

No entanto. como o objetivo principal não é a determinação 
do campo de temperaturas c sim da resistência térmica global do 

diodo. foram desenvolvidos modelos simplificados c que serão 

apresentados aqui. Todos os modelos que serão apresentados 

ignoram a presença da interface da rosca entre a porca e o 
parafuso. A haste c a porca serão consideradas perfeitamente 

acopl adas. ou seja, a resistência térmica na rosca será considerada 

zero. Não se tem noticias de trabalhos na área de resistência de 

contato cm uniões roscadas. No entanto, como se verá, o fluxo 

de calor radial nessas regiões é praticamente zero. Essa hipótese 

só induz a maiores erros quando a condutância no contato tende a 

zero, ou seja, quando ocorre o dcsacoplamcnto do disco. 

1° MODELO: FLUXO UN1D1MENS10NAL NO DISCO E NA 
llASTE 

Consiste cm resolver o campo bidimensional de temperaturas 
na cabeça c na porca admitindo-se um fluxo de calor 
unidimensional em:: no disco c na haste. Na Fig. 3(a) tem-se um 
esquema do modelamento da cabeça do diodo. Para este 
problema o campo de temperaturas pode ser calculado pelo 



método da separação de variáveis em função de q 1 e q7 ainda 
desconhecidos. A equação a ser resolvida é a de Laplace, que cm 
coordenadas cilíndricas c dada a independência angular do 
problema pode ser escrita da forma: 

-r- +r--=0 a ( ar) a'r 
dr dr ê!:: ' 

sujeita às seguintes condições de contorno: 

k-
0 

(r,d)= 1 "'T {cy 05,r 5, a 

ê!:: (L a 5, r 5, b 

T(r,O) = 7;1 

ar (o.::)= ar (h,::)=o 
dr dr 

zA 

\

' q, (W/m' ) 

I , 
zi 

1 T,(K) T,(K) 

I 

(3) 

(4) 

d ------- b ------ - d 

*r-~n-r-r~~-1 "'1---__,_ ___ ---L 
\ 

r 

T,(K) q (W/m2
) 

(a) (b) 

fi gura 3 - Condiçôes de contorno na cabeça do diodo 

A solução para o conjunto das Eq. (3) c (4) através do 
método de separação de variáveis (Arpaci _ 1966). cm função de 
q 1 e q7, se apresenta na forma do produto de funções de 13csscl c 
funções hiperbólicas: 

T(r ,:: )= 7;1 +..:....[< q 1 +(!-< },] + 
k , b - b• 

com À, as raízes de JlÀ11b) =O. 
O segundo passo é calcular q 1 e q7 . No problema real os 

fluxos q 1 e q2 são função da coordenada radi al, mas com a 
hi!Jótcse de fluxo unidimensional no disco c na haste eles passam 
a ter valores médios. Para poder se calcular q 1 c q 7• admite-se 
como hipótese que a resistência térmica global do diodo é 'duas 
vezes a resistência térmica entre::= O e Z '" d o c2 (Fig.2), óu seja, 
o problema é simétrico com relação à scção transversal cm . 
::=d +c/2. Isso implica em que nesta scção. disco e haste estão a 
uma mesma temperatura. Calculando-se então. a temperatura da 
seção transversal na metade do comprimento da haste (:: =d +c/2) 
cm função de q 1 e a temperatura na metade do comprimento do 
di sco cm função de q7 e igualando-se essas temperaturas, q 1 e q7 

são determinados. 
Para a haste. a temperatura cm ::=d+c/2 é a temperatura 

média na cabeça do diodo na região ::=d e o::; r::; a, que 
corresponde à interface entre a cabeça do diodo e a haste. mais a 
diferença de temperatura entre este ponto c o meio da haste 
(:: =d+c/2). A temperatura média na interface é calculada como: 
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- 2 I" T(05,r 5, a ,d)=-;- T(r,d)r dr 
a· 

(6) 

onde lfr.d) é obtida substituindo ::=d na Eq. (5). A diferença de 
temperatura 1J.T entre dois pontos de um sólido com resistência 
térmica R c sujeito a um tluxo de calor unidimensional Q é: 

iJ.T=RQ (7) 

Para a diferença de temperaturas entre a interface haste/cabeça do 
diodo e a metade do comprimento da haste. R c Q são calculados 
como: 

R=~ 
k, A 

Q=q~ A 

(8) 

(9) 

onde A = m/ é a área da seção transversal e k, a condutividade 
térmica do material da haste. Assim. combinando as Eqs. (6) a 
(9). a temperatura na metade do comprimento da haste fica: 

, ( c) 2 I" ( ) q c 7 :: = d +- =- T r d r dr + - 1
-1

" "'" 2 a: ' 2 k 
{} ,( 

(I 0) 

Procedendo ele maneira semelhante. a temperatura na metade do 
comprimento do disco é calculada como a soma da temperatura 
média da cabeça na intertàce disco/cabeça do diodo (:: =d c 
a5r::o;b). mais a diferença de temperatura no contato entre as duas 
peças (resi stência de contato) c mais a diferença de temperatura 
entre o extremo e a metade do comprimento do disco. A 
temperatura média da cabeça na região ==de a::o;r::;b é calculada 
como: 

;, 

- 2 f T(a5,r5,b ,d)= (, ') T(r ,d)rdr 
b- -a· 

a 

(II) 

A diferença de temperaturas originada no eontato entre duas 
supcrtlcics é dada por: 

M =R O 
<.O/J fatu ,- -

com R =-1-
" h,A 

( 12) 

onde R" é a resistência térmica de contato. h, a condutância de 
contato e A ~ n(b~-a:). A correlação de Yovanovich (1982) é 
utilizada no cálculo de h,. A diferença de temperaturas entre o 
extremo c a metade do comprimento disco é calculado de maneira 
semelhante à da haste, usando as Eqs. (7) a (9) substituindo k, por 
k" e q 1 por q:. Com essas substituições mais as Eqs. (li) e ( 12). a 
temperatura na metade do comprimento do disco fica: 

+q.(-c +_!_ l 
- 2k, h, J (13) 

Pela hipótese de que as temperaturas na metade do 
comprimento do disco c da haste são iguais. tem-se pelas Eqs. 
(10) c (13) que: 



~fa r(n 5, r 5, a ,d)r dr+ 41 c = 
a · 2 k 

() ,\ 

h l J 2 c 1 
=-, -, Jr(a5,r5,b ,d )rdr+ q: -+-_ 

b· -a· 2k h 
11 (/ ( 

(14) 

Para o fechamento do problema tem-se ainda uma equação 
que corresponde a um balanço global de energia no díodo: 

' ( ' ') ' 4/ra· +4:Tr b- -a· =4rrb · ( 15) 

ou seja. o fluxo de calor total que atravessa a haste mais o fluxo 
total que a travessa o disco é igual à carga térmica total que 
atravessa o díodo. Resolvendo o sistema das Eqs. (14) e (15). 
obtém-se os valores de 41 e 42. O terce iro e último passo agora é 
voltar na Eq.(5) c calcular o campo de temperaturas na cabeça do 
díodo. Com o campo de temperaturas calcula-se a temperatura na 
metade do comprimento do díodo através tanto da Eq . (I O) ou da 
Eq. ( 13). Essa temperatura multiplicada por dois e dividida pelo 
fluxo tota l de calor (qrrb 2

) dá a resistência global do díodo. 
Na Tab. I. tem-se os valores numéricos dos parâmetros que 

foram adotados para um díodo cujo campo de temperaturas na 
cabeça pode ser visto na Fig. 4. A região de alta temperatura 
naquele gráfico correspondente a r=:::=() (ver Fig. 2), ocorre 
devido à concentração de calor que chega através da haste 
(q 1>q2). A resistênci a global calculada foi de 29.48 KJW. Na Eq. 
(5) foram utili zados as 20 primeiras parcelas do somatório 
infinito. Usando-se os 25 primeiros termos a resi stência calculada 
é apenas 0,002% maior. 

Parâmetro 
Raio da haste, a (m) 
Raio da cabeça e da porca. b (m) 
Espessura do disco. c (m) 
Espessura da cabeça e da porca. d (m) 
Fluxo de calor, q (W /m2

) 

Condutância de contato. h, (W/m2K) 
Condutividade do aço inox, k, (W/mK) 
Condutividade do alumínio. k" ~W/mK) 

f'a/or 
0,003 
0.012 
0.024 
0.008 
10000 

100 
15 

180 

Tabela 1- Valores numéricos dos parâmetros 

Utilizando a mesma metodologia pode-se calcular a 
resistênci a global reso lvendo-se o mesmo problema com as 
condições de contorno colocadas de outra forma. como mostrada 
na Fig. 3(b). Está se considerando agora que existe um fluxo de 
calor uniforme saindo na fronteira externa da cabeça e que na 
outra fronteira existem duas temperaturas impostas r, e T;. a 
princípio desconhecidas e que são calculadas de maneira 
semelhante a como foram calculados q 1 e q 2 anteriormente. 
Novamente o primeiro passo é calcular o campo de temperaturas 
pelo método da separação de variáveis em função de r, e T2, que 
resulta na equação: 

r(r,:::)=T, +!L(:::-d)+T1 ~+ - k, b• 

+ 
2 
r _!!_ ~ J 1 (Ã."a )cosh(Ã.. )J" (À. r) 

1 
b' f:' À." cosh(Ã."d)J~ (Ã.b) 

(16) 
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O segundo passo é calcular r, e 72. fazendo uso das mesmas 
hipóteses anteriores, ou seja. fluxo unidimensional no disco e na 
haste c temperaturas na metade do comprimento do disco e da 
haste iguais. Para tal usa-se o mesmo procedimento anterior 
sendo que as temperaturas médias antes calculadas pelas Eqs. (6) 
e (li) agora são as próprias r, c 7]. respecti vamente. O fluxos q 1 

e q 2 que aparecem nas Eqs. (I O). ( 13) agora tem que ser 
calculados como fluxos médios que entram na cabeça: 

- 2 k,f ''ar (r ,d)r dr 
ql - a' a::: ( 17) 

(/ 

=~fh a~ (r,d)r dr 
q, b· - a· a_ (18) 

Novamente, igualando Eqs. (I 0), ( 13) com c as alterações 
mencionadas acima. determina-se TrT2. Impondo-se ainda a 
condição de que a temperatura média em :::=0 é zero. por 
facilidade. pela Eq. ( 16) determina-se outra rel ação entre r, c r2 e 
reso lve-se o sistema para essas duas incógnitas. O último passo 
novamente é voltar na Eq. (16) com os valores de T1 e T2 agora 
calculados para se obter campo de temperaturas. A temperatura 
na metade do comprimento da haste ou do disco é calculada 
novamente pela Cq. (10) ou (13) com as devidas alterações 
mencionadas acima. Essa temperatura na metade do comprimento 
da haste e do disco é a própria diferença de temperaturas com 
relação a ::: ~ 0. uma vez que to i imposta a temperatura média zero 
nesta seção. Novamente. essa temperatura multiplicada por doi s e 
dividida pelo fluxo de calor total. dá a resistência global do 
díodo. Para os mesmos valores da Tab. I a resi stência global 
calculada foi de 29,12 K/W, que é apenas L2% menor que a 
calculada usando as condições de contorno conforme a Fig. 3(a). 

T-T0(K) 

Figura 4 - Campo de temperaturas na cabeça do díodo usando o 
I o Modelo c as condições de contorno da Fig. 3(a) 

2° MODELO: FLUXO UNIDIMENSIONAL EM TODOS OS 
COMPON EN TES 

A resi stência global do díodo é calculada como sendo a 
associação das resistências térmicas de cada componente e das 
resistências de contato entre eles. A Fig. 5 mostra o circuito 
térmico do díodo. As resistências R c_1, 1 c R c,dc são as resistências 
de contato entre o a porca e o disco c entre o disco e a cabeça do 
díodo, respectivamente. As demais são as res istências materiais 
Rm, dos componentes. Os segundos índices (p, d, h e c) referem­
se à porca. disco, haste e cabeça do diodo respectivamente. Essas 
resistências são calculadas de acordo com as equações: 

I 
R. I = Rc ,dc =h rr(h J - a' ) (. ,pt ( 

( 19) 



d 
R, P = R,_, = k,nb' (20) 

R - c 
m ,d - kan(b' -a' ) (21) 

R =-c-
m .h kJTi17 (22) 

Figura 5- Circuito térmico equivalente 

A resistência global é calculada como a resistência total da 
associação de resistores, ou seja: 

R,; = R,p +(-R-~.-, +-1-?,-. p,-, -+-R-~-.., ,-+-R-, .• -,, r+ R,, (23) 

ou, substituindo as Eqs. ( 19) a (22): 

c 

I 2d+ a' ~?J 
Rc; =-k,-nb-, -;;:+ (~+~ j 

k. c ) 

(24) 

Utilizando os valores apresentados na Tab. I, a resistência 
global foi calculada como sendo 28, 17 K/W. que é 
aproximadamente 4% menor que a calculada pelo I o modelo com 
as condições de contorno conforme a Fig. 3(a). 

SOLUÇÃO NUMÉRICA 

Dada a independência angular do campo de temperaturas, o 
domínio foi discretizado cm elementos anulares concêntricos ao 
eixo z. A metodologia utilizada foi a de volumes finitos. Por se 
tratar de um problema de difusão pura. segundo recomenda 
Maliska (1995), utilizou-se funções de interpolação por 
diferenças centrais. O sistema de equações lineares gcrad(!s na 
discretização pelo método dos volumes finitos toi resolvido pelo 
método iterativo de Gauss-Se ide I. 

A resistência térmica global do díodo é calculada conforme a 
Eq.(2) com o valor de T.u usado naquela equação calculado como 
sendo: 

h a 

T11 = : , jr(r)rdr= :,. LT. (i-0,5) 
o i = l 

(25) 

onde n é o número de volumes cm que foi discretizado o domínio 
na direção radial e r, a temperatura na fronteira de cada volume. 

O problema foi considerado convergido quando o percentual 
das diferenças de temperaturas em um mesmo ponto entre duas 
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iterações sucessivas em relação a mais nova temperatura obtida 

apresentou valor menor que 0,0004%. Esta diferença foi 

calculada para todos os pontos da malha, sendo que o valor da 

resistência obtida foi 29,10 K/W, contra 28,01 K/W para uma 
diferença de 0,001%. Já com uma diferença percentual de 
0,0002%. o valor da resistência obtida foi de 29.12 KJW. Isso 

mostra que a partir de uma diferença menor que 0,0004% o valor 
da resistência não muda mais e o problema pode ser considerado 
convergido. 

Na discretização foram usados volumes com dimensões 0,5 
por 0,5 mm, que gerou uma malha de 1920 elementos. Para o 
díodo descrito na Tab. I, as resistências térmicas variam de 29, I O 
a 29.21 KJW para a malha com 1920 e 960 elementos, 
respectivamente. A partir daí um refino na malha praticamente 
não altera o valor da resistência, aumentando em muito o estorço 
computacional. 

A Fi g. 6 mostra o campo de temperaturas obtido. Pode-se 
perceber 4 regiões distintas nessa fi gura. Comparando com a Fig. 
2. o patamar com temperaturas mais altas corresponde à região da 
cabeça do díodo. O patamar intermediário corresponde ao disco e 
o patamar inferior à porca do díodo. A região da haste 
corresponde à parte onde tem-se uma distribuição de temperatura 
semelhante a um plano inclinado. Os degraus correspondem à 
queda de temperatura devido à resistência de contato. 

Figura 6- Campo de temperaturas no díodo 

Analisando-se a distribuição de temperaturas apresentada na 
Fig. 6, verifica-se que o fluxo de calor no díodo é 
predominantemente na direção z, principalmente no disco e na 
haste . Isso foi constatado não somente para o valor da 
condutância de contato do exemplo acima, mas para toda a fai xa 
de valores de interesse. Isso mostra que a hipótese de tluxo 
unidimensional no disco e na haste c até na cabeça e na porca, 
que foi usada nos modelos descritos anteriormente, é viàvel. 

COMPARAÇÃO DOS MODELOS 

Para o caso que vem sendo analisado, pode-se ver que as 
diferenças nos resultados utilizando-se os diferentes métodos de 
calculo são insignificantes, especialmente para aplicação em 
satélites. A Fig. 7 compara os métodos para valores da 
condutância de contato variando entre O e I 00 W /m' K. Nesta 
faixa, os modelos calculam a resistência térmica global com 
maiores diferenças porque para estes valores da condutância de 
contato a componente radial do fluxo de calor na cabeça e na 
porca é maior. Como pode se verificar nesse gráfico, a medida 
que a condutância vai se aproximando de zero o modelo 
totalmente unidimensional começa apresentar valores cada vez 
menores da resistência global com relação aos demais modelos. A 
diferença entre este modelo e o numérico chega a ser 



aproximadamente I 0% para hc=O. O I 0 Modelo. que considera 
fluxo unidimensional no disco e na haste. com as condições de 
contorno conforme a Fig. 3(a), apresenta diferenças 
insignificantes (<1.4%) com relação à solução numérica para toda 
a faixa de operação, enquanto que o mesmo modelo com as 
condições de contorno conforme a Fig. 3(b), dá resultados 
sempre menores que o mesmo modelo com as condições de 
contorno conforme a Fig. 3(b), sendo que esta diferença atinge no 
máximo4%. 
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Figura 7- Resistência Global versus Condutância de Contato 
para os diferentes modelos 

CONCLUSÕES 

O modelo unidimensional (Eq. 24) apresentou precisão 
suficiente para a predição da resistência térmica global do diodo 
apresentado. com exccção dos casos em que os valores da 
condutãncia de contato são baixos (tendendo a zero). o que torna 
o fluxo de calor radial na cabeça e na porca importante. Devido à 
sua simplicidade se apresenta como a melhor alternativa. Quando 
a condutância de contato se aproxima de zero. o I o Modelo. que 
considera fluxo unidimensional somente no disco e na haste 
(condições de contorno conforme a Fig. 3(a)). se torna a melhor 
opção. O mesmo modelo, com as condições de contorno 
conforme a Fig. 3(b), apresentou valores menores do que o 
modelo com as condições de contorno conforme a Fig. 3(a) e 
também sempre menores que a solução numérica, especialmente 
quando a condutância de contato tende a zero. A sol ução 
numérica. devido ao maior esforço computacional requerido. é 
indicada quando se deseja uma maior precisão no cálculo do 
campo de temperaturas ou da resistência de contato cm situações 
onde o fluxo de calor radial se torna mais intenso. 
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ABSTRACT 

Mode/s for the prediction of'the overallthermal resistance o( 
a passive bimetallic hear switch are presented. Due to the 
complexity o{ lhe bidimensional problem under study, simplijied 
models, which consider unidimensional heal jlux over some 
regions or over lhe en/ire domain. are proposed. The results 
slzow that for the range of' operation of'the heat switch, the 
partia/ly or totally unidimensional models presenl precise 
results. 
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SUMMARY 

We present here lhe solution ofthe imerse problem of eslinwting the surface heat jlux in workpieces under 
grinding, hy using the Conjuga/e Gradient Method of fi tnction estimation. Simulated tempera/ure 
measurements are used in the inverse analysis for typical practical cases. Also, we compare lhe results 
obtained with the presentfimction estimation approach to resu/ts available ln the literature and obtained with 
other methods ofsolution ofinverse problems. 

INTRODU CTION 

Grinding is a metal remova! process that requircs a very high 
energy input per unit of material removed. This energy is basically 
converted into heat and lransmittcd to lhe surl1lce of thc workpieee 
in the grinding zone. Simultaneously. the workpiece is coolcd by 
liquid jct impingement (Guo and Malkin. 1996a). A typical 
grinding configuration is shown in Figure I. Thc accuratc 
knowledge of the temperature pro files in the workpiece. as wcll as 
thc hcat !lux distribution at its surl~tcc due to the grinding process 
and cooling are fi.llldamcntally important to reducc or avoid 
damages in the workpiccc caused by high magnitude temperatures. 

Fi gure I - Grinding contiguration 

Recrntly. invcrse anal ys is techniques were applied in order to 
estimate the heat flux at thc \vorkpiece surfacc undcr grinding 
(Guo and Malkin. 1996a.h) . Thc techniqucs cxamincd included 
the tcmpcrature matching mcthod. thc integral method and 
13eck ' s function spccitication method (Beck ct ai, 1985). Thc 
results obtained with the tirst two methods \Vere quite unstable, 
even with crrorlcss simulatcd measu rcments. On thc other hand, 
lhe resu lts obtained with thc functi on spccitication mcthod, 
although reasonably stable, cou ldn ' t prcdict accurately the peak 
of the triangular variation of thc hcat flux uscd to gcneratc thc 
simulated mcasurcmcnts. 

ln this paper wc prescnt thc solution ofthc inversc problcm of 
estimating the heat flux at thc surlàcc of a platc undcr grinding, 
by using the Conjugatc Gradient Mcthod with adjoint cquation 
fo r function estimation (Aiilà nov. 1994; Orlandc and Ozisik. 
1993 ; Dantas and Orlandc. 1996 : Machado and Orlandc. 1997, 
1998 ; Alencar Jr. et ai , 1998). We use simulatcd temperature 
measurcmcnts to show that thc prcscnt functi on cstimation 
approach is stablc with rcspect to random mcasurement crrors 
and is ablc to predict thc triangular variation ofthe hcat !lux quite 

accuratcly. The cffects o f sensor position on the invcrse problem 
solution are also addresscd on the papcr. 

PROBL EM FORMULATION 

Thc mathcmatical model for thc grinding process is given by 
thc linear encrgy equation 

. ·(ar· . ,.., ·j k ',-,' · . 'Q' p c --.+u · vT =· v·T +p 
at 

(I) 

lJsing th.: assurnptions that this is a two-dimensional steady-statc 
problem without internal heat sources, Eq. (I) can be written as 

r/ ar· [f r ' a2r' 
---=--+-- (2) 
C/. ' ilx. il x ' 2 a:: '2 

By making a hri.::f analys is of thc Pcclet numbcrs involvcd in 
the grinding processes. wc note that thcse values are sufficiently 
high to pcrmit thc diffusivc tcnn in x-dircction to be ncglcctcd. 
Thus. the cquation that model the problcm becomcs 

a.' 0.\. o:: .2 
(3) 

subjcctcd to thc fo llowing boundary conditions: 

At z' = 0: We assume such surface to be so far trom that undcr 
grinding that thc tcmperature gradients are negligiblc, that is, 

ar · 
-=0 (4) o:: . 

At z' = d' : At this surfacc wc have the heat transferred to the 
workpicce duc to the grinding process, as we ll as the heat 
cxtractcd by the woling fluid . so that wc pre ferrcd to rcprcsent 
thc boundary condition in terms of a position-dependent hcat 
!lux. that is 

• a r· . ( . ) 
k a::·=q x (5) 



At x = 0: We assume that the workpieec temperature is 
known and equal to T11 ' at x • = O, that is, 

. ( . ) . T O,z =T0 (6) 

We can write the problem given by equations (3-6) in 
dimensionless form as 

ae a2e 
in 0<:: <1; x >O (7.a) a;= az 2 

~=0 a:: at ::=O, x>O (7.b) 

a e 
-=q(x) az at :::= 1: :oO (7 .c) 

() (0,:: )=0 at x=n: 0<: <1 (7.d) 

by defining the following dimensionless groups: 

(r· . ) . 
8= -To k 

q;d 

x a 
x=---- · 

d ,..] 1l * ' 
q=~ . 

q() 7 (8) 

where q~ is a reference value for the boundary heat !lux, d* is the 

width ofthe plate and u* is the plate axial velocity. 
We note that problem (7) is analogous to a transient heat 

conduction problem in a slab and it can be easily solved by using 
the Classical Integral Transform Technique (Ózisik, 1993). lts 
solution takes the form: 

e(x ,:: )=!, Z(/3, ,::) e -P"' ' • cos (/3,, )I e p,,' xq(x') dx' (9) 
m = O N,(/3, ) 

11 

where the eigenfunction Z(f3m,:::). the norm .Nz(f3,J and the 
eigenvalues {3111 are given, respectively. by: 

lz(/J. ~ )~ '"(/J. ') 

z(f3 o . ~ )-1 

/3,ct:O 

( IO.a) 

f3 o=0 

;, =!: 
!3 ... "'o 

( IO.b) 

f3o=(J 

f3 m=n1Jr m =0, I . 2 ... ( lO.c) 

The heat conduction problem (7) is a di reei problem when the 
boundary heat !lux q(x) is known. Thcreforc. the objective of the 
direct problem is to determine thc temperature field in thc 
medium, which can be easily obtained with lhe analytic solution 
(9). 

INVERSE PROBLEM 

For the present inverse problem the boundary heat !lux q(t) is 
regarded as unknown and is to be estimatcd by using tempcraturc 
measurements taken within the workpiece. Such an ill-poscd 
problem is re-formulated in terms of a well-posed problem 
involving the minimization ofthe following functional: 

1:->-1 

,.1 I ' 

S(q(x)]= JL,{YJr)-e(:: l' ,x,q(x))}: dx (I I) 
(} p = l 

where Xf is thc length of the workpiecc containing temperature 
measurements. }~,(>;) are the measurcments takcn at the 
transversal position ::

1
, p =1 , 2, ... , P, while () {zp. x : q(x)j are the 

estimated temperaturcs at the sarne position. Such estimated 
tcmperatures are obtained from thc solution of the direct problcm. 
Eq. (9), by using an estimate for lhe unknown function q(<). 

We apply here thc Conjugate Gradient Method with adjoint 
equation to the minimization of the functional (li). ln order to 
implcment the itcrative proccdurc of such method. wc need to 
develop two auxiliary problcms. known as thc scnsitivity problem 
and the adjoint problcm. as describcd ncxt. 

SL"NSITIVITY PROBLEM 

ln order to derive the sensitivity problem, it is assumed that 
q(\) undergoes an incremcnt t1q(x) . when the tcmperature e (x .::) 

is changed by a quantity t18(x,::) . Thcn, O(x,z) is rcplaccd by 
{O(x,::) + t18(x,::)} and q(x) by [q(<) + t1q(x)j in the direct 
problcm (7) and thc original problcm (7) is subtractcd from the 
resulting expressions to obtain thc following scnsilivity problcm 

a t18 a c t18 
ax = a::~ 

a tJ.e =O 
a:: 

atJ.e =t1q(x) 
a:: 

t18(0,:: )=0 

in 0<:: <1: x >(J (12 .a) 

at::=O ; x>O ( 12.b) 

at ::=O ; x>O ( 12 .c) 

at x=O . 0<:: <1 (12d) 

Wc note that the sensitivity problcm is analogous to the direct 
problem givcn by cquation (7). Hencc, its solution is also 
oblained from equation (9), by substituting q(x) by éuj(<). 

AD.IOINT PROBLEM 

To obtain the adjoint problcm. it is ncccssary to introduct: a 
Lagrange Multiplier À(x,::). By multiplying the diffcrential 
cquation (7.a) of the dircct problem by thc Lagrange multiplicr 
À.(x,::). intcgrating ovcr the spatial domain and adding the 
resulting exprcssion to thc function al (II), we obtain the 
following extcnded functional: 

x, /' 

s [ q (X ) J = f L {)'I' (X ) - () (:: I' , X ' q (X ) ) }: d X+ 
o p = l 

(13) 

f' 'Jt [ ae a:e] + A(x ,:::)a:;-a:: : dxdz 
(} () 

W c now assume that the cxtended f unctional ( 13) is perturbed 
by t1Sjq(x)} when lhe heat !lux is perturbcd by t1q(>.) and O(x,::) is 
perturbed by 118(>: ,::). By substituting S{q(x)} by 
{S[q(xj}+!l.'i{q(x)j}. 8(>:,::} by j8(.x,::) +t18(x,::)} and q6:) by 
{q(x) +t1q(x)j in equation ( 13). subtracting from it the original 
equation ( 13) and pcrforming some lengthy but straightforward 
manipulations (Alifanov. 1994). we obtain thc followin g adjoint 
problem: 



;:u a'À I' • 

-- = - , +" 2 {} , (x )-e(:: ,x. q(x ))}8(.::-.::J ax a:: L I 
p.::. / 

in0<::<1:0<x<x 1 

( 14.a) 

a/.::=0 : (J<x<x 1 (14.b) 

a/::= 1: O<x< x 1 (14.c) 

atx=x r .O<::< I (14.d) 

We note that the adjoint problem involves an outlet condition 
(14 .d) at x = x1 . instead of the usual inh::t condition at x = O. 
Howcver. it can be convcnicntly transformed into a regular 
forward problem involving an inlet condition, by using the 
transform ation Ç ~- x - x1 . ln this case, the analytic solution of the 
adjoint problem can also be obtaincd with the Classical Integral 
Transform Tcchnique as 

I' ; L J 2 e Jl.' ;· { Y ,, ( Ç' )-e(.::,, ,Ç '. q ( Ç') ) }d Ç' c os (!3,.:: ,, ) 
I'= I O 

(15) 

whcre thc cigcnquantitics are also obtaincd form equations ( 10). 

THE GRAD IEN T EQUATION 

ln the proccss uscd to derive the adjoint problcm. thc 
following integral term was lcft : 

( 16.a) 

By assuming that q(r) bclongs to thc space of squarc 
integrab le functions in the domain () < x < -'/, we can writc 

,., 

Ll S[q(x )]= J V S[q(x )]Llq(x )dx (16.b) 

Thereforc. by comparing cquations ( 16.a) and ( 16.b) we 
obtain thc gradicnt cquation for thc functio nal (II) as 

VS[q(x )]=-À(x.l) ( 17) 

THE CON JU GATE GRADIENT M ETHOD 

The following itcrativc procedurc bascd on thc Conjugatc 
Gradient Method is applicd to thc minimizat ion of the function 
(II) (Alifanov. 1994) 

q '• 1 (x) =q'(x)-f3 ' d' (x) ( 18) 

where k denotes thc itcration number and c/(x) is thc dircction of 
descent. dcfincd as 

(19) 

The parameter / that appears in Eq. (19) is called 
conjugation coeftlcient and can be computed by the Fletcher­
Recvcs exprcss ion as follows: 

,, 

J{vs[q'(x)]}' dx 
k /} r = -,.,"--------- for k=J,2, .. 

f{ v s[q'-l (x )]}' dx 

(20) 

Y 0 =0 fo r k =O 

The search step size f3 k is obtained by minimizing the 
func tion al (li) with respect to f3 k at each iteration k. The 
foll owing expression results 

x .. I' J L {e [.::I'. x. q' ( x) ]- Y ( x) }Lle [::", x, J' ( x) ]d x 
{3 k ::::: o 1' :: I 

x , 1' 

JL{Lle[:: p.x,d'(x )]}'dx 
() p = l 

(21) 

STOPI'ING CRITERION 

Thc stopping critcrion used here is based on the Discrepancy 
Principie and givcs thc Conjugatc Gradient Method of tunction 
cstimati on an itcrative regularization character. This stopping 
critcrion is givcn by 

(22) 

whcrc S[c/ ( r:) j is calculated with Eq . (II). For the cases 
in vo lving crrorless mcasurcd temperaturcs. e is chosen as a small 
numbcr. Whcn thc mcasured data contain random errors. e is 
choscn so that smooth solutions are obtained. It is assumed that 
the solution is sufticiently accurate when 

IX5 

1 Y ( x ) - e (.:: jl • x . q ( x ) )I z a (23) 

Thus. by using Eq. (23 ), E is obtained fro m equation (li) as 

e =a "x r P (24) 

COMPUTATIONAL ALGORITHM 

13y assu ming available an estimate c/(x) at the k'" itcration, 
thc computational algorithm of the Conjugate Gradicnt Method 
consists of the following steps: 

Stcp l . Solve the direct problem and compute e (x,::) with Eq. (9) 
bascd on c/(\) 

Step 2. Check the stopping criterion given by Eq. (22). Continue 
if it is not satisfied. 

Stcp 3. Knowing () (•.::,J and mcasurcd tcmperature l'lxJ, solve 
the adjoint problcm and compute À('(,lj with Eq. (15) to 

obtain VS[c/(-,;)} with Eq. (17). 
Stcp 4. Knowing the gradient VS [c/(x)}, compute yk from Eq. 

(20) and the direction of desccnt d '(r) with Eq. ( 19). 



Step 5. Set &:/(x) = d'(x) and solve the sensitivity problem given 
by Eqs. (12) to obtain L18 [d'(,)} 

Step 6. Knowing L18 (d'(x)}, compute the search stcp size f3 k from 
Eq. (21). 

Step 7. Knowing the search step size f3 k and the direction of 
descent cf(x) , compute the new estimate q* 1 (.x) from Eq. 
( 1 8) and return to step 1. 

RESULTS ANO DISCUSS10N 

Before proceeding to the solution of the present inverse 
problem. we perform the design of the experiment with respect to 
the position of the sensors and locati on of the grinding zone 
center. so that minimum variance estimates are obtaincd. ln the 
case of fun ction estimation, experiments can be optimally 
designed by maximi zing the following functional (Mikhailov, 
1990) 

fl X 1 

L1S(q(x )) =L J [L1e( x .z P )] : dx (25) 
p ~ J li 

where L18 (.x .=p) is the solution of the sensitivity problem at the 
measurement position z, , p = I. 2, .. , P. obtained by using a 
unitary perturbation L1q(t) inside the grinding zone and zero out 
of it. wherc lhe grinding zone (i.e .. the grinding whcel) location 
was supposed to bc known in advancc. Note that the heat llux out 
of the grinding zone was supposcd negligible and known in such 
case. Thc maximization of the functi onal 11Sjq(t)} shows that thc 
scnsors should be locatcd al posi tions where the measured 
tempcratures are most affected by perturbations in lhe unknown 
function. Also, wc note that the use of multiple sensors. instead o f 
a s ingle one, increase thc value ofthe functional L1S(q(x)j. This is 
an expected result since more information is avai lable for lhe 
estimation procedure ifmore sensors are used in the analysis. 

We consideras a test-casc thc grinding of a 0 .2% carhon stce1 
plate (ANSI I 020). 0 .025 m thick, with thermal conductivity and 
thermal ditfusivity of 6 1 W/m.K and 17.8 x 10-6 m2/s. 
respectively. The length of the plate where the measurements are 
laken into account is supposed to be 0.010 m. The velocity ofthe 
plate is takcn as O. 1 5 m/s and the grinding zone Jcngth as 
0.0025 m. We consider avai lable for lhe inverse analysis the 
read ings of sensors located at 0.25, 0.35 and 0.45 mm below thc 
surface with unknown boundary heat llux. Measurements are 
taken at a frequency of 2500 Hz. so that. for the pi ate velocity of 
thi s tesl-case, 167 measurements per sensor are availab lc. 

The above dimensional data for the test-case were based on 
the work of Guo and Malkin ( 1996a). so that the results obtained 
here with the Conjugate Gradient Method can be compared to 
those obtained in this reference with the function specification 
method (Beck et al , 1985). The dimensionless length of the 
grinding zone is givcn by 4.733 X 1 Ü-

4
• while the dimensionl ess 

length of the plate containing measuremcnts is 1.893 x 10-3 The 
dimensionless sensor locations are 0.990. 0.986 and 0.982, for the 
sensors located at 0.25 . 0.35 and 0.45 mm below the surface, 
rcspectively. 

Tab1e 1 presents the resu lts obtained for the functional 
L1S[q(x)] obtained with a s ingle sensor locatcd at the differcnt 
depths rcfcrred to above and for different axia l positions of the 
grinding zone center. We note that the functiona1 L1S[q(x)] 
increases for a sensor located cl oser to the surface with unknown 
houndary condition, s ince less information is lost by diffusion in 
the z-direction. Also, table 1 shows that the determinant is larger 
for a grinding zone 1ocation closer to the axial posi tion x = O. 
Such is the case bccause temperature measurements taken beforc 
the sensor passes through the grinding zone are useless for the 
estimation of the heat llux in this region. ln fact temperaturc 

-
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measurcments takcn ahcad of the grinding zonc are not a tTccted 
by thc heat flux in thc grinding zone. 

Tablc 1 - Functiona1 11~'/q(t)] for differcnt sen sor positions and 
grinding zonc centcr axial locations. 

Grinding zone Sensor 
centcr at located at 

xl-r! z = 0.990 z = 0.986 z = 0.982 

0.25 1.629x 10·7 J.325 x 10·7 1.078x 10·7 

0.33 l551x10-7 1.249x 10·7 1.005x I o·
7 

0.50 J.359x 10'7 1.066x 1 0'7 8.327x 10'8 

0.66 1.091x 10'7 8. 149x lo-s 6 .024x 10'8 

0. 75 9.025x I o-K 6.435x 1 0'8 4 .516x 10'8 

We r)Ow verify thc accuracy o f thc Conjugatc Gradicnt 
Mcthod as applied to the estimation o f thc unknown function 
q(x). by using si mulatcd mcasurcd data. Such data are obtained 
from thc solution of the direct problcm by a priori assuming a 
functional form to r q(x). ln order to s imul atc measurements 
containing random errors. an crror tcrm is addcd to the so lution of 
lhe direct problcm in thc form 

r(x )= r (x)+wa 
t ' .\"11( '/ 

(26) 

whcre Y,.m,., (o;) are the crrorlcss measurements ohtaincd from thc 
solution of thc dircct problcm. )'(x) are the mcasurements 
containing random crrors, w is a random variablc with normal 
distribution. zero-mean and unitary standard-dcviation. while a is 
the standard-dcviation of the measuremcnt crrors. which is 
assumed to be known and constant. 

Figures 2-4 present the results obtaincd by using the crrorlcss 
measurcmcnts of a sensor locatcd at z = 0.990. 0 .986 and 0.982. 
rcspectively. for a step variation of thc hcat flu x in thc gri nding 
zone. The center ofthe grinding zonc is supposed to bc locatcd at 
x/xr = 0.25. Figures 2-4 clcarl y show the dcteriorati on of thc 
estimatcd hcat tlux when thc sensor is located farther from the 
surfacc with unknown houndary condition. As thc sensor is 
locatcd dccpcr below thc surfacc. largcr oscillations appcar in the 
neighborhood ofthe discontinuitics in thc function. 
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f-igure 4 - Stcp variation for the hcat !lux obtained with 
crrorl css mcasurcmcnts of a sensor ai Z '' O. 982. 

Figure 5 IS prcpared to illustralc lhe cstimation of lhe 
boundary hcat !lux in thc form of a stcp function , by using, in lhe 
analys is. measurcmcnts containing random crrors with standard 
deviation (J ~c O. O/ ()IIWX• WhCrC eiiWX iS thC JTiaXimum lcmpera(llfC 
mcasured by lhe sensor. We noticc thal lhe cxact function is 
accuratcl y esti matcd, evcn for such a strict case. 
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Figure 5 - Stcp variation for the hcat !lux obtained 
with a sensor àt:: -- 0. 990 and CJ = O.() I Bmax-

Figures 6 and 7 show a comparison of the results obtained in 
this papcr wi th thc Con_jugatc Gradienl Mcthod to the results 
obtained by Guo and Malkin ( 1996a) with the function 
spccification method, for two diffcrcnt test-cases presented in 
sue h reference involving a single sensor located at = = O. 986 and 
:: = 0.982. respcctively. The ccnter of the grinding zone was 
supposed to be at xl "J = O. 33 in lhe cases shown in figures 6 and 
7_ Wc notice in these fi gures that the results obtained here with 
the conjugate gradient method are much more accurate than those 
obtained by Guo and Malkin ( 1996a). We believe that this can be 
due to the number of future time-steps, required for the 
regularization of the functi on specification method, that were 
used by Guo and Malkin ( 1996a). Perhaps, the use of an adaptive 
number of future time-steps. as suggested by Osman ct ai ( 1997), 
might improve thc results obtained with Beck's function 
spccification method for the prescnt inverse problem. 
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Figure 7- Comparison between the CGM and the sequential 
mcthod , for a sensor located at = ~ O. 982. 

Figures 8-1 O present the resu lts obtained with measurements 
containing random crrors of a single sensor located at = = ()_ 990, 
for the grinding zone centcrcd at _·(!xr = 0.33, 0_5() and 0.66. 
respectivel y. Thc simulated measurements werc generated with a 
standard deviation of CJ = O_()f e,ax- We notice in these fi gures 
that quite accurate resu lts wcre obtained with measurements 



containing random errors, for any of the three locations 
examined. 

CONCLUSIONS 

The Conjugate Gradient Method with adjoint equation, as 
applied to the present inverse problem involving the estimation of 
the boundary heat flux in a metal plate under grinding, provided 
accurate and stable estimates for the unknown function. Also, 
more accurate results are obtained in this paper than those 
available in the literature for the sarne physical situation of 
interest. 
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Figure 8- Estimated heat flux for a sensor at z = 0.990 
and lhe grinding zone cenlered at 0.33. 
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Figure I O- Estimaled heat flux for a sensor at z = O. 990 
and lhe grinding zone centered at 0.66. 
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SUMMARY 

The inverse problem involving the estímation o( the heat transfer coefficient a/ lhe swface of a p/ ate, with 
no information regarding itsfirnctional form , is solved by applying the conjuga/e gradient method with adjoinl 
equalion. Three different versions of sue h melhod. corresponding lo different procedures of computing the 
search direction, are applied to the solution of lhe present inverse problem. They include the versions of 
Fletcher-Reeves, Polak-Ribiere and J'owe/1-Bea/e. The conjugare gradient melhod is found to provide 
accurale estimares for lhe unknown, even for jit11ctions containing shmp corners and discontinuities. which 
are the mos/ dLjjicu!t lo be recovered by inverse analysis. 

INTRODUCTION 

The accuratc knowledge of the heat transfcr coeflicient at the 
surface of a plate is of importancc in many cnginccring 
applications, including. among othcrs. thc cooling by jets or sprays 
of continuously cast s labs and of clcctronic chips (Wolf ct ai. 1993. 
Hibbins e Brimacombe, 1984). 

The estimation of the hcat transfcr cocfticient by usi ng 
tcmperature measurcments taken inside the plate belongs to the 
class of lnverse Heat Conduction Prohlems (Tikhonov and 
Arsenio, 1977. Becket ai. 1985. Alifanov. 1994, Artyukhin. 1993, 
Jarny et ai, 199 I). Direct Heat Conduction Problems, on thc other 
hand, are concerned with the determination ofthe tcmpcrature ticld 
in the medium, when the phys ical propertics. initial and boundary 
conditions, as well as source tcnns, are cxactly known. An invcrse 
problem is mathematically classificd as i/1-posed (Hadamard. 1923) 
because its solution gencrally does not sati sfy thc rcquirement of 
stability with respect to crrors in thc measured input data. Mcthods 
of solution for inverse problcms gem:rally involve its rc­
formulation as a well-posed minimi=ation problem. 

The Conjuga/e Gradient Method is a powerful techniquc for 
the minimization of objective functionals in thc so lution of invcrse 
heat transfer problems. Such a techniquc can be applied to 
parameter and function cstimations, as well as to linear and non­
linear inverse problcms (Aiifanov, 1994. Artyukhin . 1993 . .larny ct 
ai , 1991. Truffart ct ai. 1993. Dantas and Orlandc. 1996. Machado 
and Orlande, 1997. Orlande ct ai. 1997. Huang and Tsai . 1997. 
Alencar Jr. ct ai, 1998). The mcthod belongs to thc class of 
iterative regularization techniqucs, in which thc numbcr of 
itcrations plays thc role ofTikhonov ' s rcgularization paramctcr, so 
that sufficiently accurate and smooth solutions can be obtaincd 
(Tikhonov and Arsenio. 1977, Bcck ct a i. 1985, Alifanov. 1994, 
.l arny ct ai, 1991 ). Different versions of thc conjugatc gradicnt 
method can be found in the litcraturc. dcpcnding on the form used 
for the computation of thc minimization scarch-direction at cach 
iteration (Jarny et ai , 1991 , Alifanov. 1994, Powell, 1977. Truftàrt 
et ai. 1993, Daniel. 1971 ). 

The objective of this papcr is to prcscnt a comparison of three 
different versions of the conjugatc gradicnt method. including, 
Fletcher-Rcevcs '. Polak-Ribicre's and Powell-Rcalc 's versions. as 
applied to the solution of a function estimation problem. As a tcst-

prohlem. we consider here the estimation of the transicnt and 
spatial variations of the heat transfer cocfficient at the surface of a 
plate cooled by sprays or jets (Orlande et ai. 1997). Such a tcst­
problcm was chosen for thc present comparison due to the inherent 
difticultics associated with the severa I independcnt variablcs of the 
unknown function and becausc it involves a non-quadratic 
functional. 

The basic steps in the application of thc conjugate gradient 
method. as applied to the estimation of the unknown heat transfer 
coefficient. are dcscribed next. 

DIRECT PROBLEM 

The physical problem considered here involves the cooling of a 
platc with initial temperature distribution f(x ,y,z), which lateral 
boundary surfaces are kept insulatcd. The temperature F(x,y,t) at the 
bottom surfàce of the plate is considered known for the problem, while 
heat is lost by convection to a cooling tluid at the top surface. The heat 
transfer coef!icicnt at such surface and the cooling tluid temperature are 
givcn, rcspcctively, by h(x,y.t) and T ~(x,y.t). 

Thc direct problem is concerned with the dctermination of the 
tempcrature field in the plate, when the heat transfcr coefficicnt. as 
well as the physical properties. initial condition and other 
parameters appearing in thc boundary conditions are known. The 
mathematical formulation of this heat conduction problem is given 
in dimensionless form by 

(I. a) 

in O < X < A; O < Y < B: O < Z < I: for t > O 

a() = 0 at X=O and X=A: for t > O 
ax ( l.b) 

a() = 0 at Y=O and Y=B: for t > O 
ar (I. c) 

B=q>(X,Y,r) at Z=O: fort > O ( l .d) 

K i!!_+ Bi e= Bi e at Z=l: for t > O az ~ 
(I. e) 

e =l/J (X,Y,Z) for t=O ( l.f) 
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where the following dimcnsionless groups wcrc dcfincd 

e= T-T .. o: X=x l c: Y=y l c : Z=::: l c 
T,,- T~.o 

K • F-T 
1 - a I c · B - b I c · o 1 · _ ~.o 

1 - • - ·r=*. ,·({J-
p C0 c T0 - T .. . o 

,!., f - r_ o . 
8

. h c . r_ - r~ o 
'~'= . !=-.·e=-- · 

T0 - T ... o K0 ~ 7;, - T, 11 

(2.a-d) 

(2.e-h) 

(2. i-k) 

Here a. b and c are the length. width and thickness of thc plate. 
rcspectively. while T0 and T~.o are rcfcrcnce values for lhe 
tcmperature of the platc and of the cooling fluid. rcspectivcly. ln 
arder to write thc direct problem in dimensionless form. wc 
assumcd the temperature depcndence of thermal conductivity and 
specitic heat to be writtcn as: 

K*(T)=K,~ K(e) 

c;,cr) =c,; c"ce) 
(3.a) 

(3.b) 

where Ko* and C0* are rcferencc values for thennal conductivity and 
specific heat. respectivcly. whilc K(S) nnd Cp(S) nrc dimcnsionlcss 
functions of 6. The plate dcnsity p* wa-; a-;sumt:d constant. Thc 
superscript ·· *" above rcfers to dimensional physical propertics. 

INV ERSE PROBLEM 

For the inverse problem. the dimensionless heat transfer 
cocffícient Bi(X.Y. 1:) is rcgardecl as unknown. Such a function is 
to bc estimated by using the transicnt readings of S temperaturc 
sensors located inside the plate at positions (X,. Y,. Z,). s= I.. .. . S. 
during the time intcrval O ~ 1: ~ Tr. An cstimatc for Bi(X. Y, 1:) is 
obtained so that the following function al is minimizccl: 

J [Bi (X.Y,r ))= ~ eot {e (X, .Y, .Z, .r; Bi) - ,u , (r) f dr (4) 

whcrc 8(X,. Y ,. Z,. 1:;Bi) and ~,( 1:) are thc cstimatcd and mcasured 
tempcratures at the measuremcnt locations. respcctively. The 
cstimatecl tempcratures are obtainccl Ji·om the solution of the direct 
problem by using an cstimate for Bi(X. Y. 1:). 

ln order to apply the eonjugate grad icnt method for minimizing 
thc functional given by Eq . (4), we need to devclop and solve two 
auxiliary probkms, known as thc sensitivity and adjoint problems, 
as dcseribed next. 

SENSITIYITY PROBLEM 

lhe sensitivity problcm is dcvcloped hy assuming that the 
temperature 8(X. Y. Z. 1:) is pcrturbcd hy an amount E~8(X.Y.Z.T). 
\\hen the Biot numbcr Bi(X, Y. 1:) is pcrturbccl by E~Bi(X. Y, 1:). 

whcre E is a real nurnbcr. Duc to the non-lincar character of the 
prohlcm. a perturbation on temperature causes perturhations on the 
tcmperature dcpendcnt propertics. as well. Thus. we can write thc 
following perturhed quantities: 

e, = e +E ~e 

Bi, = Bi +E ll.Bi 

d C 
C1,, =Cr (e+EM):=C" (8)+ d~' EM 

(5.a) 

(5.b) 

(5.c) 

K, = K(e +E ll.e) := K(e)+ d K E ll.e 
de 

(5.d) 

Thc sensitivity problcm is obtaincd hy applying the following 
limiting proccss: 

lim L, (Bi, )- L (Bi) 
c--.n E =O (6) 

whcrc L,(Bi, ) and L(Bi) are the operator fonns of the direct 
problcm. writtcn for the pcrturhed and unpcrturbed quantities. 
n;spectively. The following prohlem results for the sensitivity 
funclion ~S(X. Y. Z, 1:): 

()(c r M) () 2 (K ll.e) + d2 (K tJ.e) + if (K MJ) 
dr dX 2 dl' 2 

();(
2 

in O~ X < A: O< Y < 13: O< I. < I :for 1: > O 

() (K ll.e) = 0 at X=O and X=/\: for 1: > O 
ax 

() (K !1.8) = 0 at Y=O and Y=B: for 1:> O 
ê)y 

tJ.e =O at Z=O: for 1: > O 

() (K ll.e) + Bi ll.e = MJi (e -e) at /.= 1: forr >O 
() 7. " 

tJ.e =o for c=O 

AD.IOINT I'ROBLEM 

(7.a) 

(7.h) 

(7 c) 

(7 d) 

(7.e) 

(7.f) 

An adjoint problem for a Lagrange Multiplier comes into 
picture because thc temperature S(X,. Y,, 1. ,, 1:; Bi) appearing in 
the functional (4) nceds to satisfy a constraint. givcn by thc 
solution of the direct problcm. ln order to devclop thc adjoint 
prohlem. we multiply thc differcntial equation ( l.a) of the direct 
problem by the Lagrange Multiplicr À(X. Y. Z. 1:). integrate over 
thc time and space dornains. and add the resulting cxpression to the 
functional given by Eq. ( 4 ). The following extended functional is 
ohtained: 

I s ' 
J [Bi]=:z Ixfr Iz L~[e , (r)- ,u , (r)]- 8 (r- r, )dr dZ dr dX + 

I I I I {c a e a ( K a e J 
XY Zr "d r(})( (})( 

__E_(K ~. )- __E_(K ~)} Jc()( Y L. , r)dr d7 dY dX ar ar az a7 ' ' 
(8) 

whcre O( ) is the Dirac delta function and r, is the vector with the 
posi tion of sensor s. i.c .. r, = (X,, Y ,. Z,). 

An exprcssion for the directional derivati ve of J[Bi] in the 
dircction of thc perturbation ~Bi(X , Y. 1:) is obtained by applying 
thc following limiting proccss: 

D,111,J [Bi ]= lim J [Bi,]- J [m] 
r~o (9) 

E 

whcre J[Bi, J is the functional (4) written for the perturbcd 
quantities givcn hy Eqs. (5). 
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Aftcr pcrforming some intcgrations by paris on thc resulting 
cxpression for D11 ui.ll Bi] and applying the boundary and initial 
conditions of thc sensitivity problcm, wc let thc tcrms containing 
L'l6(X. Y. Z, 1:) to go to zero. The following adjoint prohlem is thcn 
obtaincd for the Lagrange Multiplicr À(X, Y. Z. 1:): 

a À. a2 À. a2 À. a2 À. , ( J 
- C --K--K- - K- + '. (8 . - " ) 8 r- r . = O " a r a X 2 () Y 2 () Z 2 f:; ' ,.... , ' 
in O< X < A; O< Y < B; O< Z < I :for O< 1: < 1r (I O.a) 

d À. = 0 at X=O and X=A: for O< 1: < 1r 
ax 
~=o at Y=O and Y=B: for O< r< rr 
ê)y 

À. = O at Z=O; for O < 1: < 1:r 

K ~ + f3i À.= 0 at Z= l: for O< 1: < 'r 
az 

À.= O for F 1r 

GRADIENT EQUATION 

( IO.b) 

( IO .c) 

( IO.d) 

(IO.c) 

(I O.f) 

ln the proccss of obtaining thc adjoint problcm, the following 
integral term is I e ti : 

DAR, 1 [Bi]= - JJ fx[À. (8_ -8) L 1 M3i (X .Y.r )dX dY dr~ O 

(I I) 

By assuming that Bi(X, Y, r) belongs to thc Hilbert space of 
squarc intcgrable functions in the domain (0. rr) x (0, A) x (0. B). 
we can write (Daniel , 1971, Alifanov, 1994) 

DM, 1[Bi]=J J fJ'[!3i]M3i(X ,Y,r)dXdYdr (12) 
r Y .\ 

Therefore, by comparing Eqs. (li) and ( 12). we obtain the 
gradient equation tor the functional as 

J • [Bi ]=-[À (a_ -a) lz, 1 
( 13) 

CONJUGA TE GRADIENT METHOD OF MINIMIZATION 

Thc iterative proccdure ofthe conjugate gradient method (Jarny 
ct ai , 1991, Alifanov, 1994), as applied to thc estimation of the 
unknown heat transfer cocfticicnt, is given by 

where the superscript k denotes the numbcr of itcrations. 
The scarch step size ~· is obtained by minimizing the 

functional .J[Bik+l] givcn by Eq . (4) with rcspcct to ~" : The 
tollowing expression results: 

wherc L\6, is the solution of the scnsitivity problcm at the 
measuremcnts location r,, obtaincd by setting L'lBi(X, Y. 1:) = d'(X. 
Y. 1). 

The direction of descent dk(X. Y ,1:) is a conjugation of the gradient 
direction given by equation (13) and of previous directions of 
descent. lt is given by the following general form 

k ( ) ,k ( ) k k - 1 ( ) k " ( ) d X ,Y ,1 =J X,Y,1 +y d X,Y ,r +\jl d X,Y ,r 
(16) 

where I and \jlk are conjugation coefticients. whilc thc superscript 
q denotes thc itcration number whcrc a rcstarting stratcgy is 
applied to thc iterative procedure ofthe conjugate gradicnt method . 
Rcstarting strategies were suggested for the conjugate gradient 
method of paramcter estimation, in order to improve its 
convergencc rate (Powcll. 1977). 

Diffcrcnt versions of the Conjugate Gradicnt Mcthod are found 
in thc litcrature depcnding on thc lorm uscd for the computation of 
thc dircction of descent given by cquation (16) (Aiifanov, 1994, 
Powell, 1977, Truffart et ai , 1993, Daniel. 197 I). ln Fletcher­
Reeves · vcrsion the conjugation coefficients I and ljlk are obtaincd 
from the following cxpressions: 

k 
y 

JJJJ J'k (X,Y, -r)] 2 
d-r dY dX 

L L fJ J ,k-1 (X,Y, -r)] 2 
d-r dY dX 

for k= 1.2.3. .. with 1 = O for k=O 

IJI" = O for k = O. 1.2 .... 

( 17.a) 

( 17.b) 

whilc in l'olak-Ribiere 's version of the Conjugate Gradicnt 
Mcthod (Jarny ct ai. 1991. Alifanov. 1994, Powell. 1977. 
Truffart ct ai. 1993. Daniel, 1971) the conjugation coefficients 
are given by 

f f f {[1 •k (X.Y.r)-1 •k -l (X , l'.r) ]1 ,k (X. l'.r) }dr dl . dX 
Yk = .\ )· r 

f .f.f [J'k-l(x.r.r)] ' drdl'dX 
.\ } r 

for k= 1.2.3 ... with 1 = O for k=O 

IJI" = o for q = O, 1.2 .... 

(18.a) 

(18.b) 

We note that the conjugation coefticicnt ljlk is null for any k for 
both Fletcher-Reeves' and Polak-Ribiere' s vcrsions of the 
conjugate gradicnt method . !lt:ncc. restarting of the iterative 
procedure is not allowed in such versions. 

Bascd on a previous work by Beale ( 1972), Powell ( 1977) 

suggested the following exprcssions for thc conjugation 
coefTicicnt s, which gives thc so-called Poweii-Beale's version 

ofthc conjugatc gradient mcthod (Truffa rt ct ai , 1993): 

f . f.f [1 ok (X. Y.r) - 1 .H (X. Y.r) ]1 ,k (X.Y.r)dr dY dX 
~ = .\ l r 

LJ,L[1 ok (X,Y,r)-1'k-l (X,Y.r) ]d'-1(X, l',r) dr dY dX 

I() r k= 1.2.3 .. with 1 = O for k=O ( 19.a) 

k L L f. [ 1 oq•l (X. Y.r) -1 oq (X. Y.r) ]1 ok (X . Y.r )dr dY dX 
~ = ----~------------------~--------------LL J.[ 1 '" ' 1 (X.Y.r) -1 '"(X. Y. r) ]d"(X ,Y.r) dr dY dX 

to r k= 1.2,3 .. with IJI0 = O for k = O ( 19.b) 

ln accordance with Powell ( 1977). the conjugate gradient 
method, with thc direction of descent (16) computcd with the 
conjugation coefficicnts given by equations ( 19), requires 
restarting when gradients at successive iterations tend not to be 
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orthogonal (which is a measure of the local non-linearity of thc 
problcm) and when the direction of desccnt is not suflicicntly 
downhill. Thc following test is made in order to verify if the 
gradients at successive itcrations get away from orthogonality: 

ABS (JJJ rk-l J'k dX dY d1:) ? 0.2 HJ p ·k] 2 dX dY d1: (20.a) 

while a non-suftieiently downhill direetion of deseent (i.e .. the 

inversc problem solution is sufticiently accurate when the 
di!Terenee bctween estimatcd and measurcd tcmpcratures is lcss 
than the standard dcviation. a. of the measurcmcnts. Thus, thc 
value ofthc toleranee E is obtaincd from Eq. (4) as 

I " E= -S O"·r 
1 2 . 

(22) 

direction of descent is too away from the negative gradient COM PUT ATIONAL ALGORITHM 
direetion) is identified when lhe following tests are true: 

fJJ [ dk J'k] dX dY d1: :::>t.2JJJ [ J'k] 2 dX dY d1: (20.b) 

and 

fff [dkJ'k] dX dY d1:? -0.8fff [J'k] 2 dX dY d1: (20.e) 

wherc ABS (.)denotes the absolute value and the cocfficients 0.2, 
-1 .2 and -0.8 are empirical (Powcll. 1977). 

ln Powell-Beale 's version of the conjugate gradicnt mcthod. 
restarting is performed by making 'll=O in cquation ( 16) (Powcll. 
1977). Thc direetion of deseent is then computed in accordanec 
with the following algorithm for k? I. 

STCP I: Test the inequality in equation (20.a). lf it is true sct 
q = k-1. 

STEP2: Compute 1 with equation ( 19.a). 
STEP3: lfk = q+ I. set ljlk = O. 

lf k # q+ I compute ljlk with cquation ( 19.b). 
STEP4: Compute thc search dircetion dk(X.Y.1) with 

cquation ( 16). 
STEP5: lfk > q+ I test lhe incqualities in equations (20.b.e). 

I f either one of thcm is satisficd set q = k-1 and ljlk=O. 
Then reeompute the scarch direction with cquation ( 16). 

The steepest-deseent method would be rccovcrcd for 1='Vk=O 
for any k. in equation ( 16 ). Although simplcr. thc stccpest-dcseent 
mcthod does not converge as fast as thc conjugatc gradicnt mcthod 
(Powell , 1977, Alifanov, 1994 ). Henee, restarting by using thc 
negative gradient direction as the direetion of deseent shall be 
avoided for the conjugate gradient mcthod. 

We note that thc conjugation cocfficicnts 1 given by equations 
(17.a), (18.a) anel (19.a) are equivalent for quadratic funetionals, 
beeausc the gradients at different itcrations are mutually orthogonal 
( Powell, 1977). 

The iterativc proeedure of the conjuga te gradient mcthod givcn 
by cquations ( 14··16) is applied for thc estimation of lhe unknown 
hcat transfer eoefficient 13i (X.Y.1:). until a stopping criterion bascd 
on the Discrepancy Principie is satisfied. as described below. 

STOPPING CRITERION 

We stop the iterative proecdure of the eonjugate gradient 
method when lhe functional given by Eq. ( 4) becomcs sufticicntly 
small, that is. 

J[B/+1 (X, Y, r)]< E (21) 

lf the measurements are assumed to be free of experimental 
errors. wc can spccify E as a rclative small number. Howcvcr. 
actual measured data contain experimental errors, which will 
introduce oscillations in the inverse problcm solution, as the 
estimated temperatures approaeh those measured. Sueh difficulty 
ean be alleviated by utilizing il.e Discrepancy Principie (Aiifanov. 
1994) to stop the iterative process. Hence, we assume that the 

The conjugate gradient mcthod , as applied to the estimation of 
the unknown funetion 13i (X.Y.1:). can be suitably arranged in the 
following computational algorithm. by assuming that an estimate 
Bik(X.Y,1:) is availablc at itcration k. 

STEP I: Solve lhe direct problem givcn by Eqs. (I) to obtain the 
,cstimated temperaturcs 8(X. Y, Z. 1:); 

STEP 2: Chcck thc stopping eritcrion given by Eq. (21) 
Continue if not satistied; 

STEP 3: Solve lhe adjoint problem given by Eqs. (I 0) to obtain 
the Lagrange Multiplier À(X. Y, Z, 1:) : 

STEP 4: Compute thc gradicnt ofthe functional fk(X. Y, 1:) from 
Eq. (13): 

STEP 5: Compute lhe dircction of descent dk(X . Y .1:) with 
equation ( 16). by using the conjugation coefticients of 
Flctcher-Rcevcs·. Polak-Ribierc 's or Powell-Bcale ' s 
vcrsions ofthe conjugate gradient method: 

STEP 6: Solve the sensitivity problcm given hy Eqs. (7) to 
obtain L\8(X. Y. Z. 1:) by setting L\13i(X,Y. -c)=dk(X.Y.1:); 

STEP 7: Compute the scarch step size pk from Eq. ( 15); 
STEP 8: Compute the new estimatc Bik+1(X. Y, -c) from Eq. 

( 14) anel rcturn to stcp I. 

RESULTS AND DISCUSSIONS 

ln ordcr to compare lhe results obtained with the threc versions 
ofthe eonjugate gradient mcthod described above. as applicd to the 
estimation ofthe unknown hcat transfer coefticient Bi (X ,Y.1:) . we 
use a test problcm based on practical data appearing in thc cooling 
of continuously cast slabs by sprays involving the following 
dimensionless groups: A=1.5. B=5, TFO.I. <p=O. <)>=I and 8~=0. 

The problem was supposcd linear. so that K=Cp= l. The direct. 
sensitivity and adjoint problems were solved here with finite 
differences by using llxllx41 grid points in the X. Y anel Z 
directions, respcetively. anel 160 timc-stcps. Sueh numbers of 
points and time-steps were chosen by using a grid convergcnce 
analysis and by eomparing the numerieal solution obtained here 
with an analytie solution for the direet problem (Orlande et ai. 
1997). Thc algcbraic systcms resulting from thc diserctization by 
finite-differcnccs wcre so lved with Gauss-Sei dei 's method with 
SOR. A red-black reordering (Ortega. 1988) was applied in order 
to al!ow for the vcctorization of thc computer codc. Such 
reordering rcsulted in a spccd-up of 5.5 times ovcr a non-veetor 
vcrsion of lhe samc coe! c. on a Cray J-90 with 4 proeessors. 

We use hcrc simulated transient measurements in the invcrse 
analysis. Thcsc mcasurcments were generatcd form thc solution of 
thc direct problem by using an a priori assumed functional form 
for 13i(X.Y.1). We ade! an error term to the errorlcss mcasurements 
obtained from lhe solution of the direct problcm in the form: 

f.1 = f.l ,.," + 11' () (23) 

where J..lexa are thc crrorlcss measurcments, w is a random variable 
with normal distribution , zero-mcan anel unitary standard-
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deviation. cr is the standard-deviation of thc measuremcnts errors 
which is supposed constant and f.1 are the measurements containing 
random errors. Two different leveis of measun.:mcnt errors 
considcred hcre includcd o=O and o=O.OI. 

ln order to compare the thrce version of the conjugate gradient 
method addressed in this papcr under strict conditions. we considcr 
a function for gencrating thc simulatcd mcasurements involving 
exponential decays in X and Y. and a stcp variation in the time in 
thc form: 

where 

/(t) ={l 
T 2 

for 1::::; 0.03 and 1: 2: 0.07 

for 0.03 < 't < 0.07 

(24.a) 

(24.b) 

For the results prescntcd below wc assumcd avai lablc the 
transient rcadings of 16 scnsors located at Z=0.975 and at the grid 
formcd by thc X positions 0.0. 0.45 . 1.05 and 1.50. and by Y 
positions 0.0. 1.5. 3.5 and 5.0. Thc numbcr of transient 
measurements per sensor availablc for the analysis was considcred 
to be 160 (Orlandc ct a! , 1997). ln ordcr to avoid the instabilities of 
thc conjugate gradient method in thc ncighborhood of the final 
time dueto the nu!! gradicnt at 1:=1:r [sec equations (I 0.1) and ( 13)]. 
wc use as initi al guess for thc unknown the exact valuc for 
Bi(X.Y.T) at 1:=1:1: 

Figures I and 2 prcscnt thc rcsults obtained for thc reduction of 
thc func tional ( 4) with the numbcr of iterations for the three 
versions of thc conjugate method considcred hcrc and for o=O 
(errorless mcasurements) and o=O.OI. respcctively. For the case of 
crrorless measurements ( o=O) we prcscribcd a tolerancc c= I o·0 for 
the stopping critcrion (21 ), whilc for the case involving 
mcasurement crrors ( o=O.O I) the tolcrancc was computed with 
equation (22) bascd on thc discrcpancy principie, rcsulting in c=8 
X 10"5 

We notice in figure I that any of the conjugatc gradient method 
versions did not reach the prcscribed tolcrance E= I o·6 for o=O. An 
increasc in the functional was detected for Polak-Ribicre' s and 
Fletcher-Reeves' versions whcn the itcrative procedure was 
stopped. at the 91h and 15'h iterations, respectively. Such bchavior 
was not obscrvcd in Powell-Beale"s version. which was stopped 
when the limit of 50 iterations imposed to the program was 
reachcd. Although therc was an incrcasc in the functional with 
Flctcher-Reeve's version, its rate of reduction of thc functional is 
larger than that ofPolak-Ribicrc's and Powcll-Bealc's versions. 

Figure 2 for the case involving mcasurements with random 
errurs also shows the largest rate of reduction of the functional for 
Fletchcr-Reeve's version. An incrcase in thc functional was 
dctected in such vcrsion when its valuc was approaching lhe 
tolcrance prescribed by the discrepancy principie of c=8 X 10·5, and 
the iterative proccdure was then stopped. Powell-Beale 's version 
achicved lhe prcscribed tolerance, but at a quite large number of 
itcrations. As for the case involving errorlcss mcasurements shown 
in figure I, Polak-Ribiere 's vcrsion of thc conjugate gradicnt 
method presented an incrcasc in thc functiona l at early iterations, 
whcn lhe iterative proccdure was then stopped. lts rate of reduction 
of the functional was bctwcen those of Fletcher-Rcevcs ' and 
Poweli-Beale 's versions. 

The analysis of figures I and 2 reveals that Powcll-Bcalc' s 
version ofthe conjugate gradicnt method is the most robust. among 
those examined, as applied to thc estimation of the time and spatial 
variations of thc heat transfcr coel1icicnt. Such version did not 
present any increase in the functional, as opposed to Fletcher-

Recves' and Polak-Ribiere's vcrsions. However. the rate of 
reduction of the functional is much smaller for Poweii-Beale 's 
version than for lhe othcrs. The highest rate of reduction of the 
functional occurred for Fletcher-Reeves' version, which is opposed 
to Powell's results for parameter estimation (PowelL 1977). We 
note that Powell-Bcalc's version required restarting (\j/=0) at 
every iterations for the test-case considered herc. 

o=oü.OO 

1E-2 --f7-- Fletcher-Reeves 

-8- Poweii-Beale 

-9- Polak-Ribiere 
1E-3 

ª 1E-4 ....., 

1E-5 

o 20 40 60 
Number of lterations 

Figure I - Reduction of thc functional ( 4) with thc number of 
iterations for errorless measurements ( o=O) 

o=O.OI 

1E-2 --f7-- Fletcher-Reeves 

--B-- Poweii-Beale 

" Polak-Ribiere --v-

1E-3 

ª ....., 

1E-4 

o 10 20 30 40 
Number of lterations 

fi gure 2 - Reduction of the functional ( 4) with the number of 
iterations for mcasuremcnts with random errors ( o=O.O I) 

Figure 3 presents a comparison of the results obtained for the 

cstimated functions with the three conjugate gradient method 
vcrsions considered hcre. for the position X=Y=O. and for errorless 

measurcments (o=O). The best estimated function is that obtaincd 

with Powel-Beale's version, while the worst is that obtained with 
Polak-Ribicre's version. This is in accordance with figure I, since 

these versions had, respectively, the smallest and the largest final 
values for the functionaL The RMS errors computed with 

(25) 
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were 0.28. 0.4 and 0.81 for Powcii-Bcale 's, Fletcher-Reevcs' and 
Polak-Ribiere's versions, respectively. ln equation (25), I denotes 
the number of transient measurements per sensor used in the 
analysis, while the subscripts est and exa refer to the estimated and 
exact functions, respectively. 

t? 
~ 

~ 
õ 
(Õ 

12 

10 

8 

6 

X=O.OO 
Y=O .OO 
a=O.OO 

+ Fletcher-Reeves 

ll Poweii-Beale 

O Polak-Ribiere 

Exact 

44----r---.----~--.---~--~ 

0.00 0.04 0.08 0.12 
Dímensíonless Time, -r 

Figure 3 - Estimated function s obtained with errorless 

measuremcnts (o=O) 

Wc note that the RMS errors for the case involving 
measuremcnts wíth random errors were 0.65. 0.63 and 1.13 for thc 
Poweii-Beale's, Fletchcr-Reeves' and Polak-Ribierc's vcrsíons of 
the conjugate gradient method, respectively. Thereforc. equivalent 
estimates were obtaincd by using Poweii-Beale's and Fletcher­
Reevcs ' vcrsions: but the use of thís last version rcsu lted in a much 
smaller number of iterations requircd for the functional 
minimization. 

CONCLUSIONS 

For thc applicatíon considcred in this paper. involving the 
estimation of the spatial and timcwisc variations of thc heat 
transfcr cocfticícnt at the surface of a platc as a function 
estimation approach. thc best version of the conjugate gradient 
method, among those tcsted, is the one due to Fletcher and 
Reevcs. Such version had thc tàstest rcductíon of the objective 
functional and provided quite accurate estimates for thc unknown. 
especially for practical cases involving mcasurcmcnts with 
random errors. 1-iowcver. the Fletcher-Rceve's vcrsion of the 
conjugate gradient method should bc applied with care. sincc it 
can in vo lve an anomalous increase in the objecti ve functional as 
thc iterative procedure advances to thc solution of the inversc 
problcm. ln thc cases tcsted hcrc such increase did not 
compromise the accuracy of thc solution. since it took place whcn 
thc functional valuc was in the ncighborhood of thc prescribcd 
tolerance. The conjugate gradicnt mcthod version due to Powcll 
and Beale, although quite robust s incc it did not prcsent any 
increasc in thc functionaL had a vcry small rate of reduction of the 
functional. 
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RESUMO 

Neste trabalho estuda-se o problema de convecção forçada 110 escoamento inrerno entre tubos concêntricos, 
com aletas circulares fUI supetfície do tuho intemo. A transferência de calor na supetfície aletada é analisada 
por duas abordagens diferentes. Na primeira, considera-se conduçüo unidimensional na parede do tubo 
interno e nas aletas, onde o coeficiente de convecçüo é um parâmetro conhecido e determinado através de 
uma soluçüo desacoplada para as trocas de calor com o fluido. Na segunda abordagem, denominada 
conjugada, o modelo matemático (constituído pelas equaçiies para conservaçüo de massa, quantidade de 
movimento, energia, k e E) para a convecção na regiüo anular foi resolvido numericamente pelo método de 
elementos finitos de uma forma acoplada. Os resultados obtidos através da abordagem conjugada foram 
comparados com dados experimentais disponíveis na literatura e mostraram boa concordância. Em seguida, 
comparou-se a distribuiçüo de temperatura obtida pelas duas abordagens a fim de se verificar em que faixa 
dos parâmetros adimensionais do problema aformulaçüo clássica unidimensional é valida. 

INTRODUCÃO 

A utilização de superfícies alctadas é um importante 
mecanismo para intensificar a taxa de transferência de calor no 
escoamento interno em tubos, particularmente aplicada no projeto 
de trocadores de calor compactos. 

Normalmente, no estudo de superfícies alctadas, as alctas são 
tratadas como um problema de condução unidimensional , enquanto o 
acoplamento na interface sólido-fluido é feito através de um coeficiente 
de convecção (Gardner, 1945; Brown, 1965). Nessa abordagem clá~sica 
a complexa interação entre os processos de transferência de calor por 
conduçüo no domínio sólido (parede do tubo interno c alctas) c por 
convecção, no fluido csca<mdo entre as aletas, é representada 
aproximadamente através de um coeficiente de convecção suposto 
uniforme cm toda a intc1facc. Quando este coeficiente é determinado 
através de uma solução teórica impõe-se uma condição de contorno de 
temperatura presCiita e unifonne cm toda a intertace com o fluido. Já no 
caso de ensaios experimentais, adota-se um procedimento de 
extrapolação do valor do coeficiente de convecção para condutividade 
térmica do sólido infinita (que corresponderia a uma tcmperatum 
uniforme na fronteira, confonne citado em Stasiulcvicius c Skrinka, 
1988). Os valores para este coeficiente de convecção a<>sim obtidós 
mostram variações acentuada~. Diante disso, necessita-se de um método 
para obter um valor médio do coeficiente a ser utilizado na teoria 
clássica das alctas, como por exemplo o procedimento descrito em 
Zukauska'> e Skrinka (1992). 

No entanto, a aplicação da condição de contorno de temperatura 
especificada e constante não representa exatamente o acoplamento dos 
mecanismos de transferência de calor na intertacc sólido-lluido. A 
distribuição de temperatura e o lluxo de calor na parede interna do 
tubo devem ser estudados como um resultado da intcração entre a 
condução no sólido c convecção no fluido. Para tanto. utiliza-se de 
uma abordagem onde a<> condições de igualdade de fluxo de calor c 
temperatura na fronteira sejam impostas intrinsecamente pelo método 
de solução, considerando o sólido e o tluido como um domínio único. 
Essa fonnulação acoplada é referenciada na literatura como prohlema 
conjugado (Davis c Gill, 1970). Diversos trabalhos estudaram a 
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transferência de calor conjugada em regime laminar, entre eles pode­
se citar: He et ai. 1995, que estudaram o problema conjugado para o 
escoamento entre placas paralelas c usaram a técnica de diferenças 
tinitas para a região do fluido e o método de elementos de contorno 
para o domínio sólido. 

No caso de escoamentos turbulentos, existem diversos 
trabalhos experimentais que mostram a utilização de alctas para 
intensificar as trocas de calor no escoamento em tubos. Como 
exemplos tem-se: Knudsen e Katz ( 1950) que estudaram os 
processos de trocas de calor e queda de pressão no escoamento de 
água em dutos , com alctas circu lares de perfil triangular. Já 
Obermeicr e Hcnnc ( 1993) analisaram o efeito do espaçamento 
de aletas circulares nas trocas de calor entre tubos concêntricos. 

Neste contexto, o objetivo deste trabalho é estudar o 
escoamento turbulento cm uma região anular alctada, 
comparando-se os resultados obtidos através de duas abordagens 
diferentes: na primeira obteve-se uma solução numérica para o 
problema de transferência de calor conjugada c, na segunda, 
utilizou-se uma formulação desacoplada unidimensional 
(normalmente aplicada no projeto de trocadores de calor). No 
caso da abordagem dcsacoplada, admite-se um coeficiente de 
convecção global médio como representativo das trocas de calor 
com o fluido. Pretende-se, portanto, verificar a validade do 
processo de obtenção deste coeficiente médio, proposto por 
Zukauskas c Skrinka ( 1992), e ainda testar a validade da hipótese 
de temperatura constante na fronteira (utilizada na solução 
clássica do problema de convecção) contra as reais variações que 
ocorrem ao longo da interface sólido-fluido. Para as simulações 
numéricas deste escoamento utilizou-se um código de CFD 
(Computational Fluid Dynamics), baseado na técnica de 
elementos finitos para obter a solução de problemas de 
escoamentos de fluidos c transferência de calor e que aplica o 
modelo K-E padrão como modelo de turbulência. As propriedades 
do fluido foram consideradas constantes. Os dados numéricos 
obtidos para o número de Nussclt foram comparados com os 
dados experimentais de Obcnneicr e Hennc (1993) e revelaram 
boa concordância. Além disso, comparou-se a influência da razão 



condutividade térmica do sólidoltluido nas taxas de calor trocada 
com o fluido c a distribuição de temperatura nas aletas, através de 
duas abordagens. 

Os resultados mostraram que a formulação unidimensional 
fornece boa estimativa para a taxa de calor trocada (dentro da 
faixa de relações de condutividades simuladas), mas apresenta 
diferenças acentuadas em relação à abordagem conjugada quando 
se analisa a distribuição de temperatura nas aletas. 

GEOMETRIA DO PROBLEMA 

As simulações numcncas foram realizadas seguindo a 
geometria do aparato experimental especificado em Obermeicr 
e Henne (1993) para um escoamento de água, em regime 
permanente. Uma representação esquemática do experimento é 
indicada na Figura 1, onde h indica a altura das aletas fixadas 
ao longo da porção aquecida L do tubo e p o espaçamento entre 
elas. 

~ 
-~ Ue 

Parede Isolada 

-- p 

~ ~o~O["]fll 

I• isolacla •I Tw coastaate 1soiada 

Figura 1 -Representação esquemática do experimento. 

~ 

Os raios do tubo interno e externo são indicados por nv, ri c 
re, respectivamente (representados na Figura 2). Um trecho do 
tubo interno com uma aleta radial é apresentado na Figura 2, com 
1jsendo o raio externo da aleta e r a sua espessura. 

r e 

rf 

ri 

Figura 2- Secção do tubo interno alctado 

FORMULAÇÃO MATEMÁTICA 

Formulação Conjugada Bidimensional. Na abordagem 
conjugada simula-se o escoamento de água entre tubos 
concêntricos, em regime permanente incompressível. E com 
propriedades constantes. A formulação matemática é feita através 
das equações da continuidade, quantidade de movimento e 
energia, válidas para um escoamento bidimensional, cm 
coordenadas cilíndricas, expressas por: 
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~+_!_ il(rv) = 0 ox r ilr 

( au au) ()p a ( (Ju ) 1 a ( (Jv) p u-+v- =--+- Jl .- +-- rJl .-ox Or dX dX cj dX r Or ef dX 

1 [ a ( au ) a ( au )] +- - 1').1 . - +- rJl -
r ox '1 dx dr '1 a,. 

( ar av) êJP a ( êlv) a [Jl,r êJ(n:J] p u-+v- =--+- Jl - +- -· --
êlx dr dr dX ef dX dr r dr 

1· 1 [ a ( av) a ( av )] - 2 11 •·f ---:;- +- - 1').1 •·J· - +- I ').I cf -
r- r dx dX O r dr 

· ( ar ar) a ( aT ) 1 a ( ar) pCp u-+1·- =- k,1.- +-- rk,1 -
dx dr dX dx r dr dr 

(1) 

(2) 

(3) 

(4) 

onde pé a densidade do fluido, u e v são as componentes axial e 
radial da velocidade, T é a temperatura, k,I é a condutividade 
térmica efetiva, Cp o calor específico a pressão constante e ll,I 
representa a viscosidade dinâmica cfetiva. 

A viscosidade c condutividade efetivas são definidas como a 
soma da parcela laminar com a turbulenta, indicadas por: 

kef == k + /.: 1 e ller==ll+J.ll (5) 

onde as parcelas turbulentas são calculadas de acordo com o 
modelo K-f de Launder c Spalding ( 1974 ). 

As condições de contorno são u e v iguais a zero junto às 
fronteiras sólidas (parede do tubo e superfícies das alctas). Na 
parte central da face aquecida do tubo interno tem-se uma 
condição de temperatura constante (Tw) enquanto as regiões de 
entrada c saída estão isoladas. As condições de entrada são perfis 
de velocidade ( Ue), temperatura (Te), K c f uniformes, conforme 
esquematizado na Figura 1. Na saída do tubo impõe-se um valor 
para a pressão (P==O) c condições livres para as demais variáveis. 
Nas proximidades das fronteiras sólidas, o programa utiliza a Lei 
de Parede para estabelecer os valores de K c f. 

Os parâmetros adimcnsionais foram definidos por: 

Pr == J.1Cp/ k e Re== u, D,/J.1, (6) 

onde Dh representa o diâmetro hidráulico indicado por: 

Dh == 2·(r, -r;) (7) 

Foram utilizados os seguintes valores numéricos para as 
propriedades do fluido (água): 

p = 985,47 Kglm', Cp = 4.183 J/Kg K, k == 0,0651 W/(m K), 

ll = 4,07·10-4 Kg/(m·s), resultando nos seguintes valores para os 

parâmetros adimensionais: Pr = 3.0 e R e ==2,6·1 0.~ . 

Nesta abordagem o problema é estudado como um domínio 
único, englobando o sólido c o fluido. O sistema de equações (I) 
a (4) juntamente com o modelo de turbulência K-f, determinam a 
solução da transferência de calor por convecção no fluido . A 
condução no sólido é simulada com u e v iguais a zero na 
equação da energia (4). As condições de aderência do fluido 



junto à superfície sólida c igualdade de temperatura e tluxo de 
calor na interface são intrínsecas ao modelo. 

Solução Numérica do Problema Conjugado. A solução 
numérica do problema foi obtida utilizando-se um código de 
CFD, baseado no método de elementos finitos. As equações 
governantes(! )-(4) para o escoamento do tluido foram resolvidas 
aplicando-se uma formulação segregada (onde calculam-se 
separadamente os campos de u, v, P, T, K e E) conforme 
detalhado em Rice e Schnipkc ( 1986). O domínio de interesse foi 
discretizado com uma malha estruturada, refinada nas regiões 
onde as variáveis apresentaram maiores gradientes, a fim de que 
pudessem ser reproduzidos os efeitos de camada limite (térmica e 
hidrodinâmica). Os sistemas de equações algébricas foram 
resolvidos através de métodos iterativos como o TOMA (Tri­
diagonal Matrix Algorithm) e o PCG (Preconditioned Conjugate 
Gradient Algorithm). 

As simulações numéricas foram realizadas utilizando um 
microcomputador Pentium-Pro (200 MHz e 128 MB de memória 
RAM) e foram compostas de 3 etapas: 

- Pré-processamento: representada pela construção da 
geometria do problema, aplicação das condições de contorno e 
geração da malha, isto é, a representação do domínio em termos 
de elementos finitos; 

- Análise numérica: nesta etapa foram aplicados os 
algoritmos de solução numérica para a configuração estabelecida 
na etapa I; 

- Pós-processamento: uma vez que a solução numérica foi 
obtida (dentro dos critérios de convergência pré-estabelecidos), 
nesta etapa foi feita a visualização dos resultados obtidos. O 
programa possui uma interface gráfica que permite a obtenção de 
campos básicos (pressão, velocidade, temperatura) além de 
grandezas derivadas como linhas de corrente (20) e !luxo de 
calor. 

Equações para a Formulação Desacoplada Unidimensional. 
Nesta formulação o estudo da condução e convecção forçada 
(esquematizado na Figura I) é feito de fürma desacoplada. O 
problema de convecção é analisado admitindo-se um domínio 
somente de fluido com condição de contorno de temperatura 
especificada c constante na interface com o sólido que pode ser 
simulada com um sólido de condutividade térmica infinita. A 
partir dessa solução determina-se um coeficiente de convecção 
que varia acentuadamente ao longo das superfícies do tubo e das 
aletas. No entanto, para utilização na abordagem unidimensional 
supões-se que a troca de calor por convecção seja representada 
por um coeficiente de convecção médio e uniforme na interface 
sólido-fluido. No procedimento apresentado cm Zukauskas e 
Skrinka ( 1992) este coeficiente é obtido através da seguinte 
expressão: 

h=---'º=-'-~~--­
A· (Twm- Tfluido) 

(8) 

com Twm sendo a média da temperatura na superfície externa do 
tubo interno c base das alctas, Tjluido a média aritmética das 
temperaturas de mistura do tluido no início e fim da extensão 
aquecida (L) e A representa a área efetiva de troca de calor, 
expressa como: 

A= As+TJ Af (9) 
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onde As compreende a área sem aletas e Af a área das aletas 
levando-se em conta sua eficiência (11), conforme apresentado em 
Krauss e Bar-Cohen (1995). 

Como a eficiência das aletas depende do coeficiente de 
convecção, 11 = 11 (h), necessita-se de um procedimento iterativo 
para determinar o valor de h. Em Zukauskas c Skrinka (1992) 
calculou-se o valor de h com um única iteração. Neste trabalho, 
foram realizadas diversas iterações até atingir a convergência da 
solução. Além disso , esses autores sugerem que o valor do 
coeficiente de convecção obtido segundo a Equação (8) vale para 
diferentes materiais das aletas, desde que se mantenham as 
condições de semelhança do problema. Contudo, Stasiulevicius e 
Skrinka ( 1988) propõem um procedimento de extrapolação do 
valor do coeticiente de convecção para condutividade térmica do 
sólido infinita a partir da curva experimental, obtida com diversos 
valores finitos de condutividade térmica das alctas. 

Na Equação (8) a taxa total de calor trocada (Qm) é obtida 
por: 

(10) 

onde a temperatura média de mistura do tluido nas regiões de 
início (Tme) e fim (Tms) do aquecimento (indicadas por x=O e 
x=L, respectivamente) fica expressa por: 

~ f r, 
Tm ( x) = _2 - .l uTr dr 

( 1,, - 1; ) r, 
(li) 

Em situações onde a condutividade térmica assume valores 
finitos, adota-se o coeficiente de convecção determinado através 
do procedimento citado acima para representar o acoplamento 
condução/convecção. No estudo da condução, admite-se um 
modelo unidimensional, em regime permanente e com 
propriedades constantes, tanto nas aletas como na parede do tubo 
interno como apresentado em Krauss e Bar-Cohen ( 1995). 

rf 
p/2 

Tw 

Figura 3 - Célula do modelo de resistência utilizado para o 
problema de condução. 

No caso ilustrado na Figura l composto de 4 aletas, a 
transferência de calor pode ser representada pelo circuito térmico 
(modelo de resistência) para cada célula indicada na Figura 3. 

As resistências da parede para a porção da célula com e 
sem aletas (Rpf e Rps, respectivamente) são obtidas através das 
seguintes expressões: 



Rpf = ln I ri I nr) 

2rr p ks 
e Rps = ln I ri I m) 

2rr t ks 

(12a) 

onde t indica a espessura das aletas e p o espaçamento entre 
elas. 

Para a região do tubo interno sem aletas (Figura 3) a 
resistência de convecção (Rc) é indicada por: 

Rc= · 
(l2b) 

2rrprih 

A resistência nas aletas radiais de perfil rctangular é 

analisada admitindo-se condução unidimensional, alcta isolada na 

ponta e temperatura prescrita na base da alcta. A solução é obtida 

em termos das funções de Bessel (Krauss e Bar-Cohen, 1995) 

com a resistência térmica da aleta (Rj) expressa por: 

. l Hf7fl RJ = . , P= - e 
2 rr t n ks p P ks t 

(l2c) 

P= Kl1Pl!lliP2!-lliPl!KliP2! 

KO( Pl) ll(P2 )+ !()( pt )Kl( P2) 

onde ~l=~ri, ~2=~1f e /0, 11, KO e Kl são as funções de 
Bessel modificadas de primeiro c segundo tipos, respectiva­
mente. 

Para o circuito esquematizado na Figura 3. pode-se definir 
uma resistência equivalente (Req) como: 

Req = ( Rps+ Rc )·( Rpf" +R{) 

( Rps+ Rc+ Rp( + Rf") 
(13) 

de modo que a taxa de calor para essa formulação(TQ) fica 
ex pressa por: 

TQ = I Tw- 1"fluido) 

Req 
(14) 

onde Tw é a temperatura na superfície interna do tubo interno e 
Tfluido é a média aritmética das temperaturas de entrada (Tme) e 
saída (Tms). A temperatura de saída foi obtida através de um 
balanço de energia para toda a extensão aquecida do tubo. 

No caso da abordagem desacoplada é importante definir o 
Número de Biot (Bi) , indicado por: 

Bi = !!.....!_ 
ks ' 

(15) 

onde t é a espessura da alcta c ks a sua condutividade térmica. 
Esse parâmetro adimensional expressa a relação entre as 
resistências térmicas de condução c convecção, supondo-se um 
coeficiente de convecção uniforme ao redor das aletas. Assim, 
baixos valores de Biot (Bi < O, I) indicam que o processo de 
transferência de calor é predominantemente controlada pela 
resistência de convecção. 

Neste trabalho, para comparar a abordagem conjugada c a 
formulação desacoplada adotou-se o seguinte procedimento: 
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(a) determinou-se um coe11ciente de convecção utilizando as 
Equações (8), (9) c (I 0), onde os dados necessários para calcular 
os valores de Qm e Tm foram obtidos através da formulação 
conjugada adotando-se um valor muito alto para a condutividade 
térmica do sólido, a fim de representar uma situação de 
condutividade infinita; 

(b) a seguir, foram obtidos resultados para a taxa de calor 
(TQ) para valores finitos de condutividade térmica do sólido 
(variando-se o valores de ks nas Equações 12 a 14), mantendo-se 
o valor de h determinado cm (a); 

(c) por último calculou-se os valores de Qm (via Equação 
l 0) simulando-se numericamente a transferência de calor através 
da formulação conjugada para diversos valores da razão ks/kf 

RESULTADOS E DISCUSSÃO 

Validação da Solução Numérica Conjugada. Para se avaliar 
a solução numérica obtida para o problema indicado na Figura I, 
comparou-se os resultados obtidos para o número de Nusselt (Nu) 
através da formulação conjugada, com o trabalho de Obermeier e 
Henne ( 1993). Os valores de Nu em função de Reynolds (Re) são 
apresentados na Tabela I c mostram boa concordância com os 
dados experimentais, com diferenças inferiores a 5%. Também 
são apresentados os valores máximos da componente axial da 
velocidade ( Umáx) cm relação à velocidade de entrada ( Ue). 

Tabela I -Comparação entre o Número de Nusselt (Nu) 
experimental e obtido através da formulação conjugada. 

Re = 2,6·104 Re= 5,0·104 

Nu experimental 130,00 205,00 
Nu numérico 133,85 198,15 

Diferença 2,9% 3,3% 

Umâx/Ue 
--____ LQ8_ ................ 1,26 

Nota-se que maiores valores de Re ocorre aumento da 
velocidade axial máxima (Umâx) em relação à velocidade de 
entrada do t1uido provocando maior turbulência no escoamento e, 
conseqüentemente, ocorrendo o aumento de Nu. Isto ocorre em 
função de maiores valores no coeficiente de convecção h, uma 
vez que os demais parâmetros envolvidos no problema 
permaneceram constantes, conforme mostra a equação (16), 
utilizada para o cálculo do Nussclt. 

Nu= h· Dh 
k J 

(16) 

Taxa Total de Troca de Calor. A taxa total de calor trocada 
com o tluido foi calculada utilizando as duas abordagens. Os 
valores de TQ c Qm são apresentados cm função da relação entre 
as condutividades do sólidoltluido c foram determinados através 
dos procedimentos (h) c (c) citados anteriormente. Os resultados 
são mostrados na Figura 4 c verifica-se que não ocorrem grandes 
diferenças entre a formulação unidimcnsional e conjugada para 
um vasta faixa da razão b/kf simuladas. 

Isto indica que a abordagem dcsacoplada (que utiliza um 
coeficiente de convecção global c uniforme) representa uma boa 
estimativa para a análise de trocadores de calor, onde se está 
interessado apenas em avaliar a eficiência do trocador cm termos 
da temperatura média de saída do tluido. 
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Fi gura 4 - Taxa total de troca de calor para as abordagens 
conjugada c unidimcnsional, cm função da razão entre a 

condutividade térmica do sólido/11uido. 

No entanto, quando se deseja estimar a d istribuição de 
temperatura nas alctas , a adoção do mesmo coeficiente (que fora 
ajustado para determinar as trocas de calor) acarreta maiores 
diferenças entre as duas formulações. As Figuras 5 c 6 mostram 
os perfis de temperatura , em um corte passando pelo centro da 
alcta radial. São apresentadas duas relações de condutividade 
térmica ks/kf ==I e kslkf == 500. 
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Figura 5 -Comparação dos perfis de temperatura entre as 
formulações conjugada c dcsacoplada, para o caso de baixà 

relação ks/kf 

Para o caso de baixa razão ks/kf (Figura 5) ocorre pouca 
eficiência nas trocas de calor, fazendo com que a temperatura na 
ponta da aleta (r=rj) seja praticamente a temperatura de ent rada 
do fluido (Te == 280 K). Mesmo assim, em toda a extensão da 
aleta (ri<r<rj) , a formulação unidimensional desacoplada 
subestima os valores do perfil de temperatu ra na aleta, em 
comparação com a abordagem conjugada. 

Quando ks/kf = 500 (Figura 6). as trocas de calor com o 
11uido são maiores, pois a colocação de alctas com alta 
conduti vidade térmica aumenta a temperatura de saída do fluido 
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nas duas formulações, em comparação com a temperatura de 
entrada. 
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Fi gura 6 - Comparação dos perfis de temperatura entre as 
formulações conjugada c desacoplada, para o caso de alta relação 

ks/kf. 

Contudo. as diferenças entre as duas abordagens são 
maiores: os valores de temperatura estimados através da 
formulação dcsacoplada são bem menores que os obtidos pela 
abordagem conJugada, tanto na região da parede (nv<r< ri) como 
na parte aletada. Isto ocorre porque para altos valores da razão 
ks/kf (Figura 6) a distribuição de temperatura na parede possui 
caráter bidimensional, com uma depressão de temperatura 
próximo à base da aleta, como mostra a Figura 7. Deste modo, a 
hipótese de condução unidimensional na parede fornece menores 
valores de temperatura porque leva em conta somente a condução 
axial ao longo da parede do tubo. 

Figura 7 -Distribuição de temperatura utilizando a formul ação 
conjugada bidimensional com ks/kf == 500. 

Tabela 2- Número de Biot (Bi) para a formul ação 
desacoplada em função da razão ks/kf . 

Relação de condutividades / . .... Biot (Bi) -:;:-;-

ks/kj- 1 4,061 
ks/k{- 500 0,008 

Quanto ao campo de temperatura na aleta, a Figura 7 indica 
uma distri buição de temperatura praticamente unidimensional em 
toda a extensão da alcta. 



É importante ressaltar que quando ks/kf = 500 (Figura 6) a 
formulação desacoplada fornece os valores de temperatura 
subestimados cm relação à abordagem conjugada, apesar do 
Número de Biot ainda ser menor do que O, l conforme mostram 
os dados da Tabel a 2. Para baixos valores da razão ks/kf a 
hipótese de condução unidimensional já não é válida pois tem-se 
Bi>O, l. 

.-- Tp (r=rj) 

Figura 8 - Distribuição de temperatura utili zando a formulação 
conjugada bidimensional com ks/kf = l. 

Embora para o caso em que ks/kf=l não haj a grandes 
diferenças entre as duas abordagens no valor fin al obtido para a 
temperatura na ponta da aleta (Figura 5), a distribuição de 
temperatura utili zando a formulação conjugada possui 
características bidimensionais ao longo da extensão da aleta 
(ri<r<r!J ao contrário da condução unidimension al para a 
razão ks/kf = 500, como pode ser analisado comparando-se as 
Figuras 7 e 8. Quando ks/kf = I não se tem mai s uma depressão 
na parede, junto à base da aleta, como no caso para altos 
valores da relação entre as condutividades térmicas. Nota-se 
uma elevação da te mperatura na base da aleta, uma vez que o 
material de baixa condutividade térmi ca acaba funcionando 
como um isol ante nesta regi ão da parede do tubo, conforme 
mostra a Figura 8. 

CONCLUSÕES 

Conclui -se que os resultados de Nu obtidos utili zando-se a 
abordagem conjugada fo ram compatíveis com os valores 
experimentai s, levando- se em conta que diversos fatores físicos 
foram desprezados na simulação numéri ca do problema, tai s 
como: as propriedades do fluido foram consideradas 
constantes, os efeitos de rugosidade da parede do duto são 
desprezados. Mostrou-se aind a que a formulação 
unidimension al fornec e boa es timativa para a tax a de calor 
trocada (dentro da faixa ks/kf simuladas) , mas apresenta 
diferenças acentuadas em relação à abordagem conjugada 
bidimensional quando se analisa a distribuição de temperatura 
nas aletas. A fo rmulação desacopl ada não pre vê os efeitos de 
depressão/elevação de temperatura junto à base da aleta no caso 
de alta/baixa razão de condu ti v idade térmica. Isto ocorre 
porque a distribuição de temperatura na parede do tubo possui 
características bidimensionais , combinando os mecanismos de 
condução radial e axial. 

Comparando-se os resultados obtidos através das duas 
abordagens verificou-se que a formulação unidimensional 
clássica mostrou-se válida na análise de trocadores de calor para 
determinar o coeficiente de convecção global ou a taxa de calor. 
No entanto, quando se está interessado em estudar a distribuição 
de temperatura em tubos aletados (para esti mar a temperatura de 
junção dos metais , por exemplo) a adoção de uma abordagem 
bidimensional fornece melhores resultados. 
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ABSTRACT 

This work studi es forced convcction proble m in internal fl ow 
between concentric annular ducts, with radial fins at internal tube 
surfacc. Finned surface heat transfcr is analyzcd by two different 
approachcs. ln thc tirst one, it is assumcd one-dimensional heat 
conduction along the internal tube wall and tins , with the heat 
transfer coefticicnt bcing a known parametcr and determined by 
an uncoupled solution. ln thc o ther way, named conjugated 
approach, the mathematical model (cont inuity, momcntum, 

energy and K-E cquations) applied to tube annuli problem was 
solved numcrically usi ng finite elemcnt technique and a coupled 
fo rmulation . Comparison was madc betwcen rcsults obtained for 
the conjugated problem and experimental data, showing good 
agreement. Also, tcmpcrature profiles for thc two approaches 
were compared to each other. lt was verificd thcn the validity of 
the one-dimensional classical formulation (utili zed in the heat 
exch angcr analysis) in a given range of solid-11uid conductivity 
ratios. 
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SUMMARY 

Numerical simulation results on the comparison of natural convection in airfilled cavities and in porous 
cavities are presented. The swne geometrical configuration and bowulan· conditions are considered for both 
cases. The steadv-state regime is studied for severa/ intensities of tlze buoyancy effects due to tempera fure 
variations. Th e effects of geometric aspects 0 11 flow paliem and temperature distrilmtions are examined. 
Global Nusse!t numbers and stream-function maximum values are reported fo r both cases. 

lNTRODUCTlON 

Natural convection within cavities ti lled with air is an 
important subject in many ficld s, including clectronic equipment 
cooling. Natural convcction in saturated porous media is also 
important in severa! cngincering fields, including dcsign of high 
performancc thermal insulation sys tcms, packed bcds, cxploration 
of petroleum and gas ficlds, and the development of geothermal 
resourccs. This paper prcscnts numcri cal simulation rcsults on thc 
comparison of nat ural convcction in air 1illed cavit ies and in 
porous cavities. with thc same gcometrical configuration and 
boundary conditions. Thc analys is of horizont al porous layers 
heated from bclow, and thc studics of rectangul ar cavitics with 
vertical temperature gradients have becn focu scd by severa! 
authors (Nicld and Bejan, 1992). 

Adiabatic 

L 

PUC 
RIO 

The main purpose of this paper is thc comparati vc analysis of 
natural convection insidc a rectangul ar bi-dimensional cavity, of 
height H and lenght 2L. Thc Figure I presents a schcmatic view 
of the configuration studied. ln thc prcsent work the horizontal 
upper wall is thermall y insulated, the vertical walls are 
isothermally coolcd (IJ and the lower horizontal wall is 
isothermally heatcd (t 11 ). Thc walls are impermeablc. 

Figure I - Schematic view of the configutarion studied, 
coordinate system and boundary conditions. 

ln the case of simple natu ral convcction the cavity is 
completely filled with a ncwtonian fluid such air or watcr. 
Laminar and two-dimcnsional llow is assumcd and thc usual 
Boussinesq approximation for the governing cquàtions is 
adopted. 

For thc porous cavi ty , thc fl ow is considered incompressiblc, 
steady-state and two-dimcnsional. Constant tluid propcrties are 
assumed , and the porous matrix is accepted as rigid, isotropi c and 
homogeneous. Boussinesq hypothcsi s is utilizcd to cvaluatc the 
buoyancy effcct s causcd by the in!lucnce of tcmperature gradients 
on fluid dcnsity. The applicability of Darcy law for thc relat ions 
betwecn velocities and pressure gradicnts is assumed. The porous 
matrix and the fluid are in local thermal equilibrium. 
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MATHEMATICAL FORMULATION 

Thc coordinate system cmploycd is shown in Fig. I . ·ouc to 
the symmetry of the problem only half of the enclosure has to be 
considered. lt is convenicnt to deal wi th the equations and 
boundary condi tions in non-dimensional form. Selecting 
reference quantitics for length , veloci ty and temperaturc, thc 
following group of non-dimensional vari ables can be dcfined. 

X=~ 
H ' 

U=--u-
(a/ H ) 

Y=_r_ 
H 

V=--v-
(a/ H) 

(I) 



T=~ 
th- te 

Introducing the non-dimensional stream-function \jl 

U=~ 
aY 

V=-~ 
ax 

and the non-dimensional vorticity 

a v 
E,=a-x 

au 
ay 

(2) 

(3) 

For the porous medium case 'a ' stands for the medium 

effective thermal diffusivity. 
The conservation equations for mass, momentum and energy 

for steady state can be written in stream-function-vorticity form 
as 

__!_(u ~+v a c,)= v2 c, 
Pr ax ay 

u~ + ax 

'V2'JI=-E, 

V dT = V2T 
dY 

+ Ra aT 
ax (4) 

(5 ) 

(6) 

where Pr and Ra are the Prandtl number and the Raylei gh number 
based on the enclosure height, respectively. 

For the porous cavity problem, adopting the strcam function 

formulation, lhe mass conservation and the momentum cquations 

are represented by Eq. (7). 

a 
2'l' a 

2
'JI • aT 

--+--=-Ra-
dx 2 a/ dx 

wherc the modified Rayleigh number is 

Ra • = Kg~po H(th- te) 

IJ.a 

(7) 

(R) 

where K is the permeability of the saturated porous medi um: !? is 

lhe gravitational acceleration; f3 the isobaric thermal expansion 

coefficient of the fluid ; p the fluid density; a is the thermal 

diffusivity of the saturated porous malrix , and ~~ is the fluid 

dynamic viscosity. 
For the porous cavity the energy conservation equation is 

formally idcntical to Eq. (5), and the vorticity equation is not 
applied. 

The corresponding boundary conditions for both cases are 
formally given by 

a'JI =o T=O, 'l'"'ax at X =0 
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dT 
ax=O, 'JI=(,=O at X = LIH (9) 

T=l and 
dljl 

y =0 ljl=-=0 at 
aY 

~=0 d'JI 
Y=l \jl=-=0 at 

dY ' ()y 

NUMERICAL PROCEDURE 

Air Filled Cavity. The numerical method adopled is hased on 
the discretizalion scheme proposed by Allen and Southwell 
( 1955). Equalion (4) to (6) are discrelized and solved in a line­
by-line basis for each step of the itcrative proccss. Thc vorticity 
houndary value at the wall is calculated using a sccond-order 
form duc to Jcsen ( 1959) and the Poisson equation (6) is 
discretized hy the usual ccntral-differencc schcme. The iterative 
process starts from an arbitrary vorticity field, thc strcam-function 
is found from equation (6) and the velocity field and the vorticity 
at the walls are calculated. The energy cqualion is solvcd and lhe 
vorticity discrelized equalion coefficients calcu lated with the 
corresponding residual heing detcrmined. This residual is used 
for checking the convergence iterative process. lf the 
convergence critcria are not salislied the vorlicity di scretized 
equation is solved and the strcam-function is found . continuing 
the iterative process (Ganzarolli and Milanez, 1994). 

The global Nusselt numher is calculated from the temperature 
field obtained at the end of the iterative process. The temperature 
derivativcs are cvaluated by using two interior points. The 
integrais are approximated by the trapezoidal rulc . 

Thc temperaturc discontinuity at the intersection of the two 
wall s at diffcrent temperatures has no inllucnce on the numerical 
calcu lation of the interior tcmpcratures . and its consideration is 
discusscd by Ganzarolli and Milanez ( 1994). 

Tests wcre performed to determine the grid dependcncc of the 
Nusselt number when this procedure is adopted for the studied 

problcm. The tests wcre realized for R a= I o6 
and Pr=0.7. When 

the mesh is refined from 61 x 61 to 81 x8 1 grid points the Nussclt 
number variation is of order of 0.2%. For low values of lhe 
Rayleigh number the isotherms are closer to the conduction limit. 
Other tesls were carried out and conlirmed this statement. lt was 
decided to use an uniform grid with 61 x 61 points for ali cases 
where UH= I and the tempcrature at the intersection of the two 
walls was assumed as the averagc temperature of the two walls, 
kecping in mind the limitations of this procedure and 
remcmbering that better assumptions about this point depend on 
the specilic engineering application under study. For the shallow 
cavity, UH=3 , unilorm grids with 61 points in the y-direct ion and 
181 in the x-direction were adopted. 

Porous Cavity. The differcntial cquations were approximated 

numerically, using a computer code devcloped to simulare 

problems dcaling with porous media (Liagostcra , 1994). The grid 

was dclineJ by dividing the domain in squares represcnling the 

linite volumes, and the nodal poinls were locatcd in their centers. 

The equations werc discretized by integration over finite 

volumes. The Poisson type Eq. (7) was discretized by control 

volume central differencing. For the energy transpor! the 

convective and diffusivc !luxes on the volume boundaries were 

represented using the UNIFAES scheme (Figueiredo, 1997). 



Thc systcms of discrctizcd cquations wcrc solved using thc 

line-to-linc proccss, with altcrnating direction. For cach iteration 

the domai n was swept 16 times for stream function calculalion 

and 16 times for tempcraturc calculation, to accclcrate the 

convcrgcncc process. Thc inilial gucsses for stream function and 

temperature val ucs wcre null dislributions. The critcrion adopled 

to stop the calculation proccss was based on relative variation of 

results for stream function and tcmpcrature below 10- 5, sufficient 

lo obtain stabilizcd rcsulls. 

The rncsh dcfinition was sludicd by means of simulations for 

diferent grid sizes. For thc squarc gcomclry (LIH=I ), a total of 

3600 internal volumes, mcsh 60x60, demon straled to be enough 

to produce good rcsults. The use of a finer mcsh docsn ' t improve 

thc result s in a significant way. 

RESULTS 

Air Fillcd Cavity. Thc squarc cavity is an irnportant starting 
point in thc study of thc tlow and hcat transfer in cnclosurcs. 
Herc the anal ys is is bascd on numcrical results ohtaincd for 

values of the Raylcigh numhcr in lhe range I 0
3 

to I 0
6 

and v alue 
of Prandtl 11umher equal 0.7. 

A scalc analysis similar to that usuall y conducted for a natural 
convectio11 bou11dary layer 011 a vertical wall exposed to an 
infimtc medium Bcjan ( 1984) was applicd to thi s study . Providcd 

that the cavity in not tal!, that is, H ~L it may be assumcd that a 
thermal boundary laycr cxisls lhroughout the hcight H of the 
cavity coolcd wall. For fluids having valucs of Prandtl 11umbcr of 
order one or grcatcr it can bc shown that thc maximum strcam­
functi on valuc can bc aproximatcd by: 

and that thc ordcr of thc Nussclt numbcr can bc cxprcsscd as 

Q 1/ 4 
Nu=-= Ra 

k6t 

(lO) 

(li) 

With thcrmal laycr thick11css <\<<H, thc conslrai11ts 011 thc 

parametric c.Jomai11 in which thc scali11g rcsults are valid can bc 
detennincd . For uniform tloor tcmpcraturc 

Ra 114 
>> I (12) 

This rclation rcpresc11ts thc criterion nccessary for thc 
cxistence of a the rmal bou11dary laye r along the vertical wall , 

given by Ra~ 105 Numerical results werc ohlained in . o~dcr to 

verify the valic.lity of thc prcc.lictec.l scaling laws. 
Figure 2 shows values of thc Nussclt number as a fu11ction of 

the Raylcigh numhcr, for Pr=0.7. The powcr law Nu=:Ra
114 

is 

observec.l more prccisely o11ly when R a~ I 05
, according to Eq. 

( 12). For Prandtl 11umhcr of 0.7 , the power law ohtaincd from 

scalc analysis werc also observed for ljl specially for R a> I 0
5 

max 

anc.l is showed in Fi g. 3. 
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Figure 2 - Nusselt 11umber as a function of thc Raylcigh 
number for lhe ai r filled cavity, with Pr=0.7. 

ln thi s case, for LI H= I, Pr=O. 7 and R a~ I 05 
we obtained the 

Eqs. ( 13) and (14). 
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IJimax = 1.43 Ra (O 225) (13) 

Nu= 0.693 Ra <0 192
) ( 14) 

Fi gu res 4(a) to 4(d) illustrate the isotherms and the 
strcamlines for thc air filled cavity (Pr=0.7), with LIH=l. The 
map contours were plottcd for nine equally spacec.l values 

betwecn zero a11d unity for T and between zero and 'l'max for 

the stream-functio11. For the air fillcd cavity, when Ra=!0
3

, Fig. 
4(a) , thc isotherms are closcr to the diagonally symmetric 
tcmperaturc di stribution that corrcsponds to the limit of purc 
conduction. As thc valuc of the Rayleigh numher incrcases, and 
consequently the circulation inside the cavity, thc warmcr tluid 
tcnds to occupy the upper right quadrant , compressing the 
isotherms ncar thc cooled vertical wall and near the heated tloor. 
Thi s horizontal heated laycr rcmains attached to the cavity tloor 
although thc dcnsity stratification i11 this layer is unstablc. 
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1 oo -Lnm~ ~~~~ ~~~~~~~~~~-~~~ ~~~~~~·rrr-,rnrnr ·T~ 
1.0E+2 1.0E+3 1.0E+4 1.0E+5 1.0E+6 1 OE+7 

Rayleigh 

Figure 3 - Maximum value of the strcam-function for the ai r 
tillec.l cavity, wilh Pr=0.7. 
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Figure 4- Isotherms and streamlincs for cavities with LIH= I; ai r filled cavity: (a) , (b) , (c) and (d); 
porous cavity: (e), (f), (g) and (h). 

For increasing values of the Rayleigh number the temperature 
tends to be more uniform in the upper right region of the cavity, 
with higher temperature gradients ncar the heated cooled wall, 
thus suggesting the development of thermal boundary layers at 
these walls. 

Figures 5(a) to 5(c) show the isotherms and stream !ines 
calculated for the air filled cavity with LIH=3. The main aspects 
observed for square cavity are also verified for this configuration. 

Porous Cavity. Figure 6 shows the variation of global 
Nusselt number as a function of modified Rayleigh number, for 
three configurations , with LIH= I, 2 and 3, respectively. The 
results for the three configurations are similar, showing a slight 

204 

increase with L/H, mainly for high values of modified 
Rayleigh number. 

For Ra' < 50 the in11uence of convectivc effects is very low, 
and the heat conduction mechanism dominates thc hcat transfcr 
process. For Ra' >50 is observed a changc in this behavior. ln 
this rcgion Nusselt number increascs with the increment of 
modified Rayleigh number. 

For LIH= I and R a' >50 we h ave obtaincd the correlation 
between Nussclt numbcr and modified Rayleigh number given by 
Eq. ( 14), with a coefticient of detcrmination equal to 0.9998. 

Nu= 1.11 4 Ra • (0:140) (14) 
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Figure 5- lsotherms and strcamlines for cavities with UH=3 ; ai r fi lled cavity: (a) , (b) and (c); 
porous cavity: (d), (e) and (1). 
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Figure 6- Nusselt number as a function of thc Rayleigh 
number for the porous cavity. 

The variation of maximum stream-function values are 
presented in Fig. (7) as a function of modified Rayleigh number. 
for lhe sarne values of lhe L/H relation. The results oblained for 
lhe three configurations are very similar. The intluence of L/H on 
the maximum strcam-funclion value is very slighl for high 
modified Rayleigh numbers. The correlation obtaincd between 
maximum strcam-funtion value and modified 
Rayleigh number, for LIH= I and R a· >50 is shown in Eq. ( 15), 
determined with a coeflicient of detennination equal to 0.9974. 

\jl max =' 0.333 R a* (0.611) ( 15) 

Figures 4(e) to 4(h) show the isotherms and strcam fines for 
the squarc porous cavity. The temperature distributions are 
smoother than thc distributions obscrved for thc air lilled cavity, 
and near the cold wall are obtained more intensc tlows. 

ln Figs. 5(d) to 5(1) are shown the maps for the porous cavity 
with LIH=3. It is easier to observe here the more intense 
temperature gradients ate the wall for lhe air fillcd cavity in 

100 o -~-~==~=~~-:::~:=----------l 
-1 [J LIH=1 ~ 

100 -=~ o LIH=2 c I 
:r l ,0, L/H=3 ~ d:J I 

! ~ I 
10 -~ ~ I 

l B I 
0.1 [ , 11]-;I'TlTTTf--,·-~nTm~ 

10 100 1000 
Modified Rayleigh 

Figure 7- Maximum v alue of lhe stream-function for the porous 
cavity. 
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comparison to lhe calculated for lhe porous cavity. The stream 
fines ncar the cold wall are more concenlrated for the porous 
cavity than for the ai r filled cavily strcam I ines. 

CONCLUDING REMARKS 

For the porous cavily the relation of Nusselt number with the 
maximum stream-function value depcnds in a more intensc way 
on Rayleigh numbcr lhan for the air tilled cavity, as can bc seen 
by comparison between Eqs. (13), (14) and ( 14) , (15) , 

repcctivcly. 
For the air filled cavity thc tempcrature gradients ncar thc 

cold wall are more intcnsc than for the porous cavity. The porous 
matrix contributes to the formation of a smoother tempcrature 
di stribution. 

~he strcam function gradients near the cold wall are more 
important in the porous cavity, due the charactcr of the Darcy 
flow, for which the velocity field is determined by lhe prcssure 
gradients imposcd on the porous matrix duc to thc buoyance 
effects. 

The ranges obtained for the global Nussclt number and for 
thc maximum stream function values are quite similar for both 
the cases studied. 
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SUMMARY 

Natural convection in a square open cavit\' with and without the presence of a shroudin g wa/1 is anal\'zed. One 
vertical wa /1 is heated wulthe lwri~olllal walls are adiahatic. The other vertical 1m // is open 10 the ambient or 
a flu id reservoir. A shrouding 1m// is placa/ in fron t of' this open wa/1 fo rming a vertical open clwnnel. 
Laminar and two-dimensional Jlow is asswned fo r the Rayleigh lllllllher ranging ji·om 103 to 107 and the 
prohlem is solved numerica//y hy using the Finite Volum e-SOLA method. The avo·age Nusselt number is 
reported for di[jérent values of the Rayleigh wulthe distance of lhe shrouding wallto the open cavity. 

INTRODUCTION 

Natural convection heat transfer inside cavities has been the 
subject of severa! studies in the las t years. This attention is due to 
lhe wide range of engineering applications rclated to thi s 
phenomenon. Building insulalion. sol ar cavity receivers , 
venlilation and the cooling of e lcctronic components represent 
some of these applications. Primarily, these studi es are concerned 
with closed cavities fultill ed wi th a newtonian fluid such as air or 
water. Rather little work is carried out regarding cavities with an 
open wall to Lhe ambicnl or a tluid rcservoir. Pcnot ( 1982) 
examincd lhe cffects of Grashof numbcr and incl inalion on frcc 
convection tlow insidc an isolhcrmal o pcn squarc cavi ty. 
Humpherey and To ( 1986) simulatcd numerically the buoyant , 
turbulent tlow, in a two-dimcnsional partia! cnclosure with heated 
interior surfaces . More recently , Angirasa et a/. ( 1995 ) reported a 
de tailed numerical calculalion for an isothcrmal cavit y, opcn on a 
side, by making use of a truncated domain , that is, not includ ing 
thc region outside thc squarc cavity. Thc opcn cavity studicd by 
Chan and Tien ( 1985) h as one vert ical wall hcated and the 
horizontal walls kept adi abatic. Thc o thcr ve rtical wall is opcn to 
a stagnant tluid rcservoir at a lower tempcraturc . 

This work considers a si mil ar squarc opcn cavity in which one 
vertical wall is open to the ambient and thc other is hcatcd at 
unifo rm tcmperature . A shrouding wall is placcd in front of thc 
opcn wall forming a vertical open cnd channel. The cffect of such 
wall on parameters likc thc avcrage Nussclt numbcr is 
numcrically analyzed. 

PROBLEM FORM ULATION 

z 

(X,Y) = (x,y); (U,V)= ( u ,v); 
L a/L 

T-T0 8 =-­
Th -To 

at 
1 = - · 

L2 , 

and the nondimensional conscrvat ion equations 
momentum and encrgy in tran sient fo rm bccomc 

y 

To 
01 

dT = O 
ax 

adi abati c 

u 

adi abati c 

b 

PUC 
RIO 

(I) 

for mass , 

The open cavity and thc shrouding wall are sche mat icall y 
showcd in Fig. I. The cavity is two-dimensional of e4ual length 
and hei ght L and thc shrouding wall is considercd nf hcight 
Z=5L. A distance b scparatcs thc shrouding wall to the vertical 
adi abatic wall s. The vertical wa ll inside thc cavi ty is maintained 
at a constant tcmpcraturc T 11 and thc tluid rcscrvoir (or ambicnt) 
at T0 . Laminar flo w is assumcd and the customary Boussinesq 
approximation for the govcrning e4uations is cmployed. Thc sct 
of govcrning equations can be writtcn in dimensionl ess fo rm by 
using the following group of variablcs 

Fi gure I. The geometry and coordinate system. 

au + av =O 
ax av (2) 

~+ au
2 

+ auv = -~+Pr V2 u 
a, ax ay ax (3) 
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a V + a UV + a V
2 

= -~ + Pr v 2 V + R a Pr T 
ih" a x ay ay 

(4) 

ae + aue +ave= v2e 
a, ax aY 

(5) 

where the quantilies Pr=v/a. and Ra=g~(Th-To)e/va. are the 
Prandtl and the Raylcigh numbers. 

The boundary condilions and the computational domain are 
shown in Fig. I. At the open top, Y=5, it is assumed that the 
incoming tlow is at the ambient temperature and for the outgoing 
tlow the temperature gradient in the y-direction is set at zero. The 
boundary conditions at ends of the channel fo rmed by the 
shrouding wall and the vertical adiabalic walls are 

Y=O; 
a u av 
()y = ()Y = ein =O; p =O 

Y=Z/L; au=av=(~) = ein=O;P=0(6) 
dY dY dY OU! 

The average Nusselt number is defined as 

Nu= f (:~) dY 
hot wall 

(7) 

being determined from the numerical results at lhe hot wall. The 
volumelric fl ow rateM entering the thc channel is calculaled as 

M = f V dX (8) 

channel 

at the position y=O. Thc flow rate min entering the cavity may also 
be calculated by integrating the hori zontal velocity along lhe 
open wall. 

NUMERICAL PROCEDURE 

The system of equations abovc was solved by using the Finitc 
Volume-SOLA method , an amended version of the MAC­
method , described in detail by Hirt er ai. (1975). Thc process 
consists of advancing in time (levei n+ I) lhe velocity and 
pressure fields from the previous values of velocities (time levei 
n) and the steady state is rcached when 

max '!' - '!' < w-5 

l
"'n+l "'"I 

<\ln+ I 
(9) 

where <!>=U, V, T and Nu . 

The grid depcndence of paramelers like as lhe Nusscll 
number was vcrified by pcrforming severa! lesls for 
differcnt values of lhe Rayleigh number. Due to lhe large 
temperalure and velocily gradients , a non-uniform grid in 
both x- and y-directions was adopted near the solid walls 
anda gcomelric progrcssion function was uscd to diminish 
thc control volume size near the walls. Thc grid 
dependcnce of the average Nusselt number, forRa= I 05 and 
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Pr= I, is showed in Table I. The comparison is made with 
the results prcsented by Chan and Tien (1985b) for the 
squarc opcn cavity. Thc mesh in parentheses represcnts the 
numbcr of grid points insidc thc square cav ity . 

T able I: Effect of mesh size. 
Mesh Nusselt tnin Nu (rcf. ) mm ref.) 

43x32 ( ll x ll) 7.78 22.7 

53x42 (21x21) 7.71 2 1.6 7.69 21.1 

63x52(31x31) 7.70 21.3 

lt may be 11oti ced that whe11 the 11umber of grid poi11ts i11side 
the cavity is i11creased from 21x21 to 31x31 the Nusselt 11umber 
variatio n· is less than 0.2%. ln vicw of thcsc rcsults, a 110 11-

UI1iforr'n grid with 21 x21 grid po i11ts i11s ide thc eavity was 
adopted i11 the present work. 

The numerical method was also validated by compari11g the 
rcsults with thc calculation s of Hortma1111 e r ai. ( 1990) for a 
cl osed thermal cavity with thc side walls ai diffcrent 
temperatures. Thc compariso 11 rcvealed a very good agreement 
with deviation of about 0.5 % for the average Nusselt number. 

RESULTS ANO DISCUSSION 

Numerical results were obtained for the value of the Prandtl 
11umber fi xed ai 1.0 and for the Raylei gh number ranging from 
103 to I 07 The values of the ratio b/L=0.2; 0.5 and 1.0 were al so 
considercd and, for the shrouding wall, two different boundary 
conditions were analyzed: the wall at the ambient temperature 
and thc wall adiabatic. 

Shrouding Wall at Ambient Temperature. Contour maps 
showing isotherms and streamlines were plottcd , dividing the 
ph ys ical domain in cqually spaced values of temperature and 
streamfunction. Figure 2 shows, for Ra=l04

, the e ffect o f the 
ratio b/L in the tl ow field and temperature distribution . Only the 
region near the open cavity is showed in the figures . As the 
shrouding wall gcts closer to lhe open cavity, the circulati on 
in side the cavity resemblcs thc closed cavity with the sidc walls 
at diffcrent temperatures. The same happcns to the tempe rature 
di stributi on. Flow rate M entering the ch anne l (position y=O) 
approaches zero and the circulation beco mes restri cted to the 
square cavity. This llow rate is showed in Fig. 3 as a function of 
th e Rayleigh number and the ratio b/L. It may be noticed that, 
as the ratio b/L diminishes, lhe channel flow only occurs fo r 
high values of the Ray leigh number. For b/L=0.2 , for instance, 
lhe channel tlow onl y occurs for Ra=IO~. 

Laminar natural convection is usually bounded by two limits: the 
conduction limit and the boundary layer regime, presented in Fig. 4. 
For the conduction limit, the temperature varies approximately in a 
linear way through thc cavity , as illustrated in Fig. 4-a, for Ra=l03 

and b/L=0.5 - 0.2. On the other hand, when the Rayleigh number 
increases, the cold fluid entering the cavily compresses thc isotherms 
near the heated wall a11d thus, due to the large temperature gradients 
near the wall , a typical thermal boundary layer structure is present. 
The foregoing observations can be noticed in Fig. 4-b. 

Thc Nusselt number variation as a function of the Rayleigh 
number is showed in Fig. 5. Increasing the ratio b/L the global 
Nusselt number approaches an upper bound, represented by the 
fui! line, corresponding to the open cavity without the shrouding 
wall. lt can be noticed that , for b/L= 1.0, the Nusselt number is 
very closc to the open cavity without the shrouding wall. 
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Figure 2: lsotherms and slrcamlincs for Ra=IO~. 
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Figure 3: Channel flow rate M as a function of the Rayleigh 
number. 
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(a) Ra=l03
, b/L=0.5-0.2. 

Figure 4: (a) Conduction limit and (b) boundary layer regime. 
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Figure 5: Nussclt number vari ation as a function of R a. 

For intermediate values of the Rayleigh number, Ra=I0~-105 , 
lhe Nusselt number diminishes as the shrouding wall gets closer 
to the open cavity. The extreme values of lhe Rayleigh number , 
Ra=l03 and 10~ · 7 , must be analyzed in a different way. The 
highest values correspond to the boundary layer regime, being 
approximately ruled by similar scales to that presented for natural 
convection in vertical plates in an in finite medium, expressed by 
the power law 

Nu "" Ra 1 1~ (10) 

as illustrated in Fig. 5. Aclually, at higher values of the Rayleigh 
number, the Nusselt number for lhe open cavity approaches its 
value for the vertical wall in an infinile medium, as it was pointeq 



by Chan and Tien (1985b). At the low Rayleigh number, Ra=IO·\ 
thc hcat transferis conduction dominated and the Nusselt number 
is very closc to that for purc conduction, which is. for a squarc 

cavity 

Nu = constant = 0( I) (li) 

Thc Fig. 5 also shows that, for b/L=0.2 and R a= I 0~-105 , thc 
Nusselt numbcr is practically lhe sarne when comparcd to thc 
closed cavity, since the channcl tlow is insignificant (see Fig. 3) 
and the llow only occurs inside the open cavity. As the Raylcigh 
nurnber increases, the channel tlow cstablishes and the Nusselt 
nurnber increases cornpared to the closcd cavity. 

Adiabatic Shrouding Wall. When the shrouding wall is kept 
adiabatic and thc ratio b/L bccomes small , the isotherrns bchavior 
is quite distinct of that ubservcd for the shrouding wall at T0 . The 
purc cunduction mude, even for rnoderate to high values of thc 
Rayleigh nurnber, bccomes dominant, as showed in Fig. 6 for 
Ra=l o~ and b/L=0.2: 0.5 and 1.0. ln thi s case, this limit plays thc 
same role that thc closcd cavity limit playcd for thc shrouding 
wall at T0 . The analogy bccomes more clcar by observing thc 
llow rate entering the channel, illustrated in Fig. 7. Comparing 
this figure with Fig. 3 (w<.~ll at T0), thc similar hehavior can bc 
noticcd and it suggests thc exi stence of a criticai Rayleigh 
nurnher for which the tluid tlows through thc channel formed by 
the shrouding wall. To tlnd out a critcrion for thi s transition is 
difficult, but scale analysis can help the interpretation of the 
phenomenon. From the momentum equation, the balance hctwcen 
viscous force and buoyancy in the channel spaced by a distance h 
is 

v 
f.1---:;-=pgf3t:.T 

b-
( 12) 

or, introducing the Rayleigh number based on the cavity height L 

v= Ra (~Y ~ ( 13 ) 

Small velocities through the channel implies in 

v << 1 ( 14) 

For a ir and human dimensions, the ratio a/L is of order of I O~ 
and, employing Eq. ( 13) , the inequality expressed in Eq. ( 14) can 
be rewritten as 

(b)] a 4 
Ra L « L= 10 ( 15) 

Thi s criterion divides , in a scale sensc, the Ra- b/L domain in 
two regions characterized by: existence of signiticant channel 
tlow and absence of tluid tlow through the channel, being the 
tlow restricted to the square cavity. Figure 8 shows this transition , 
for h/L=0.2 and R a= I 056

, when the heat transfer mcchanism 
changes from a pure conduction dominant mode to a natural 
convcction mode. This natural convection mode is very similar to 
that presented for the shrouding wall at T0. By comparing Figures 
6-a and 2-a, it can be noticed that the isotherms and streamlines 
are vcry similar in spite of the boundary condition at the 
shrouding wall. 

The Ra-b/L domain is rcpresented in Fig. 9 and it can be 
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Figure 9 : Ra x b/L domain. 

divided in two rcgions: the cavity llow and thc channcl now 
rcgi ons. 

The cav it y llow rcgion co rrcsponds, for isothcrmal shrouding 
wall , to thc closcd cavity with thc sidc walls at diffcrcnt 
te mpcraturcs, which includcs thc conduction limit for low valucs 
o f the Raylcigh numbcr. Otherwise, for adi abati c shrouding wall , 
it corresponds to the pure conduction limit , cven for modcrate 
va lues of the Rayleigh number. 

The ch annel tlow region is charactcrizcd by a simil ar bchavior 
o f isotherms and strcamlincs, for modcratc values of the Raylci gh 
numbcr, rcgardlcss of the boundary condit ion at the shrouding 
wall. 

The Nu ssclt numbcr vari ation as a function of thc Raylci gh 
number is illu stratcd in Fig. I O. Whcn channcl tlow is prcsent and 
natural convcction is do minant, thc heat transfcr, as in the case of 

211 

isothcrm shrouding wall, is upper bounded by the open cavity 
without shrouding wall . ln this region, the Nusselt number values 
are wcakly sensitivc to the boundary condition at the shrouding 
wall. For high values of the Rayleigh number, the Nusselt number 
obcys the sarne power law expressed in Eq. ( I 0). 

For the conduction limit the Nusselt numbcr rcmains constant 
and thc tcmpcrature lic ld cx hibits a stable thermal stratilication 
al ong the channel formed by the shrouding wall. This 
stratilication is mainl y located in the region from the entrance 
(y=O) up to the half channcl hcight (y=SL/2). since the uppcr 
region remains warm duc to the boundary condition at the 
channel end. The overall hcat transfc r Q is of ordcr of 

Q : kb~ 
(5L1 2) 

and the Nusselt number becomes 

( 16) 

( 17) 

Equ ation ( 17) estimates the constant value of the Nusselt 
number, as a fun ction of the ratio b/L, for the conduction limit 
with surpri sing preci sion. n1is result , however, must bc anal yzed 
with care and some caution is appropriate in applying this 
equati on. Thc bound ary condition for the tluid going out of the 
domain sati sfy the upwind condition , assuming convection 
prcdo minant. Th is assumption is dubious for low velocities and 
pu re conduct ion modc . 
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Fi gure 1 0: Nussc1t number variation as a functi on o f Ra. 

CO NCLUDING REMARKS 

The phenomenon of natural convectíon in a square open cavity 
has been studied numcricall y. The inlluencc of a shrouding wall , 
formin g a vertical o pen channel , has been analyzed for two 
di ffcrent boundary conditions: the wall at the ambient 
tcmperaturc and the adiahatic wall. 

Two regions were identificd in thc Ra - b/L domain: thc 
channel tlow and the cavity fl ow regi ons. When channel fl ow is 
present , the Nusselt number exhibits weak dependence of thc 
boundary condi tion at the shrouding wall. However, when the 
fl ow is restricted to the square cavity, the heat transfe r depends 
on the boundary condition at the shrouding wall. For isotherm 



wall, the heat transfer rescmbles the closed cavity with the sidc 
walls at different temperatures; for the adiabatic wall, the heat 
transferis ruled by pure conduction mechanisms. 

As the ratio b/L increases, the cavity approaches the open 
cavity without the shrouding wall in spite of the boundary 
condition at this wall. 
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RESUMO 

No resfriamento por convecção natural de canais verticais, para um aumento máximo de temperatura 
permitido, a quantidade de calor dissipada em um canal reduz-se com a redução da distância entre placas, porém, o 
número de placas aumenta. Isto sugere a existência de um espaçamento ôrimo enrre as placas que maximiza o calor 
dissipado por unidade de volume. Este trabalho verifica experimentalmente a existência desse espaçamento em uma 
série de canais verticais contendo resistores densamente distribuídos sobre uma parede. Realizaram-se testes com 
aquecimento uniforme variando-se a distância entre as placas e a potência de alimentação das mesmas. 

INTRODUÇÃO 

Devido a sua aplicação no resfriamento de componentes 
cletrônicos, existe na literatura um grande número de trabalhos 
numéricos e experimentais sobre resfriamento por convecção 
natural de canais verticais formados por placas isotérmicas ou 
sujeitas a fluxo de calor uniforme, aquecidos simétrica ou 
assimétricamente. A maioria dos estudos tratam de placas 
planas, sem elementos protuberantes . 

Bar-Cohen e Rohsenow ( 1984) analisaram o restiiamento por 
convecção natural em um canal formado por placas planas 
isotérmicas e sujeitas à tluxo de calor uniforme. Consideraram-se as 
condições de aquecimento simétrico e assimétrico. Na região de 
entrada e em canais relativamcntcs curtos, as camadas limites 
térmicas estão em evidência ao longo de cada placa, aproximando­
se da situação limite de uma placa num meio infinito. O oposto 
ocorre em canais relativamente longos, onde ocorre a interfência 
das camadas limites próximo à região de entrada e o escoamento 
completamente desenvolvido prevalece ao longo de todo o canal. 
Combinando relações para o número de Nusselt para as duas 
situações limites, Bar-Cohen c Rohsenow (1984) obtiveram 
correlações aplicáveis a uma faixa completa de razão de a~pccto 
Ud. Um espaçamento ótimo, para as diferentes condições térmicas 
analisadas, foi deduzido a partir das correlações obtidas. Amand et 
ai. ( 1992) determinaram numericamente o espaçamento ótimo entre 
duas placas planas paralelamente di sposta~ para as condições de 
fluxo de calor uni fome c de paredes isotérmica~. O escoamento e a 
distribuição de temperatura foram calculados utilizando-se C: 
método de diferenças finitas e a forma parabólica da~ equações ·de 
conservação. Marronc e Campo (1996) analisaram numericamente 
a transferência de calor em um canal vertical fom1ado por duas 
placas planas uniforme e simetricamente aquecidas, resfriadas por 
convecção natural. Utilizou-se um domínio computacional 
compreendendo dois subdomínios: o domínio físico entre as placas 
c dois reservatórios retangulares localizados nas extremidades do 
canal. As equações de Navier-Stokes e da energia na forma elíptica 
foram resolvidas numericamente no domínio composto com base 
no método de diferenças finitas. 

A maioria dos estudos sobre convecção natural em canais 
encontrados na literatura refere-se a canais formados por placas 
lisas. No presente estudo verifica-se experimentalmente a 
existência de um espaçamento ótimo em uma série de 7 placas 
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de fibra de vidro formando canais verticais abertos, contendo 
resistores densamente distribuídos sobre uma parede, resfriados 
por convecção natural. Comparado-se os resultados 
experimentais com os resultados de Bar-Cohen e 
Rohscnow( 1984 ), verificou-se boa concordância utilizando-se 
uma distância efetiva entre as placas igual ao valor obtido 
subtraindo-se a altura dos resistores da distância entre as placas. 
Esta aproximação foi utilizada por Fujii et ai (1994), que 
investigou numérica e experimentalmente a convecção natural em 
canais verticais formados por uma série de 5 placas planas 
paralelas possuindo uma superfície uniformemente aquecida. 

PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL 

Utilizou-se uma série de 7 placas de fibra de vidro de 
1.6mm de espessura contendo 171 resistores densamente 
di stribuídos sobre sua superfície de 340x365mm. As placas 
foram acomodadas em uma estrutura metálica utilizada cm 
equipamentos de telecomunicações, que permite alterar o 
espaçamento entre as placas, c alimentadas elctricamente 
através de varivolts. O aparato experimental está representado 
na Figura (I). 

s 

_J_j._Q 
Figura I - Aparato experimental. 



A Figura 2 representa uma placa de circuito impresso 
utilizada nesta aná li se. 
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Figura 2- Placa de circui to impresso. 

Realizaram-se testes para as distâncias entre placas 
D = I O, 15, 20, 30. 35 c 45 mm. Foram realizados também 
testes utilizando-se uma única placa. Para todos os 
espaçamentos analisados foram testadas as potências Q = 20, 
25, 30, 35, 40 c 45 W. As bordas laterais dos canais foram 
isoladas, permanecendo apenas as ex tremidades superio r e 
inferior abertas para o ambiente. 

Foram tomadas medidas de temperatura nos resistorcs 
indicados por setas na Figura 2 utilizando-se termoparcs AWG 
36 Tipo T, que foram fixados na superfície dos componentes. 

Para maior confiabilidadc das medidas, cuidados especiais 
fo ram tomados no procedimento de fixação. Ut ili zando-se uma 
micro-rctílica fez-se um pequeno furo na superfície dos 
resistorcs, que receberam uma fina camada de pasta té rmica 
para reduzir a resistência de contato, e o termopar foi colado na 
superfície. O furo realizado para fixação dos tcrmopares não 
comprometeu desempenho dos rcs istores. Como indi cado na 
Figura I, apenas a placa central foi instrumentada. 

ANÁLISE TEÓRICA 

Combinando-se as expressões para o número de Nusscl t 
para as situações limites de uma placa num meio infinito c de 
escoamento completamente desenvolvido num canal Bar­
Cohen c Rohscnow (1984) obtiveram correlações ap licáveis a 
uma faixa completa de razão de aspecto Ud. A geometria 
anali sada está representada na Figura 3. 
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. Figura 3 - Canal vertical formado por placas planas, 
configuração analisada por Bar-Cohen c Roscnow ( 1984). 

Para um canal formado por placas sujeitas il fluxo de calor 
uniforme, com hasc na temperatura do ar na entrada do canal c 
no comprimento do canal. L, foi proposta a seguinte corre lação 
para o número de Nu ssclt: 

I( 48 J ( 25 1 -)~ "' 
Nu ... '- =t Ra" + Ra""' ~ (I) 

onde o número de Raylcigh modifi cado do canal. Ra" é 
difinido por: 

) 

Ra "= p·gpcpd:;q" 

J.1Lk 
2 

(2) 

Utili zando-se a dcfiniç~o para o número de Nussclt: 

1 .. lc1 
q J-Nu,._,_ =lT _ ~. k ' 

w/ L 

(3) 

onde q" é dado por: 

Q 
q" (4) 

2LW 

c reescrevendo-se a Eq. (I). obtem-se a seguinte correlação 
para a diferença de temperatura na saída do canal: 

(-~"dr( 48 ) ( 2.s 1 )J)S 
t\.TL =~ Ra" + R<l "0.-1 ~ 
(5) 

Ass im, quando a temperatura máxima permitida c o fluxo 
de calor são especificados, a distância entre placas requis itada 
pode ser determinada utili zando-se a Eq. (5). 

Alternativamente, quando apenas o fluxo de calor é 
especificado pode ser interessante determinar a distância entre 
placas que fornece a temperatura mais baixa possível. Ou seja, 

uma distáncia entre placas. d"""' grande o suficiente para evitar a 
interferência das camadas limites, o que o ocorre quando Ra" é 
aproximadamente igual 17000 (Bar-Cohen c Rohscnow. I9g4). 

Em um <J série de canais verticais o calor total dissipado 
pode ser maxi mizado aument ando o máximo possível o número 



de placas, o que nem sempre é vi ável, pois na maioria das 
aplicações a temperatura deve ser mantida abaixo de um valor 
crítico. Portanto, é importante definir um espaçamento ótimo, 
d"P'' que fornece a máxima dissipação de calor por unidade de 
volume e de diferença de temperatura. 

O calor total dissipado por uma série de placas vert icais é 
dado por: 

(6) 

onde o número de placas, n, é definido por: 

s 
n=-- (7) 

d+b 

Utilizando-se a Eq. (I) para calcular Nuo.L na Eq. (6) e 
diferenciando-se a equação resultante cm relação a d, obtem-se 
a seguinte equação para d.,r1: 

[
12 3.76d

4 
36] 

-d---+-b =0 
R R

04 
R 

opt 

(8) 

onde, 

(9) 

Os resultados experimentais obtidos no presente estudo 
foram comparados com os resultados de Bar-Cohen e 
Rohsenow ( 1984 ), supondondo-se que a largura do canal é 
igual a uma distância efetiva, dcr. obtida subtraindo-se a altura 
dos resistores c a espessura da placa da distância entre placas, 
ou seja: 

dd = D- (p +c) ( lO) 

Utilizando-se a mesma notação empregada por Bar-Cohen c 
Rohscnow ( 1984 ). o parâmetro b, que representa a espessura da 
placa passa a ser: b = e + p . Na Figura 4 está representada a 
aprox imação utilizada. 

iiiiii T, 

Figura 4- Canal formados por placas de circuito impresso, 
conllguração analisada no presente estudo. 
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Esta suposição é plausível uma vez que os resitores estão 
densamente distribuídos sobre a superfície das placas. 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

Na Figura 5 estão apresentados os resultados experimentais 
da sobretemperatura dos resistores na saída do canal para todas 
as potências e distância entre placas testadas. 

+ p = 20 w .. p = 25 w 

• p = 30 w 

D p = 35 w 

I< 80.0 • p = 40 w 

o • p = 45 w 
E-< 

Placa Isolada 
.... 

num meio infinito E-< 
~ 

40.0 

D max 

0.0 2.0 4.0 6.0 
D [cm] 

Figura 5- Sobretemperatura dos resistores na saída do canal. 

Na Figura 6 estão apresentados os valores de 
sobretemperatura dos rcsistores localizados no centro da placa. 

I( 

o 
E-< 

... 
E-< 

120 .o -+--_,_ _ _.l _ ___._ __ j_.___...__j...__..__~­
+ p = 20 w 

80.0-

40.0-

0.0 

0.0 

.. p = 25 w 

• P = 30 IV 

' . : ::::: -

~~=~~p~·,~~'~.'n,uo ~ _ 
~~ ~---· 1 
~ ~ 

:/o max 

I I I 
2.0 4.0 6.0 

D [cm] 

Figura 6 - Sobretemperatura dos resistores no centro do canal. 

Pode-se observar nas Figuras 5 c 6 uma rápida redução 
da temperatura atingida pelo resistor com o aumento do 
espaçamento até a distância D = 2.5 cm, aproximadamente. 
Para valores de D maiores que 3.5 cm verifica-se pequenas 
variações na temperatura com o aumento da distância entre 
placas. O perfil de temperatura no canal aproxima-se daquele 
de uma placa num meio infinito, onde não há mais interferência 
das camadas limites se que desenvolvem nas superfícies das 
placas, c o número de Nusselt para uma placa num meio 



intinito prevalece ao longo da superfície da placa. Calculando­
se Dmax para todas as potências testadas através da equação: 

Nu.,.L = 0.99 Nu placa meio inf. (II) 

onde, 
Nu placa mcin inf. = 0.63(Ra" )115 (12) 

e utilizando-se a aproximação de d = der obteve-se uma valor 
médio igual 3.3 cm, muito próximo do valor verificado 
experimentalmente. 

Pode-se verificar, também na Figura 6, que o perfil de 
temperatura é semelhante ao verificado na Figura 5, porém os 
valores de temperatura são inferiores aos atingidos na saída do 
canal, o que ocorre devido ao movimento ascendente do ar 
quente no canal. 

Nas Figuras 7 e 8 são comparados os valores teóricos 
obtidos utilizando-se a distância efetiva der na Eq. (5) e 
experimentais da sobretemperatura dos resistores na saída do 
canal para as potências de 20 e 40W respectivamente. 

80.0 -r--~--~----~--~--~--~--~---+-

J 
J( 

o .... 
.. 
f-

60 .0 

40 .0 

20.0 

I p = 20-W I 

Val o res Experimentais 

~d;;' - -==t 

o .o -+---.------.----.----.----....----.---....,----+ 
1.0 2.0 3.0 4.0 

D [cm] 

Figura 7 - Sobretemperatura dos resistores na saída do canal 
P = 20W. 
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Valores experimentais 

1 p = 40 w 1 

0.0 -;--.-,--.-,--.--.-...-_j_ 
1.0 2.0 3.0 4.0 

D [cm] 

Figura 8 - Sobretemperatura dos resistorcs na saída do canal 
P =40 W. 
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As diferenças entre os resultados teóricos e experimentais 
ocorrem porque, embora os resistores estejam densamente 
di stribuídos sobre a superfície das placas, trata-se de uma 
situação de aquecimento discreto, ao contrário das pl acas 
planas uniformcnte aquecidas, consideradas por Bar-Cohen e 
Rohscnow ( 1984). Os valores mai s elevados de temperatura 
ocorrem justamente na superfície dos resistores, onde foram 
tomadas as medidas de temperatura. 

Quando D = I cm, a di stância etetiva toma-se muito 
pequena, razão de aspecto 1/360, o que faz com que a 
temperatura obtida através da Eq. (5) seja um valor extremamente 
alto, portanto esta aproximação não é conveniente neste caso, 
sendo necessário utilizar uma modelagem que considere a 
presença dos resistores. A velar ( 1997) analisou numérica c 
experimentalmente a transferência de calor por convecção natural 
cm uma geometria semelhante à analisada no presente estudo. Foi 
propost <,l uma modelagem capaz de prever a distribuição de 
tcmpe;ratura em pontos signiticativos no canai s c placas em 
função da potência dissipada e da distância entre as pl acas. 
Considerou-se uma série de 5 canais verticais contendo resistores 
csparsamentc distribu ídos sobre uma superfície. 

Na Figura 9 está representado o calor total dissipado num 
canal por unidade de volume para as sobretemperaturas de 40 e 
50"C. 

M' 
E 

1.8 E+ 4 -+--.___,___.._.....____.__..___.____.'--_,__-+-

1.6E+4 -i 

1.4E+4 

p = 40 w 
~ 

•• •• 
•• p = 35 w 

+ Ll T = 40 K 

• Ll T =50 K 

/ ~ 1.2E+4 ++ • õ 
<: o + 

l.OE+4 + 
D ótimo 

8.0E+3 calculado + 

6 .O E+ 3 -+----.--,.:.,...--,,.---.---,---.--..---+-

1.0 2.0 3.0 
D [cm] 

4.0 5.0 

Figura 9- Calor di ssipado num canal por unidade de volume. 

O gráfico acima foi construído a partir da Figura 5. Para 
valores lixos de sobretcmperaturas, 40 e 50"C, em todas as 
curvas de potência constante identificou-se a distância entre 
pl acas que fornece a diferença de temperatura cspeciticada; 
cada potênci a foi dividida por esta distânci a e pela área 
superficial da placa, ou seja, pelo volume do canal formado: 

Vol = LWD (13) 

Teoricamente, através das Eqs. (5) c (8). considerando-se d = dc1 

e b = p + e, para os valores especificados de sobrctemperatura, 
obteve-se D.,,m = 2.04 cm e Q = 35 W para a sobrctemperatura de 40 
"C e D.,un = 2.0 cm c Q = 45 W para 50"C. Estes valores estão muito 
próximos dos resultados experimentais apresentados na Figura 
9, D.,,m= 2.5 cm e Q = 35 W para 40"C e D.,un = 2. 1 cm e Q = 40 
Wpara50"C. 

Embora a aproxi mação utilizada não tenha sido capaz de 
prever precisamente a temperatura atingida pelos resis tores o 



espaçamento ótimo, ítem importante do ponto de vista de 
controle térmico, foi determinado com boa precisão. 

CONCLUSÕES 

Verificou-se que em uma série de canais verticais 
contendo resistores densamente di stribuídos sobre uma parede, 
utilizando-se relações obtidas por Bar-Cohen e Rohsenow 
(1984) para canai s verticais fo rmados por placas planas 
uniformementt: aquecidas, não foi possível determinar com 
precisão a temperatura dos resistores, pois, embora os 
resistores tenham sido densamente distribuídos na superfície 
das placas, trata-se de uma situação de aq uecimento discreto. 
Entretanto, foi determinado com boa precisão o espaçamento 
ótimo, a di stância entre placas que permite a maior dissipação 
de calor volumétrica por unidade de diferença de temperatura. 
Neste estudo considerou-se uma distância efetiva entre placas 
obtida subtraindo-se a altura dos resistores e a espessura da 
placa do espaçamento entre placas. 
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RES UMO 

O pnmeiro problema de Grae1z para 111bos curvos é · resoh·ido para o escoamento totalmente 
desenvolvido, de fluido Newtoniano, incompressível, com propriedades termufísicas consideradas comlwlles. 
A usual simplificação utiliz.ada, pequenas ra::.i5es de ctu-va/ura (À). é removida resoh·endo-se o problema para 
a geomelria toroidal agora de forma irrestrita. O método de soluçcio para o cwnpo de t•elocidades e 
temperaturas, consiste na discretização das equações da Dtergia através do uso das diferenças finilas e 
posterior solução atra vés do Método Implícito das Direçiies Altemadas !ADI). Os resultados para o campo de 
temperatura são avaliados em função do número de Dean, Pran(!l/ e Graet::.. 

JNTRODUCÃO 

A utilização de tubos curvos en volve muitos problemas 
relacionados à mecânica dos fluidos , à transferência de calor e 
massa e reações químicas em geral. Eles são largamente 
empregados em trocadores de calor por possibilitarem 
configurações compactas e com alta efetividade térmica. 

O estudo do escoamento e transferência de calor nesta 
geometria ainda é obj eto de grande interesse, face aos inúmeros 
aspectos fenomenológicos e matemáticos incluídos cm sua 
análi se, tais como as oscilações no número de Nusselt na região 
de entrada térmica, o retardo na transição para o escoamento 
turbulento em relação ao tubo retoca descrição do escoamento c 
transferência de calor numa geometria não-ortogonal , quando o 
desenvolvimento do helicóide é considerado. 

Este trabalho visa analisar o escoamento e a transferência de 
calor em tubos curvos para altos valores da razão de curvatura. 
considerando-se um ampla faixa dos números de Dcan c Prandtl. 
A maior parte dos trabalhos disponíveis na literatura parte de um 
modelo que restringe os valores da razão de cu rvatura a valores 
próximos de zero. Além do interesse analít ico na verificação do 
comportamento de um modelo mais abrangente ressalte-se que 
muitas aplicações desta geometria apresentam razões de curvatura 
elevadas tornando nestes casos di scutível a aplicação da hipótese 
mencionada acima. 

REVISÃO BIBLIOGRÁFICA. 

O Escoamento. As revisões apresentadas por Berger et ai. 
( 1983) c Brum ( 1988) para o escoamento em tubos curvos 
praticamente cobrem o problema para o escoamento. De interesse 
particular são os trabalhos de Dean ( 1927, I 928). onde é 

identificado o parâmetro de similaridade dinâmica ReÀw, hoje 

denominado número de Dcan . Este parâmetro avalia a 
intensidade do escoamento secundário gerado pelas forças 
centrífugas. A técnica de perturbação, utilizada inicialmente por 
Dean , fo i ao lado dos trabalhos experimentais, a abordagem 
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clássica ao problema do escoamento c transferência de calor cm 
tubos curvos até o final da década dos 60. 

A seguir as solur,·õcs numéricas passaram a ser mais 
utilizadas . visto que as técnicas de perturbação são insuficientes 
para n::solvcr o problema para números de Dean maiores do que 
16. mas uma grande parte destes trabalhos utiliza as equações do 

modelo de Dcan que pressupõe À<< !. A primeira solução 
numérica para o escoamento. com razões de curvatura irrcstritas , 
deve-se a Austin c Seader ( 197 3) c Rahadi et ai.( I 979) este 
último sendo responsável pela aceleração do processo de 
convergência, extraordinariamente lento no esquema proposto 
por Austin .. 

Os trabal hos mais importantes reali zados a partir da década 
de 80 trat am da solução do si stema helicoidal relacionando os 
resultados obtidos com o passo do helicóide. O trabalho de Liu e 
Masli yah ( 1993) apresenta uma boa revisão sobre sistemas 
helicoidai s. 

Transmissão de Calor. O problema clássico de Graetz 
co nsiste na determinação e desenvolvimento do perfil de 
temperatura ao longo de um tubo aquecido ou resfriado para 
escoamento laminar c completamente desenvo lvido de um fluido 
incompress ível c com propriedades termo físicas constantes. 

A primeira solução para o problema de Graetz em tubos 
curvos deve-se a Weissman c Mockros (I 968) cm estudos sobre a 
difusão de oxigênio no sangue. 

Um trabalho importante para o estudo do problema de 
Gractz cm tubos curvos deve-se a Dravid ct ai. ( I 97 1 ). Utili za o 
modelo de camada limite para o escoamento e apresenta a 
primeira solução numérica (método ADI ) para o problema, 
embora restrito a DE = 225 c razão de curvatura << I. Os autores 
report am oscil ações do número de Nusselt na região de 
desenvolvimento e propõem um model o físico para sua 
explicação. Foi desenvolvido um modelo experimental, porém 
relatam uma discrepância entre as fases das oscilaç-ões do 
resultado numérico e experimental. 

Outro trabalho re fe rencial para o problema de Graetz é o de 
Akyiama e Cheng (I 974 ). onde também são reportadas as 
oscilações no número de Nusselt embora tenham achado que o 
fenômeno devia-se a problemas numéricos. 



R rum ( IY!ll\) resolve o problema de Gractz para <.1 gcomctri<J 
toroidal irrcstrita, porém não apresenta resultados para razões de 
curvatura elevados. 

Neste estudo resolve-se o problema utilizando a geometria 
toroidal irrcstrita, estendendo o trabalho de Brum ( IYXR) para 
razücs de curvatura até O.Y , para v;írios números de Dcan c 
Prandtl. 

6...TÉCNICA DE SOLUÇÃO. 

O Sistema de Coordenadas. A solução do campo de 
ve locidades é obtida escrevendo-se o sistema de Navicr-Stokcs 
para, o sistema de coordenadas ortogonal toroidal. 
Geometricamente este sistema é capaz de descrever um tubo de 
raio R. o qual é encurvado cm torno de um eixo de referência 
distando de R,. do centro do tubo. R, é denominado raio de 
curvatura do to níidc. As coordenadas de um ponto neste sistema 

são dadas cm função de \jf, r c e. Neste sistema, 'V representa a 

posiçáo angular da scção transversal cm relação ao eixo de 

referência c r c e as coordenadas polares de um ponto pertencente 

a esta scção. O raio de curvatura R'" c as coordenadas são 
normalizados cm relação ao comprimento característico R, o raio 
do tubo. A fig. I representa a geometria do sistema. 

Figura I . Sistema de Coordenadas Ortogonal Toroidal. 

Sistemas de Egu<.~çiks . O cquacion<.~mcnto segue o modelo 
proposto por Austin c Scadcr (1973) c Rab<.~di ct ai. (197Y). As 
cquaçües de N<.~vier-Stokcs são escritas no contexto vorticidadc­
função corrente , formando três equações elípticas de segunda 

ordem nas va ri ;ívcis w'l', V"' e S , respectivamente o 

componente axial da vorticidadc. o componente axial da 
velocidade c a função corrente, apresentando dois parâmetros de 

entrada: o raio de curvatura R, c o gradiente de pressão dP/d\j/. 

As eq uações são dadas por: 

{3) 
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Estas cqu ... çõcs são adimcnsionalizadas pelas seguintes 
relações: 

V= RV (4) 

RV + 
v =--'~' (5) 

'I' v 

(6) 

(7) 

R: 
R 

(8) 

Os valores com o símbolo" +"' são valores dimensionais. 
As equações ( 1 ), (2) c (3) apresentam alguns grupamentos, 

os quais são fornecidos abaixo: 

A 1 [ e as sine as] =-I +cos ----­
~, h' . ur r ae 

'I' 

1 [as J B=-- --cose 
rh~, ur 

1 [ as sineas] A =- 1- cose-+---,,, ' a ae 
h ~ cr r 

D =-- cose-------2Y~, [ ()V~, sine uv 'I' J 
"' h'l' . ar r ae 

(9) 

(10) 

(II) 

( 12) 

( 13) 

(14) 

Condições de Contorno. Devido a simetria do problema, foi 
ana lisada apenas a metade da seção transversal do tubo . Esta 
scção foi dividida cm uma malha igualmente espaçada nas 

dircçõcs r c e formando uma malha de NN x NN nós. A região 

computacional é mostrada na figura 2. 

Figura 2- A regi ão computacional. 



Distingüem-se nesta região 5 sub-regiões que formam o 
conjunto da figura: 
I -Os pomos internos (2 :S: I :S: NN- I, 2 :S: 1 :S: NN- I); 

2 - A parede (I = I, I :S: 1 :S: NN); 

3- O raio esquerdo ( I :S: I :S: NN-1, 1 = I ); 

4- O raio direito (I :S: I :S: NN-1, 1 = NN); 

5 -O ponto central ( I = NN, I :S: 1 :s; NN); 

As seções 2, 3, 4 e 5 formam o contorno da fig. 2, as quais 
apresentam como condições para as variáveis de cálculo às 
fornecidas na Tabela I. 

Tabela I -Condi ções de Contorno para o Campo de 
Velocidades. 

Variável Seção 2 Seção 3 Seção 4 Seção 5 

av'~~ av'~~ av'~~ j 
VI!/ o -=0 -=0 -o 

a e a e ar e ~ o 

s o o o o 

1 a 2s 
(J)'If --=(J) 

h'lf ar 2 
'V 

o o o 

. . ---- --- - --- --·--

O Método ADI. Na década de 50 Peaceman e Rachford 
(I 955) c Douglas e Rachford ( I 956), desenvolveram uma nova 
família de métodos implícitos para a solução de equações 
parabólicas e elípticas, onde as direções de cálculo são 
alternadas. Estes métodos são conhecidos como ADI (Aiternating 
Dircct lmplicit) ou Método Implícito das Direções Alternadas. 

A discretização em diferenças finitas das equações 
diferenciais parciais, foi feita utilizando-se di fe renças centradas 
em substituição às derivadas primeira e segunda. 

A velocidade axial e do componente axial da vorticidade 
são resolvidas via método ADI. A função corrente é resolvida via 
técnica de relaxação , através da solução da Eq . (I). 

A solução das equações de movimento propostas por Austin 
e Seader (1973), via técnica ADI, pode ser vist a em Rabadi et ai. 
( 1979). 

Critério de Parada. O programa termina sua execução quando 
os erros relativos das três grandezas calculadas forem menores do 
que I x 10·5

. O critério de parada é descrito por, 

11 
k+ l - <l>k ll _, <l>; .j '·J < Ix lO · 

ll<~>~ r ~ 11 

( 15) 

Os pontos <I>; i representam todos os pontos do domínio de 

cada grandeza calculada. 

O Problema Térmico. Considere-se um fluido a temperatura 
uniforme (Ti ) escoando no interior de um tubo curvo, cuja parede 
mantém-se a mesma temperatura Ti do tubo. A partir de uma 
dada seção (ljl = 0), supondo o escoamento já desenvolvido, a 

temperatura da parede passa a ser To ~ Ti , ocorrendo então um 
processo de transmi ssão de calor por convecção forçada, sendo o 
sentido do fluxo definido pelos valores relativos de To e Ti . 
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Esta equação encontra-se adimensionalizada e é apresentada 
para o sistema de coordenadas ortogonal , juntamente com as 
condições de contorno. 

O si stema de coordenadas j á apresentado na fig. I , sendo o 
ângulo da seção o ângulo a c não mais 8. 

w a0 a0 
-----=- u-

( 
1 ) a iJI ar À+ rcosa 

v a0 +~V20 
--;:- aa P, 

(16) 

V 2 G=~+[_!.+ cos a 1ae sena ae +_2_ a
2
e 

ar
2 

r ( I ) ar ( I ) aa r
2 aa2 

. i + r cos a r i + r cos a 

1 as 
u=---

rh'lf ae 

1 as 
v=--

h'lf ar 

0
= (T - T,) 

(T; - T") 

sujeita à condição inicial 

lji=O, O< r < l , 

c às condições de contorno 

O:S:a:S:n: 

r= I O :s; IJI :s; =, o:s: a :s; n: 

r~O O :s; IJI :s: = , O :s; a :s; n: 

a=O O :S: IJI :S: = , O< r :S: l 

a=n: O :S: IJI :S: oo, O < r :S: l 

(17) 

( 18) 

(1 9) 

(20) 

0=1 (21) 

0=0 (22) 

a0 ~o 
ar 

(23) 

a0 =O (24) 
a a 

a0 =O 
a a 

(25) 

A malha computacional é idêntica, porém o ponto central 
possui agora coordenadas ( I , I ), parede (N N,J) , raio esquerdo 
(l,NN) e raio direito (1 , I 

Os componentes u, v c w são respectivamente relativos à 
dircção radial , angul ar c ax ial do toróidc. 

A solução do problema térmico foi obtida at ravés da 
di scretização cm diferenças finitas com operadores diferença 
central em substi tui ção às derivadas. As equações di scretizadas 
foram resolvidas via método ADI , Foram utilizadas malhas de 51 
x 51 pontos. 

RESULTADOS 

São apresentados abaixo resultados relati vos ao campo de 
velocidades e de temperaturas para o problema. Naturalmente o 
enfoque maior será dado ao campo de temperaturas. 



Fator de Atrito . A relação entre fatores de atrito para o tubo 
curvo (0 c o tubo reto (f,) de mesmo diâmetro pode ser obtida 
pela relação de vazões volumétricas. Então: 

~ = Q , = ___ n_R_c __ _ 

4J nf I V IJJdrd6 
o o 

(26) 

A fig. 3 mostra o fator de atrito como função da razão de 
curvatura, para números de DEAN entre I 00 c I 000. 
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Figura 3 - Fator de atrito para várias razões de curvatura. 

Campo de Velocidades. As liguras 4 a 7 mostram os campos 
de velocidade axial obtidos para razões de curvatura À de 0.1 c 
0.9 e números de Dean iguais a I 00 e 400. Nota-se que o 
aumento da curvatura e o aumento do número de Dcan acarretam 
um forte gradiente próximo à parede externa, além do 
deslocamento do ponto de velocidade máxima. Quando o tubo é 
reto este ponto encontra-se no centro do tubo. A medida que a 
curvatura aumenta, ele se desloca primeiro para a direita e depois, 
devido à intensificação do escoamento secundário, para uma 
posição mais à esquerda do centro do tubo. 

CORTE TRANSVERSAL DA SERPHJ'ITNA 
PERFil... DE VELOCIDADE AXiAL 

DE o 100 
CURVATURA = 0 I 

UNHAS 1 3 5 7 9 11 13 15 
V AXIAL 12.02 36 06 60 10 84 14 108 18 ~32 21 156 25 180 29 

X 

Figura 4- Velocidade axial, De= I 00, À= 0.1. 
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U NHAS 
V AXIAL 

CORTE TRANSVERSAL DA SERPENTINA 
PE.".FFL DE VELOCDADE AXIAL 

DE= 100 
CURVArúRA=09 

1 3 5 7 9 11 13 15 
3 15 9 46 15 76 22 07 28 38 )4 68 40 99 47 29 

X 

Figura 5- Velocidade axial, De= 100, À= 0.9. 

COR1E TRANSVERSAL DA SERPENTINA 
PERFIL DE VELOCIDADE AXIAL 

DE= 400 
CURVATIJRA=O 1 

UNHA.'> i 3 s 7 9 11 13 15 
V AXlAL 33 60 l OO 81 168 02 235 22 302 43 369 64 436 84 504 05 

X 

Figura 6- Velocidade axial, De = 400, À= 0.1. 

COR1E TRANSVERSAL DA SERPEl'fllNA 
PERFIL DE VELOCIDADE AXlAL 

DE =400 
CURVATIJRA =09 

UNHAS I 3 5 7 9 11 13 IS 
V AXIAL 8 71 26 14 43 57 61 00 78 42 95 85 1l3 28 130 71 

X 

Figura 7- Velocidade axial , De = 400, À= 0.9. 

Campo de Temperaturas. O desenvolvimento do campo de 
temperaturas é caracterizado pela formação de camada limite no 
início da transmissão de calor, cuja espessura varia com o número 
de Prandtl. O efeito do escoamento secundário torna-se presente 
e a força cent rífuga agindo na massa fluida, provoca um gradual 
deslocamento do ponto de máximo inicialmente para a parede 



externa e depois para a parte superior a esquerda conforme a 
razão de curvatura aumenta. 

As figuras 8a a 8d mostram a evolução do campo de 
temperaturas para número de Dcan igual a 400. razão de 
curvatura 0.1 e número de Prandtl igual a 0.7. Nota-se o 
estabelecimento da camada limite no início da transmissão de 
calor, c após alguma evolução o perfil se estabiliza formando um 
gradiente em torno do centro , na parte mais externa da curva. O 
valor 1/Gz dá a coordenada axial adímcnsional da scção 
transversal em questão. 

As fi guras 9a a 9d mostram a evolução do perfil de 
temperaturas para as mesmas condiçôcs. porém com número de 
Prandtl igual a 7.02. 
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::~ut .~~· ·- ~~~~-~ ~L~ J~ 

1.0 -05 0.0 0.~, ! .O 

I =0.19; 2 = 0.56; 3 = 0.88 

Figura 8a- Campo de temperatura. De = 400, 
À= O. I, Pr == 0.7 c 1/Gz == I.JOOE.o.I 
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1.0 -O.h 0.0 0.5 1.0 

I == 0.14; 2 == 0.43; 3==0.71 

Figura 8b- Campo de temperatura, De == 400, 
À=O. I, Pr==0.7 c I /Gz ==5.102E·0~. 
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1.0 

I == 0.04; 2==0.13; 3 == 0.21 

Figura Se - Campo de temperatura. De== 400, 
À== 0.1, Pr == 0.7 e 1/Gz == 2.533E'02 
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1.0 /-.: ~·.~ ~ :~ ?~0" 

~>/~(~~l~\ 
0.0 ~~· -'-- ·05 0.0 

I == 0.005; 2 == ().())7 ; 3 == 0.029 

Figura 8d - Campo de temperatura, De== 400, 
À== 0.1, Pr == 0.7 c 1/Gz == 4.605E.02
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F1gura 9a - Campo de temperatura. De == 400. 
À== 0.1, Pr == 7.02 c 1/Gz == I.IOOE·0~. 
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I == 0.17; 2 == 0.56; 3 == 0')4 

Figura 9b- Campo de temperatura, De == 400. 
À== 0.1. Pr = 7.02 c 1/Gz == 1. 105F 0
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I == 0.15; 2 == 0.46; 3 ==0.77 

Figura 9c - Campo de temperatura, De == 400, 
À== 0.1. Pr == 7.02 c 1/Gz == 5.013E.0 ' 



I= 0.021; 2 = 0.053; 3 = 0.092 

Figura 9d- Campo de temperatura. De = 400, 

À =0.1, Pr = 7 .0 2 c 1/Gz = 2.5323 E 02
. 

Nota-se claramente a d i fcrcnça entre os perfis de 
temperatura com o aumento do número de Prandtl. O gradiente 
de temperatura desloca-se da parte externa c vai para a parte 
superior formando um "bolsão de líquido quente" aprisionado 
pelo escoamento secundário que é bastante forte nesta região. 
Nota-se também que a condi ção de simil arid ade dos pe rfi s é 
atingida para valores menores da coordenada axial, ou seja reduz­
se o comprimento de entrada térmica, indicando um aumento da 
troca térmica com o aumento do número de Prandtl. Para razões 
de curvatura maiores do que 0.1 os resultados não são muito 
diferentes dos encontrados, isto é a dependência do perfil não é 
muito forte com o aumento da curvatura. Akyiama c Chcn g 
( 1974) resolveram problema similar . porém para razões d~ 
curvatura << 0.1. Os perfi s encontrados são hastantcs 
semelhantes aos descritos acima. 

CONCLUSÕES. 

O escoamento cm tubo curvo caracteriza-se pela presença 
do escoamento sccundMio, o qu al provocando a circulação de 
fluido na seção transversal do tuho , promove uma maior troca de 
momentum c energia entre o fl uido c a parede do tuho. Desta 
forma intensificam-se os efeitos relacionados ao transpo rte, tai s 
como os efeitos de atrito c de transmissão de calor. 

O estabelecimento da da força centrífuga atrasa a transição 
para turbulência cm tubos cu rvos, podendo-se considerar 
laminares escoamentos com números de Reynolds cm to rno de 
5000. 

O fenômeno da transmissão de calor cm um tubo curvo é 
hastante afctado pelo escoamento secundário. Ao promover a 
circulação de fluido na scção transversal , os e feitos de troca são 
intensificados, diminuindo o comprimento de entrada térmica c 
aumentando a ctlciência cm rel ação ao tubo rcto. 

O número de Prandtl tem influência signi fi cati va no 
estabelecimento do perfil de similaridade c m um tubo curvo. 

Números de Prandtl menores do qu e I fazem com que os 
perfis de temperatura possuam somente um máximo (ou mínimo) 
local, próximo a parede externa. devido a curvatura 

Números de Prandtl mais e levados fazem com que a 
espessura da camada limite térmica circunferencial cresça 
rapidamente atingindo toda a região do tubo. Este efeito desloca 
o ponto de máx imo produzindo um pcrlil de temperaturas mais 
plano c portanto gerando uma situação do ponto de vi sta térmico 
mais eficiente do que o obtido cm tubos rctos. 

Não foram observados efeitos signifi cati vos no perfil de 
temperaturas para razões de curvatura muito elevadas. 
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ABSTRACT 

The first Graet::. Problem for curved pipes is solved for 
developed flow of a Newtunian incomJJressible .fluid IVith 
thermophrsical properties assumed co11stant. The usual 
restriction of small curvature ra1io is removed, a11d the prohlem 
is solved to a complete toroidal geometry. The solution for the 
velocity and temperature fileds is based 011 the fi11ite dijferell ce 
methud usi11g the lmplicit Altemating Direction scheme. The 
results for the te1111Jerature profile are analyzed regarding the 
i11{lue11 Ce ofthe Dean, Pra11dtl and Graetz 11111nbers. 
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RESUMO 

Neste trabalho, é apresentado um estudo do caso de escoamento laminar com transferência de calor em 
cavidade semi-cilindn·ca. com convecção mista, com a parede supim·or deslizante.É estudada numericamente 
para números de Reynolds iguais a 100, 400 e 1000 e números de Grashof entre 104 e 106

. As equações 
govenwntes foram resolvidas utilizando-se a técnica de Volumes Finitos com esquema de interpolação 
Power-Law e o algoritmo SllvfPlE. Observou-se que, similarmente ao que ocorre em cavidades retangulares, 
os parâmetros Reynolds e Grashof influem no comportamento do escoamento. Quanto maior o Reynolds 
maior a influência da convecção forçada e quanto maior o Grashof maior a influência da convecção 
natural. O efeito deste parâmetros no número de Nusselt bem como nas isotermas e linhas de corrente foram 
analisados. São apresentados os resultados de distribuição de temperatura, função corrente e Nusselt local. 

INTRODUÇÃO 

O estudo de convecção natural e forçada combinadas em 
cavidades, tanto numérico quanto experimental, continua 
recebendo muita atenção devido a sua in1portância em várias 
aplicações práticas. A maioria dos trabalhos encontrados 
tratando do problema em cavidades, trata da cavidade 
retangular. 

Para se ter uma idéia da complexidade do problema são 
quatro os parâmetros adirnensionais que regem o escoamento do 
fluido e a transferência de calor: o número de Reynolds (Re), o 
número de Rayleigh (Ra), o número de Prandtl (Pr) e a razão 
entre altura e largura da cavidade. 
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Chen et ai. ( 1981) apresentam um estudo do efeito do 
número de Reynolds em uma cavidade rctangular com uma 
parede deslizante lateral, sem considerar o efeito da força de 
empuxo. Por outro lado Roux et ai. ( 1978) analisam apenas o 
efeito da convecção natural em uma cavidade quadrada com as 
paredes verticais mantidas a duas temperaturas constantes e 
diferentes e as paredes horizontais são ou isoladas ou com fluxo 
de calor. Iwatsu et ai. (1993) analisaram o efeito da cavidade 
resfriada pela base e aquecida pela parede superior móvel. 
Mohamad e Viskanta (1989) estudaram a cavidade submetida a 
um gradiente estável de temperatura. 

.!. "rur) + .!..x1 
r a r ôO 
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O principal objetivo do presente traballio é contribuir para o 
estudo numérico de convecção mista em cavidades semi­
circulares com uma parede plana e deslizante. Os números de 
Reynolds estudados foram iguais a 100, 400 e 1000. Os números 
de Grashof apresentados foram 104

, 105 e 106
. 

EQUAÇÕES GOVERNANTES 

A seguir apresentam-se as equações governantes para o 
problema proposto, em coordenadas polares. Nelas considera-se 
regime permanente, fluido laminar e incompressível. Foram 
utilizadas as propriedades do ar (Pr = 0.71) para o tratamento 
das equações. Assume-se também propriedades físicas 
constantes, exceto a densidade no termo de empuxo. Tem-se, 
portanto: 
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onde: 

r= R!Ro 

u = U·Riv v= VR!v 

T = (J- To)! (II - To) 

Gr= gpJ?Õ(Ii - T0)1v2 Re = UR I v 

sujeito as seguintes condições de contorno: 

(}=O ~ ~ u=Re; v= O~ T=O (OSR SRo) 

(} =1r; ~ u=-Re; v=O; T=O (O S R S'Ro) 

R=Ro; ~ u = O; v = O; T = l (OS'O S 1t) 

A Figura l apresenta o sistema de coordenadas adotado bem 
como a geometria do problema. 



o r 

{) 

Figura I -Sistema de Coordenadas Utilizado. 

IRA TAMENTO NUMÉRICO 

As equações governantes de ( I ) a ( 4) foram discretizadas 
utilizando a aproximação de Volumes Finitos desenvolvida por 
Patankar ( 1980). Os termos convcctivos das equações de 
momentum e energia são resolvidos utilizando-se o esquema 
Power-Law. O algoritmo de resolução é o SJ:MPLE. As equações 
algébricas são obtidas através da matriz TDMA. A figura 2 
apresenta resultados de número de Nusselt médio obtidos para a 
parede com temperatura () igual a l para diferentes valores de 
malha. Observou-se que a diferença no número de Nusselt entre 
a malha de 80x80 pontos para a malha de I OOx I 00 foi pequena. 
Então utilizou-se a primeira malha por apresentar um tempo 
computacional consideravelmente inferior que a outra malha 
testada. 
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Figura 2 -Número de Nusselt médio em função do número de 
pontos da malha. 

O critério de convergência adotado foi (Maliska, 1995): 

"" "" ~ w-4 (5) 
l

.!.n+l _ "'"I 
~n+l 

onde ~ = u, v ou T 
n - iteração anterior 

n+ 1 - iteração corrente. 

MAX 

RESULTADOS E DISCUSSÃO 

As Figuras 3 a 11 apresentam os resultados das linhas de 
corrente obtidas utilizando-se Re = 100, 400 e 1000 para 

diferentes valores de número de Grashof. Nota-se que, assim 
como ocorre para as cavidades quadradas, para wn mesmo 
número de Reynolds quanto menor for o número de Grashof, 
menor será a influência do termo de empuxo nas linhas de 
corrente do escoamento. 

Figura 3 -Linhas de Corrente (R e = 100, Gr = 104
). 

Figura 4- Linhas de Corrente (Re = 100, Gr = 10\ 

Figura 5 -Linhas de Corrente (Re = l 00, Gr = 106
). 

Para o caso de Re = I 00 e Gr = I 06 a convecção natural, 
através do termo de empuxo, é o que toma-se mais 
predominante em relação a convecção forçada para todos os 
números de Reynolds estudados. Em menor escala a convecção 
natural é predominante também paraRe= 100 e Gr = 105

. Em 
ambos as linhas de correntes formam duas correntes contrárias 
quase que simétricas em relação a um eixo imaginário que 
divide a cavidade em duas metades. 

Figura 6 -Linhas de Corrente (Re = 400, Gr = I 04
) 
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Figura 7 - Linhas de Corrente (Re = 400, Gr = I 05
) . 
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Figura 8 - Linhas de Corrente (Re = 400, Gr = 106
). 

Para um valor de número de Re)'llolds igual a 400 observou­
se que a convecção forçada é amplamente predominante em 
relação a convecção natural para Gr = I 04 Pode se afirmar 
também que para os casos de Gr = I 05 e I Ob ocorre um certo 
equilíbrio entre as convccções natural e forçada, sendo este 
equilíbrio menor para Gr = 105

. 
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Figura 9 -Linhas de Corrente (Re = I 000, Gr = I 04
). 

Agora para o caso de Re = 1000 o que se observou foi que a 
convecção forçada foi predominante cm relação a convecção 
natural para Gr = 104 e 105

. Para o número de ÜTashof igual a 
106 ocorre uma equivalência entre convecção natural e forçada, 
semelhante ao que acontece para o caso de R e = 400 e Gr = I Oh, 
porém a convecção forçada parece ser ligeiramente maior. Então 
paraRe= 1000 e Gr = I 04

, dos casos analisados, é o que melhor 
demonstra a conveção forçada superior a convecção natural. 

', 

Figura 10- Linhas de Corrente (Re = 1000, Gr = 10\ 

Para o caso de Gr = 106 (Figura 20) o efeito da convecção 
natural no perfil de isoterrnas é bem mais evidente do que para 
os dois casos anteriores. Para este alto número de Grashof o 

tluido se move no interior da cavidade em duas células girando 
em sentidos opostos: na região superior, próxima a parede 
deslizante, o fluido se move em sentido horário, enquanto que na 
parte inferior da cavidade o fluido se move em sentido anti­
horário. 
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As Figuras 12 a 20 apresentam as isotermas obtidas para os 
diversos casos estudados. Aqui, novamente, o que se observa é 
que quanto menor o número de Grashof menor a influência do 
termo de empuxo no perfil de temperatura, ou seja, a convecção 
forçada é predominante. 

Figura 12 - lsotermas (R e= I 00, Gr = I 04
) . 

Figura 13 -lsotermas (Re = 100, Gr = I 05
). 

Figura 14 - Isotermas (Re = I 00, Gr = 1 Ob) 

Como verificado para as linhas de corrente, o caso onde Re = 
I 00 c Gr = 106 (Figura 14) é onde a convecção natural é 
predominante em relação a convecção forçada. O efeito do fluido 
se movimentando em direção à parede da cavidade (de maior 
temperatura) numa posição angular (}aproximadamente igual a 
95 graus se reflete no perfil das isotermas. O mesmo se observa, 



porém em menor escala, para o caso de Re = I 00 e Gr = I 05 

(Figura 13). 
Para Re = 400 ocorreu o mesmo que para as linhas de 

corrente: convecção forçada predominante em relação a natural 
(Figura 15), e certo equilíbrio entre as convecções natural e 
forçada para os demais casos (Figuras 16 e I 7). 

Figura 15- Isoterrnas (Re = 400, Gr = 104
) . 

Figura 16- Isoterrnas (Re = 400, Gr = 105
). 

E fmalmente para R e = I 000 também o que se observou para 
as linhas de corrente se verifica para as isoterrnas. 

Ocorre um predomínio da convecção forçada sobre a natural 
para Gr = 104 (Figura 1 R). As isolerrnas são fortemente afetadas 
pelo escoamento induzido pela placa deslizante. O movimento 
do fluido, constituído predominantemente por uma célula 
girando no sentido horário, é o fator principal para que isto 
aconteça. O mesmo se observa para o caso de Gr = 105 (Figura 
19), porém em menor proporção do que o caso anterior. 

Figura 17 - Isoterrnas (Re = 400, Gr = I 06
) . 

Figura 18- Isoterrnas (Re = 1000, Gr = 104
) 

Para o caso de Gr = 106 (Figura 20) o efeito da convecção 
natural no perf1l de isoterrnas é bem mais evidente do que para 
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os dois casos anteriores. Para este alto número de Grashof o 
Ouido se move no interior da cavidade em duas células girando 
em sentidos opostos: na região superior, próxima a parede 
deslizante, o fluido se move em sentido horário, enquanto que na 
parte inferior da cavidade o fluido se move em sentidoanti­
horário. 

Figura 19 - Isoterrnas (Re = I 000, Gr = I 05
). 

Figura 20- lsoterrnas (Re = 1000, Gr = 106
) . 

30 60 90 120 150 180 
e 

Figura 21 - Nfunero de Nusselt local em função de O. 

A Figura 21 apresenta o número de Nusselt local em função 
da posição angular para os diversos nfuneros de Reynolds, sendo 
o número de Grashof igual a 106 Os valores foram obtidos para 
a posição r = I . Observou-se a ocorrência de altos valores de 
nfunero de Nusselt próximo a posição e = O para os três 
nfuneros de Reynolds estudados, porém o maior valor pertence a 
Re = 1000. Este alto valor de Nusselt pode ser explicado pela 
presença da linha de corrente de mesma direção da placa 
deslizante que arrasta o fluido de temperatura próximo a zero 
(placa deslizante) para a região de temperatura igual a I (na 
parede semi-circular). Isto também é válido para Reynolds iguais 
a 400 c 100 porém cm proporção menor, pois a convecção 
forçada é, obviamente, menor nesta região. Um pico secundário 
ocorre para O aproximadamente igual a 100 para Re = 100, 
seguido por outro pico secundário para Re = 400 na posição e 



aproximadamente igual a 130. ParaRe = 1000 ocorre um pico 
secundário na posição e :: 140 de valor inferior ao pico 
secundário de Reynolds igual a 400. A explicação para estes 
máximos secw1dários reside no fato de que eles se situam 
aproximadamente na região em que as linhas de corrente opostas 
se encontram. Elas atuam de maneira a aumentar o gradiente de 
temperatura para esta região, contribuindo para que o valor do 
número de Nusselt aumente. 

As Figuras 22 a 24 apresentam os perfis de temperatura em 
função da posição radial para três diferentes posições angulares. 
As figuras foram obtidas para um número de Grashof igual a 
106. 
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Figura 22 - Gráfico de T X r ce = 30 graus). 

Na Figura 22 observa-se que o perfil de temperatura paraRe 
I 00 situa-se abaixo dos demais valores de Reynolds, exceto 

por uma pequena região em que ele supera o Reynolds igual a 
400. O perfil de temperatura para Reynolds igual a 1000 situa-se 
acima dos demais. Nesta região da cavidade a linha de corrente 
de mesma direção da parede deslizante é mais atuante para R e = 
1000 do que para 400. Para Reynolds igual a 100 esta linha de 
corrente praticamente inexiste. Esta deve ser a explicação mais 
plausível para tal resultando. 
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A figura 23 apresenta os resultados para a posição angular 
igual a 90. Nesta região, que corresponde a linha de centro que 
divide a cavidade ao meio, para os casos de Re = 400 e 1000 a 
linha de corrente de sentido contrário à velocidade da placa 
influencia de maneira mais forte nos dois números de Reynolds 
citados do que para Re = I 00 porque eles possuem uma área de 
atuação maior do que este último. Nesta região para o menor 
Reynolds praticamente as duas linhas de corrente dividem a 
cavidade ao meio. 

Para a posição e = 150 graus ocorre uma inversão e o perfil 
de temperatura de Re = 100 supera o de Re = 400, ficando o de 
Reynolds igual a lOOO abaixo de ambos. 
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Nesta região para Reynolds igual I 00 o perfil de temperatura 
sofre influência apenas da linha de corrente de mesmo sentido 
que a velocidade da parede, enquanto os demais Reynolds 
sofrem influência das duas linhas de corrente de sentidos 
opostos. 

CONCLUSÕES 

Estudou-se o efeito da convecção mista em uma cavidade 
semi-circular com uma parede deslizante numericamente para 
diferentes valores de número de Reynolds e de número de 
Grashof para temperaturas constantes e diferentes nas paredes. 
Observou-se que semelhante ao que acontece com as cavidades 
retangulares o escoamento é fortemente irlfluenciado por estes 
dois parâmetros adimensionais. Quanto maior o número de 
Reynolds maior será a influência da convecção forçada no 
escoamento, para um mesmo Grashof, e analogamente quanto 
maior for o número de Grashof maior será a influência da 
convecção natural no escoamento do fluido, para um mesmo 
Reynolds. Observou-se também que o número de Nusselt é 
afetado pela variação dos parâmetros analisados, assim como 
ocorre no caso de cavidade retangular. 
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ABSTRACT 

In this paper, is presented lhe study of laminar fluid flow wilh 
heat interation in a 2D semi-cilindrical cavity wilh moving wall 
and mixed convection. This problem was numerically studied for 
Reynolds number 100, 400 and 1000 and Grashof number 104

-

106 The governing equations are solved using frnite volume 
technique wilh power-law interpolating scheme and SlMPLE 
algorithm. Was noticed lhat, similarly to rectangle cavity 
problcm, lhe Reynolds and Grashof pararneters have influence in 
fluid flow. The Reynolds number have great influence in forced 
convection while Grashof number in natural convection. The 
ctTects of lhose two pararneters in Nusselt number as well in 
temperatme and strearnline field are analized. The results of 
lhose fields and local Nusselt number are presented. 
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RESUMO 
No presente trabalho é estudada a convecção natural em uma cavidade anular horizontal, com o cilindro 

interno aquecido. É wilizado o método de discretização dos volumes finitos com malhas co-loca/izadas. 
Apresenta-se a modelagem da turbulência do tipiJ sub-malha como uma ferramenta para o controle de 
instabilidades numéricas que normalmente se manifestam quando se utiliza um esquema de interpolação de 
ordem de precisão mais elevada tal como o esquema QU/CK. A viscosidade turbulenta é calculada com o 
modelo sub-malha de Smagorinsky. Mostra-se que a técnica de contro le proposta permite suprimir as 
instabilidades numéricas. Os resultados obtidos tem boa concordância com outros resultados existentes na 
literatura. 

PUC 
AIO 

INTRODUCÃO E~ÕES GOVERNANTES E CONDIÇÕES DE 

Muitas investigações sobre a convecção natural cm cavidades 
limitadas por dois cilindros horizontais concêntricos tem sido 
apresentadas na literatura (Kuenh and Goldstein, 1978 e Char and 
Hsu, 1998), este estudo é motivado por uma ampla gama de 
aplicações, tais como transferênci a de calor e escoamento de 
fluidos em reatares nucleares, sistemas de armazenamento 
térmico , cabos de transmissão elétrica e sistemas de resfri amento 
eletrônico. 

A convecção natural em uma cavidade anular cilíndrica foi 
estudada extensivamente tanto numérica como 
experimentalmente. Farouk and Guceri (1982) estudaram 
numericamente a convecção natural em uma cavidade anul ar 
cilíndrica horizontal , eles obtiveram os campos de temperatura e 
velocidades para diferentes Rayleigh. Kuenh e Goldstein ( 1978), 
estudaram experimentalmente a convecção natural numa cavidade 
anular para 2,2E+02 ::; Ra ::; 8,0E+07, c observaram flutu ações 
periódicas em Ra próximos a 5,0E+05, regime em transição de 
laminar para turbulento. Observaram que para R a = l ,5E+06, a 
intensidade das flutuações aumentam e praticamente o regi me é 
turbulento. 

O objetivo do presente trabalho é apresentar um estudo 
numérico das características do escoamento e transferênci a de 
calor em uma cavidade cilíndrica horizontal, com o cilindro 
interno aquecido (Fig. 1 ). O estudo é feito em duas dimensões e 
cm regime transiente para l ,OE+03 ::; R a ::; 1 ,0E+06. Apresenta­
se uma técnica relativamente nova para o controle de 
instabilidades numéricas. 

A técnica de volumes finitos desenvolvida por Patankar 
( 1980) com malhas co-localizadas proposta por Marchi et ai. 
(1989) é utilizada. O esquema de interpolação QUICK 
desenvolvido por Hayasc et ai. ( 1992), é implementado . O 
esquema QUICK é de terceira ordem, pouco difusivo e simples 
de implementar, mas pode promover oscilações numéricas, as 
quais no presente trabalho são controladas introduzindo-se um 
modelo de turbulência (Morales e Silveira Neto, 1995). É usada 
A Simulação de Grandes Escalas com um modelo de turbulência 
do tipo Sub-Malha (Silveira Neto et ai., 1993). 
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CONTORNO 

O estudo da convecção natural numa cavidade hori zontal 
aquecida é governado pelas equações da continuidade, 
conservação da quantidade de movimento e conservação da 
energia. O escoamento é considerado incompressível , e utiliza-se 
a hipótese de Boussincsq para se modelar a força de empuxo. 

r 

u=O.O 
v=O o 
T=\.0 

u=O.O 
v=O O 
T=O O 

Geometna e nomenclatura 

Fig. 1 - Esquema da geometria estudada. 

Em simulação de grandes escalas, cada variável f é 
decomposta em uma parte relativa ao campo de grandes escalas 
c outra relativa ao Ci.!mpo sub-malha: 

f=f+f'. ( l) 

O campo de grandes escalas é separado do campo sub-malha com 
a ajuda de uma integral de convolução, definida como segue: 

j(f)= Incâ- .hr<f'ldf'. (2) 

onde G é a função 111tro . 
Aplici.!ndo-sc o liltro às equações governantes (ver Silveira 

Neto et ai., 1993) c depois de operações algébricas, estas 

apresentam dois termos adicionais, os termo -n que é o tensor 



de Reynolds sub-malha e -f-7' que é o fluxo turbulento de 
energia térmica. O tensor de Reynolds é modelado com a seguinte 
equação, proposta por Boussinesq: 

~ - 2 ~ 
-vv = 2v,s ii-] K,uiJ (3 ) 

onde K, é a energia cinética turbulenta sub-malha, 8íj é o delta 

de Kronecker e Su é a taxa de deformação, dada pela seguinte 

equação: 

1 au aui s =-(-'+-) 
IJ 2 dXj dX ; . 

(4) 

O problema estudado é governado por equações de 
conservação definidas em coordenadas cilíndricas. 
Transformando-se as equações filtradas, linearizando-se os 
termos que incorporam a viscosidade e a difusão turbulenta e 
adimesionalizando-as de acordo com Balparda el ai. (1994), 
obtém-se as seguinte equações: 

onde 

d(rli) av 
--+-= 0 (5) 

dr ae 

êiu 1 a(rü li) 1 acv u) v2 (Jfi 
-+----+------ = --+ 
di r dr r ae r dr 

• - . • 1 a au 1 a au 
Gr T s1n 9+(1 +v,)[--(r-)+--(-)- (6) 

r dr êlr r 2 ae ae 
2 av 11 

?ae-?1 

êlv I êl( ru v) I d( v v) (ui!) I êlp 
-+----+----+--= ---+ 
di r dr r ae r r ae 

*- * 1 a a v- 1 a av-
C r T cos9+ ( I+vi)f--(r-)+--(-)+ (7) 

r dr dr r2 ae d9 

2 du v 
--;2-ae- r21 

dT I ()( rüT) I d(vr) 
-+----+---= 
di r dr r ae 
I a, I () ar I () ar 

(-+-)[--(r-)+---;,--(-)] 
Pr v r dr dr r- ae ae 

(8) 

v* = v, 
r v é a viscosidade turbulenta adimcnsional. A 

viscosidade turbulenta v 1 é calculada com o modelo de 

Smagorinsky ( 1963): 

(9) 

onde c_,. é uma constante empírica, denominada constante de 

Smagorinsky, a ser ajustada em fun ção do modelo numérico. O 
comprimento característico À é definido pela relação: 

À= .Jrô9ôr. (lO) 

A difusividade térmica turbulenta a, é calculada com um 
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número de Prandtl turbulento ~ = 0,6 (ver Silveira Neto et a/., 
a, 

1991 ). 
As condições de contorno são estabelecidas como segue, 

sendo na sequência, relativas à superfície do cilindro, à região de 
entrada de massa e à região de saída de massa: 
-Na superfície do cilindro interior (aquecido): 

u( Ri, e, t) = O; v( Ri, e. t) = O; T( Ri, e, t) = I ; (li ) 

- Na superfície do cilindro exterior: 

MÉTODO DE DISCRETIZACÃO E ESQUEMA DE 
I NTER POLACÃO 

O método de discretização utilizado é o método dos volumes 
finitos, desenvolvido por Patankar (1980), com malhas 
deslocadas c recentemente reestruturado com malhas co­
locali zadas por Marchi et ai. (1989) e utilizado por Balparda et 
ai. ( 1994). A integração das equações é feita sobre o volume de 
controle esquematizado na Fig. I. 

Utiliza-se o esquema QUICK (Hayase et ai. , 1992) para 
interpolação das variáveis na superfície de controle. Quando as 
velocidades transportantes são maiores que zero, tem-se: 

(13) 

(14) 

onde 1/> representa uma vari ável generalizada. Da mesma maneira 
são obtidas expressões si mil ares para as interfaces na direção " r" , 
ou seja <{1, c <f!n. Relações parecidas podem ser obtidas quando as 
velocidades transportantes são negativos. 

Para a intcgrat;ão das equações sobre o volume de controle 
mostrado na Fi g. I, utili za-se um esquema explícito para as 
velocidades e temperatura, e um esquema implícito para a 
pressão. Obtém-se, para uma variável generalizada, a seguinte 
expressão: 

(I 5) 

onde 

(16) 

Ltp"'J c L[S<I>] são os termos de pressão e o termo fonte na suas 
formas integradas; n representa o tempo precedente, n+ I 
representa o tempo atual, nb e NB representam os valores da 
propriedade 1/> na interface e centro do volume de controle 
respetivamente. 

O código computacional desenvolvido originalmente por 
Balparda et ai. (1994) e Morales (1996) é utilizado para 
implementar as equações discreti zadas obtidas. O problema de 
acoplamento da pressão-velocidade foi resolvido com o algoritmo 
PRIM E. A Eq. (15) quando escrita para a pressão dá origem a um 



sistema linear que é resolvido pelo método TOMA linha por linha 
(Patankar, 1980). 

RESULTADOS NUMÉRICOS 

A seguir são apresentados resultados da simulação do 
escoamento em convecção natural em uma cavidade cilíndrica 
horizontal com o cilindro interno aquecido. Os cálculos foram 
realizados com uma malha de 84x40 pontos cm (r, •) para Ra = 
I ,0E+03 e I ,OE+04 e uma malha de I 00x60 para R a = I ,OE+05 e 
I ,OE+06. Um exemplo ilustrativo da malha utilizada neste 
trabalho é mostrado na Fig. 3. A relação geométrica utilizada no 
presente trabalho foi de RofRi = 2,6. 

t,e 

Fig. 2- Volume de controle para integração espacial. 

Como já foi citado, o esquema convectivo utilizado é o 
QUICK. Este esquema é pouco difusivo e simples de 
implementar, mas promove oscilações numéricas , as quai s são 
indesejáveis porque mascaram os resultados e podem, até mesmo, 
provocar divergências numéricas nos cálculos. Estas oscilações 
podem ser minimizadas por meio de artifícios numéricos (Marchi , 
1993). Outra forma de combatê-las é através do uso de um 
modelo de turbulência. Detalhes sobre esta metodologia podem 
ser encontrados em Mo rales ( 1996), Mo rales c Silveira Neto 
(1995) e Silveira Neto et ai. (1993). 

A metodologia utilizada neste trabalho é a mesma utilizada 
por Morales (1996), onde depois de uma série de simulações, as 
instabilidades numéricas são controladas sem afctar a física do 
problema, com o coeficiente de Smagorinsky C, = 0,30. A seguir 
são apresentados os resultados obtidos da simulação numérica 
bidimensional da transferência de calor por convecção natural cm 
uma cavidade cilíndrica horizontal. 

Na Fig. 4 apresenta-se a distribuição do número de Nusselt 
local obtido no presente trabalho. Observa-se uma boa 
concordância com dados experimentais obtidos por Kunh e 
Goldstcin (1978), o que indica que a técnica de controle de 
instabilidades numéricas utilizando a modelagem sub-malha não 
afeta a física do problema. 

O Número de Nusselt local no cilindro interior foi calculado 
a partir da seguinte relação: 

Nui = Ri *ln( Ro J * oT I Ri oR r=R;, (17) 

onde o sub-indice i indica o raio do cilindro interno. 
Nota-se que o número de Nusselt local cresce a medida que 

se aproxima da parte inferior do cilindro interno (270"), onde 
realmente são maiores os gradientes de temperatura e maior é a 
transferência de calor por convecção. Na parte superior do 
cilindro (90") o processo difusivo é maior pelo que o número de 
Nusselt é menor. Esta tendencia foi observada na transferência de 
calor por convecção natural sobre um cilindro horizontal 
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aquecido cm um meio infinito por Morales e Silveira Neto 
( 1996). 

Fig. 3 - Malha utilizada no presente trabalho. 
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--Presente Tr.tOOihn 
--e- Kuehn and Gnldstdn. 1973 
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e 

Fi g. 4 - Nusselt Local obtidos por Kuehn c Spalding c o presente 
trabalho ; Ra = I ,OE+04, Pr = 0,72 e C, = 0 ,30. 

Na Fig. 5, apresentam-se os pcrtis da velocidade tangencial paraRa 
= I ,OE+03. para diferentes posições. Neste caso pode observar-se que o 
escoamento é simétrico, os perfis dao; velocidades a O" c 180", são 
invertidos, porem. numericamente iguais. No cao;o dos pertis a 90" e 
270" estes são muito próximos. Estes resultados explicam o escoamento 
simétrico ao redor do cilindro interno. Na Fig. 6, apresenta-se os vetares 
de velocidade para Ra = I,OE+03. Nesta Fig. faz-se mais evidente a 
simetria do escoamento. Estes resultados têm uma boa concordância 
com os resultados numéricos obtidos por Fuscgi ( 1986). 

Nas Figs. 7, 8 c 9, apresentam-se os perfis de temperatura c 
velocidade para R a = I ,0E+04. Na Fig. 7, observa-se que o 
gradiente de temperatura próximo ao cilindro interno é maior a 
270" e menor a 90", este resultado é coerente e explica a 
tendência observada na Fig. 4. Na Fig. 8, observa-se que os perfis 
tem um tendência similar ao observado na Fig. 5, sendo que, 
neste caso a intensidade de troca de calor por convecção é maior, 
pois a magnitude da velocidade tangencial é maior. Na Fig. 9, 
observa-se que a velocidade radial a 90" tende a um perfil 
simétrico no domínio, com valor máximo próximo à metade da 
cavidade ((Rc-Ri)/2). Isto é também devido ao comportamento 
simétrico do escoamento. 



IS I 
Rói =I.Uf<)..l).'\, Pr=0.72 

· -•·. e =O" -e =-'S" · . ..,.- e =?ti" 

·• · 9 = HUI" - · • · · 9 :: 270" I 

-15 
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Fig. 5 - Dt stnbuição da veloCidade tangcnctal para diferentes 
posições ; Ra == I ,OE+03, Pr == 0,72 e C, == 0,30. 

Fig. 6- Vetares de velocidade; Ra = I .OE+03, Pr == 0.72 c C, == 
0.30 

1.2 

I 
Rói=1.0FMI.t;Pr =0.71 I 
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r I (R. - R;) 

Fig. 7 - Dtslnbutção da temperatura para diferentes postçõcs; Ra 
= l ,OE+04, Pr == 0,72 e C, == 0,30. 
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Fig. 8 - Dt stnbut ção da veloctdade tangcnct al para diferentes 
posições; Ra = I ,0E+04, Pr == 0,72 e C,== 0,30. 
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Fig. 9 - DtstnbUtção da vcloctdade radtal para diferentes 
posições ; Ra = I ,0E+04, Pr == 0,72 e C, == 0,30. 
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Fig. I O - Di stribuição da velocidade tangencial para diferentes 
posições; Ra == I,OE+05, Pr == 0,72 c C, == 0,30. 

Nas Figs. I O e li , apresentam-se os perfis de velocidade para 
Ra == I,OE+05. Nestas Figs. observa-se as tendências observadas 
nas Figs. anteri ores. O perfi l da velocidade radial a 90" observado 



na Fig . li é ainda mais evidente a simetria ao longo do 
domínio, sendo que, a magnitude da velocid ade nesta posição 
é maior que aquelas das velocidades radiai s cm outras 
posições. 

lU • I.OFMIS. Pr • 0.72 

· ·•- -e =O"- . ... -a =30" 

- ·T- · e = 60" · -•- · e = yu" 
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1501- •• ••• • • • • • • . ~ . ~ 
100 r • 

~ • :I • ~ • • ~ 
5H • • ~ 
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Fig. 11 - Distribuição da velocidade radi al para diferentes 
posições; Ra = 1,0E+05 , Pr =O, 72 e C, = 0,30. 
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Fig. 12 - Di stribuição da temperatura para diferentes posições; Ra 
= l .OE+06, Pr = 0.72 e C, = 0.30. 
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Fig. 13 - Distribuição da velocidade tangencial para diferentes 
posições; R a = I ,OE+06, Pr =O, 72 e C, = 0,30. 
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Fig. 14 - Distribuição da velocidade radial para difere111es 
posições ; Ra = I ,OE+06, Pr = 0,72 e C,= 0,30. 

Nas Figs 12, 13 c 14, apresentam-se os perfi s de temperatura 
e velocidade para Ra = 1,0E+06 . Na Fig. 12, observa-se os perfis 
da temperatura a diferentes posições, a 90" o gradiente de 
temperatura próximo da parede do cilindro interior é menor, no 
entanto o gradiente próximo da parede exterior é maior. Em todos 
os perfis neste caso é observado um gradiente de temperatura 
acentuado próximo da parede do cilindro externo. Na Fig. 13, 
apresenta-se o perfil de velocidade tangencial a O" e 180", neste 
caso, também, se observa a simetria do escoamento. Na Fig. 14, 
observa-se o pertil da velocidade radial, o qual é si métrico a 90". 
Estes resultados tem coerência físic a e estão de acordo com os 
resultados obtidos por Char and Hsu ( 1998). 

CONCLUSÕES 

O escoamento por convecção natural em uma cavidade 
cilíndrica hori zontal foi simulado numericamente com o método 
dos volumes finitos c com malhas co- locali zadas, utili zando-se o 
esquema convcctivo QUICK. 

As instabilidades numéricas observadas foram control adas 
com a técnica de Simulação de Grandes Escalas (SGS ), sem 
afetar a física do problema. Os resultados obtidos são lisicamente 
coerentes c têm uma boa concordância com os resultados 
reportados na literatura. 

BIBLIOGRAFIA 

Balparda, A. , Silveira Neto, A. and Duarte, M. A. V. , 1994, 
" Numcrical Analysis of a Two-Dimension al Natural and Forccd 
Convection Around a Heated and Rotating Cylinder", I Oth 
lnternati onal Hcat Transfer Confcrcncc, Brighton-UK. 

Char, M. I and Hsu, Y. H., 1998, "Comparati ve Analysis of 
Linear and Nonlincar Low-Reynolds Numbcr Eddy Viscosity 
Models to Turbulent Natural Convection in Hori zontal 
Cylindri cal Annuli' ' Numcrical Heat Transfer, Part A. Vol. 33, 
No. 2, pp. 191 -206. 

Farouk, B. and Guccri, S. 1. , 1982, "Laminar and Turbulent 
Natural Convection in the Annulus Between Hori zontal 
Conccntric Cylinders", J. Hcat Transfcr, Vol. I 04, pp. 631-636. 

Fusegi , T ., Farouk , B. and Ball , K. S., 1986, " Mixcd­
Convection Flows Within a Horizontal Concentric Annulus With 
a Heated Rotat ing lnncr Cylindcr", Numcrical Heat Transfer , 
Vol. 9, pp. 591 -604. 

Hayasc, T. , Humphrey, J. A. C. and Greif, R., 1992, " A 
Consistently Formulatcd QUICK Schcme for Fast and Stable 



Convergenee Using Finite-Yolume Iterative Calculation 
Proeedures" , Journal of Computational Physics, Vol. 98, pp. 
108-11 8. 

Kuehn, T. H and Goldstein, R. J., 1978, " An Experimental 
Study of Natural Convection Heat Transfer in Concentric and 
Eccentric Horizontal Cylindrical Annuli", J. Heat Transfcr, vol 
I 00, pp. 635-640. 

Lesieur, M. , 1990, ' ' Turbulence in Fluids" , Sccond Revised 
edition , Kluwer Academic Publishers, Netherlands. 

Marchi, C. H., Mali ska, C. R. and Bortoli , A. L., 1989, "The 
Use of Co-Located Variables in the Solution of Supersonic 
Flows" , Proceedings of I Oth Brazilian Congress of Mechanical 
Engineering, Vol. I , pp. 157-160. 

Marchi, C. H. , 1993 , " Esquemas de Alta Ordem para a 
Solução de Escoamentos de Fluidos sem Dispersão Numérica" , 
Revista Brasileira de Ciênci as Mecânicas, Vol. XV, Nro. 3, pp. 
231-249. 

Morales, R. E. M., 1996, " Simulação de Grandes Escalas da 
Convecção Mista sobre um Cilindro Rotati vo Aquecido" , 
Di ssertação de Mestrado, Universidade Federal de Uberlândia -
UFU. 

Morales, R. E. M. e Silveira Neto, A., 1995 , "Simulação 
Numérica de Grandes Escalas da Convecção Natural Sobre um 
Cilindro Horizontal Aquecido", CILAMCE, vol I. pp. 739- 748. 

235 

Patankar, S. V., 1980, "Numerical Heat Transfer and Fluid 
Flow" , Hemisphere Publi shing Corporation, New York. 

Silveira Neto, A., Grand , D., Metais, O. and Lesieur, M., 
1993, "A Numerical lnvestigation of the Coherent Structures of 
Turbulenee Behind a Backward-Facing Step", Joumal of Fluids 
Mechanics, Yol. 256, pp. 1-25 . 

Silveira Neto, A. , Grand, D., Metais, O. and Lesieur, M., 
1991, "Simulation Numérique Bidimensionalle d'un Écoulement 
Turbulent Stratitié Derriére une Marche", International Journal 
of Heat and Mass Transfer, Vol. 34, pp. 1999-2011. 

Smagorinsky, J. , 1963, " General Circulation Experiments 
With Primitive Equations" , Mon. Weather Rev., Vol. 91, 3, pp. 
99-164. 

ABSTRACT 
ln the presem work the natural convection in the annulus 

between horizontal concentric cylinders with a heated inner 
horizontal cylinder is simulated numericaly. The finite volume 
with a non-staggered grid and an interpolation scheme QUICK 
are used. The numerical oscilations generated by the QUICK 
scheme are controled using a sub-grid scale turbulence model. 
The physical oscilations of tlow were generated. Good agreement 
with other results was obtained. 
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SUMÁRIO 

A convecção de calor em escoamento interno desenvolvido em dutos retangulares é normalmente estudada 
com taxa de calor constante ou temperatura da parede const{lnte. Este trabalho descreve um modelo 
computacional para análise em duros retangulares com temperaturas variáveis na parede. O modelo calcula os 
campos de velocidade e temperatura do fluido. Em seqiiência, os coeficientes locais de convecção são 
calculados. Através de integrações são calculados o coeficiente médio de convecção e o número de Nusselt. O 
artigo apresenta a .formulação matemática. Também são apresentados alguns detalhes de modelo compurational 
e resultados. 

INTRODUCÃO 

O trabalho trata de um modelo computacional para análise da 
convecção de calor em escoamento interno, em dutos 
retangulares com temperaturas variáveis no contorno. O 
escoamento estudado é laminar com perfis hidrodinâmico e 
térmico desenvolvidos. As temperaturas no contorno do duto são 
variáveis no perímetro mas consideradas constantes no sentido 
longitudinal. 

O problema de convecção em dutos retangulares em 
escoamento laminar foi resolvido por Clark e Kays ( 1953). Este 
estudo foi realizado para temperatura constante no perímetro. O 
trabalho aqui apresentado é mais abrangente poi s trata o 
problema com temperaturas variáveis. Outros autores como Bejan 
( 1984), Sbah e London (1978) apresentam soluções para dutos 
retangulares também com temperaturas constantes. 

Este estudo se insere em uma linha de pesqui sa com o 
objetivo de calcular a transferência de calor conjugada 
(acoplamento da condução, convecção e radiação, considerando 
um único domínio) em escoamento no interior de dutos com 
configurações adequadas para aplicações em coletores solares 
(Garcia, 1996). Em tais coletores, o escoamento é provocado por 
termo-sifão onde pretende-se obter uma configuração com baixa 
perda de pressão axial c baixa resistênci a térmica entre parede e 
fluido a ser aquecido. Quando se considera a transferência de 
calor conjugada, a temperatura no contorno da região com o 
tluido é variável sendo resultante da interação da convecção e 
condução (igualdades de temperatura e tluxo de calor na 
interface) . Esta situação é facilmente tratada com o modelo 
computacional apresentado neste artigo. 

O modelo computacional calcula inici almente o campo de 
velocidade. Em seqüência é calculado o campo de temperatura do 
fluido. Após são calculados os fluxos locai s de calor c os 
coeficientes locais de convecção. Por fim são obtidos o 
coeficiente médio de convecção e o número de Nusselt. 

O campo de velocidade é obtido através da equação da 
quantidade de movimento aplicada à escoamento interno 
desenvolvido, incompressível, laminar e forçado com de um 
gradiente de pressão conhecido. As propriedades do fluido são 
consideradas constantes. 

O campo de temperatura é obtido pela equação da energia 
aplicada ao campo de velocidade do fluido com perfil térmico 
desenvolvido. É desenvolvida uma formulação onde a equação da 
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energia é "adimensionalizada" . Ela é dependente do gradiente da 
temperatura média do fluido no sentido longitudinal. Este 
gradiente é desconhecido tornando-se uma não-linearidade. Com 
temperaturas vari áveis no contorno, a adimensionalização faz 
com que estas condições fiquem dependentes do gradiente da 
temperatura média do fluido . É necessário, portanto, um processo 
iterativo onde este gradiente e o perfil térmico são corrigidos até 
a convergência. 

Os coeficientes de convecção locais são obtidos através das 
derivadas de temperatura do fluido junto a parede do duto . Estas 
derivadas são calculadas por aproximações em séries de Taylor. 
A taxa de calor é obtida pela integração destes flux os locais. 
Obtida esta taxa, é calculado o coeficiente médio de convecção e 
assim o número de Nusselt. 

As equações são "discretizadas" por diferenças finitas (Shih, 
1984) e resolvidas pelo método de Gauss-Seidel (Carnahan et ai , 
1969). As integrações numéricas são feitas pela "Regra 113 de 
Simpson ". 

A figura I abaixo apresenta uma seção genérica para o estudo 
em duto retangular. O modelo é aplicável à qu alquer razão de 
aspecto "UD". 

yf;.. 
J 

superfície 4 

-...,I I~ 
LI ~I yl::. 

;xC> ~ 

superfície 2 
D 

Figura 1 - Seção genérica de um duto retangular 



CAMPO DE VELOCIDADE 

A condição de regime é permanente. O escoamento é laminar 
com perfil hidrodinâmico desenvolvido. O trabalho viscoso é 
considerado desprezível. Desta forma tem-se apenas velocidade 
longitudinal com suas componentes transversais nulas. Sendo 
"u " a velocidade longitudinal, "j1 " a viscosidade dinâmica e 

"dp/ " o gradiente de pressão axial constante, a equação da 
/dz 

quantidade de movimento fica reduzida a: 

d2
U d2

U 1 dp 
--+--=--
dX2 é)y 2 f.1 · dz 

(1) 

A condição de contorno desta equação é de velocidade nula na 
parede (aderência). Esta equação é resolvida numericamente por 
diferenças tinitas. 

A velocidade média na seção de área "A " é definida por: 

V 8 =: .JJ u.dx.dy (2) 

CAMPO DE TEMPERATURA DO FLUIDO 

O estudo é feito para perHI térmico desenvolvido. A 
condução de calor na direção do escoamento é considerada 
desprezível comparada com a condução na direção transversal. 
Os efeitos da convecção natural também desprezíveis. Como o 
campo de velocidade é desenvolvido, as velocidades na direção 
transversal ao escoamento são nulas. Assim, a equação da energia 
fica na forma: 

(3) 

onde "T1 " e "a" são a temperatura e difusividade térmica do 
fluido, respectivamente. A temperatura média do lluido é definida 
na forma: 

T8 = - 1-.JJ u.T1 .dx.dy 
A.VB 

(4) 

Como já mencionado, o objetivo deste trabalho é estudar a 
convecção com temperaturas variáveis no contorno. Para tal faz­
se necessário definir a temperatura média do contorno na forma: 

1 iL 1 JD -. ~(O,y).dv+- T,(x,O).dx L o . D o -

4 

1 iL 1 ID - . T3 (D, v).dv+ - . T4 (x,L).dx D o . . L o 
+-=--------------'=-------

4 
(5) 

onde "T/', "T2 ", "T/' e "T4' são as temperaturas locais nas 
superfícies 1, 2. 3 e 4, respectivamente mostradas na figura I. 

Para este trabalho, as temperaturas são invariantes na direção 

longitudinal do duto. Assim teremos também que ·• Twm " 
permanecerá constante no sentido longitudinal. O fluido estará 
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esquentando ou esfriando assintoticamente. Desta forma, a 
formulação se torna equivalente à desenvolvida por Clark e Kays 
(1953) para dutos de seções retangulares com temperatura 
prescrita e uniforme no contorno da seção transversal e no 
sentido longitudinal do duto. Assim fazendo um desenvolvimento 
análogo ao realizado pela referência acima citada, a equação (3) 
se transforma na expressão abaixo: 

(6) 

Para o desenvolvimento da formulação neste trabalho faz-se 
necessário definir as seguintes adimensionalizações: 

X (7) 

(8) 

(9) 

onde D 11 é o diâmetro hidráulico num perímetro .. P/' definido 
como: 

4A 2.L.D 

L+D 
(lO) 

Patankar ( 1991) propõe adimensionalização semelhante, mas 
para a parede do duto com temperatura constante. Com as eq. (7) 
à (I O) na eq. (6), e fazendo o desenvolvimento necessário, a 
equação da energia é obtida na forma adimensional: 

(li) 

Nesta equação, "</> 8 " corresponde ao valor de"</>,., eq. (9), 

para "T/' equivalente à temperatura média do lluido, ou seja: 

a.[Twm - T8] 

-v 8 .D,; .er.;:J 
Reformulando a expressão acima: 

e 

dT8 a.(Twm - T8) 

dz V B'D,~ .</J 8 

D,; .U 8 . dT8 .</J
8 

a dz 

(12) 

(13) 

(14) 



Da eq. (9): 

r =T. lf>.U 8.D 2 .(dTn / ) 
1 \Vm - h IJz 

a 

Com a eq. (15) na (4): 

_ D1~ • dr8 .JJ u.lf>.dx.dy r8 = ~vm a.A dz 

( 15) 

( 16) 

Com a eq. ( 16) na eq. (12), usando as adimensionalizações 
dadas em (7) e (8), obtem-se a temperatura média do fluido 
adimensional: 

D2 
l/>8 = A.~ 

8 
.Jf u.lf> .dX.dY 

Com as condições de contorno: 

a.[rwm - ~] 
"'(O,Y) = D2 (Jr%:) 
'I' U 8' I• • <L 

a.[~Vm- r2] 
lj>(X ,0) = U 

8 
.D; .(Jr%

2

) 

a.[rwm -r,] 
l/>(%, ,Y) = ij 8.DI;.(JT%J 

a.[~vm- r4] 
f/>(X' ~) = U 8 .DI~ .(JT %J 

(17) 

( 18) 

(19) 

(20) 

(21) 

Verificando as condições de contorno acima, para a situação 

de temperatura constante r,, r 2 , r, e r 4 se igualam a rwm. 
Desta forma, as condições de contorno se anulam e o problema 

simplifica pois não carregarão mais a dependência de ,rr %z que 

não é conhecido. 
Com as condições de contornos, eq. (18) à (21) , estimando 

valores para os parâmetros desconhecidos c/J 8 e áT %:, a equação 

da energia é resolvida na forma adimensionalizada, eq. (11). 

Valores melhorados de l/> 8 são recalculados através da eq. ( 17), 

formando o primeiro laço iterativo, como pode ser visto na 

figura 2. Após a convergência de c/J 8 , um valor melhorado de 

JT %: é calculado pela eq. ( 13). Com o novo JT %:, as condições 

de contorno, eq. ( 18) à (21 ). são recalculadas. É feito então um 
retorno à eq. ( 11) para a nova iteração do cálculo do campo 
adimensional. formando desta forma o segundo laço de iterações. 
Obtida a convergência, o campo de temperatura dimensional do 
fluido é obtido pela eq. (15). Com o gradiente da temperatura 
média do fluido conhecido, a variação de entalpia do fluido no 
sentido longitudinal pode ser obtida. 
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Figura 2- Fluxograma básico do Modelo Computacional 

Coelicientes Locais de Convecção: Para a superfície " I", usando 
a hipótese da aderência, os coeficientes locais de convecção são 
obtidos na forma: 

h, (y) = 

ar, 
kf.~ 

OX . x=O 

rf (0, y)- r8 
(22) 

onde k1 é a condutividade térmica do fluido. De forma similar, os 
coeficientes para as outras superfícies são também obtidos. 
Assim, os fluxos locais de calor trocados entre parede c fluido 
são obtidos pela expressão: 

q;' = hl.[rl- r8] (23) 

Os termos "h/' e "T1" são os coeficientes locais de convecção e 
temperaturas locais, respectivamente, das superfícies I, 2, 3 e 4 
(tigura !). 

Coeliciente Médio de Convecção- número de Nusselt: A taxa de 

calor por unidade de comprimento, q; , é obtida pela integração 

dos fluxos, dado pela eq. (23) , no perímetro. Assim o coeficiente 
médio de convecção pode ser obtido através da temperatura 
média da parede do duto e temperatura média do fluido: 

I 

h= q, 
Pe.(r\Vm- r8) 

E o número de Nusselt obtido como: 

Nu= D".h 
kf 

(24) 

(25) 



A taxa de calor trocada com a parede é igual ao aumento 
de entalpia do fluido. Assim esta pode ser também obtida na 
forma: 

(26) 

onde cP é o calor específico do fluido à pressão constante. 
A diferença de valores obtidos pela eq . (26) e pela integração 

da eq. (23) é causada pelo erro numérico. A minimização deste 
erro foi obtida pelo estudo do refinamento da malha e diminuição 
da tolerância dos processos iterativos. Como conclusão adotou­
se uma malha de 61 x 61 e uma tolerância de I o·5 • 

RESULTADOS 

O modelo computacional desenvolvido se aplica a qualquer 
distribuição de temperatura aplicada no contorno do duto. Como 
forma de apresentação, são mostradas as figuras à frente, as quais 
apresentam os campos de temperatura dos fluidos para 
temperatura constante, figura 3, e temperaturas variáveis, figura 
4, no contorno. 

!il~~lili2!il~~lili2!il~g 
escala de tonalidade .,. .,. .,. <"~ <"~ <"~ <"~ <"~ C\1 C\1 C\1 C\1 '" 

de temperatura [K] 

0 .010 

........ 
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0 .006 

0 .004-

0 .002 

0 .000 
0 .000 0 .002 

• • ••••• 

0004- 0 .006 0 .008 0010 

D[m] 
Figura 3 - Duto com temperatura constante no contorno 

Nota-se pelas figuras 3 e 4, diferenças acentuadas entre os 
dois campos. Isso ressalta a importância do modelo 
computacional desenvolvido que é capaz de tratar o contorno 
com temperaturas variáveis. 

Kays e Crawford (1993), apresentam resultados em termos de 
número de Nusselt para temperatura constante no contorno. Para 
esta situação, o número de Nusselt é função apenas da razão de 
aspecto (Kays e Crawford, 1993). Como já explicado no item 
" campo de temperatura do fluido" deste artigo, para temperatura 
constante, as condições de contorno, eq. (18) à (21), se anulam, o 
que não acontece para temperaturas variáveis. Para o caso de 
temperaturas variáveis, toda formulação fica dependente da 
distribuição de temperatura no contorno e, consequentemente, 
também o número de Nusselt. A figura 5 apresenta os resultados 
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obtidos por Kays e Crawford (1993) para várias razões de 
aspectos. Nesta mesma figura são apresentados os resultados 
obtidos pelo modelo computacional para temperatura constante e 
temperaturas variáveis, onde pode ser feitas comparações entre 
estes resultados. Verifica-se uma boa concordância dos resultados 
com os relatados por Kays e Crawford (1993) e os calculados 
pelo modelo computacional para a situação de temperatura 
constante, validando assim a formulação e o método utilizado. 

!il~~lili2!il?l~lili2!il?l 0 

escala de tonalidade .,. .,. .,. <"~ <"~ <"~ <"~ <"~ C\1 C\1 C\1 C\1 C\1 
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Figura 4 - Duto com temperaturas variáveis no contorno 
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Figura 5 - Resultados dos números de Nusselt 
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Nota-se, no entanto, para a situação de temperaturas variáveis que 
com o aumento da razão de aspecto o número de Nusselt vai 
diferenciando-se do encontrado para a situação de temperatura 
constante. Isso mostra o erro que se cometeria no caso de 
utilização do número de Nusselt da literatura para temperatura 
constante em situações de temperaturas variáveis no contorno. A 
figura 5 foi obtida a partir de uma distribuição de temperatura no 
contorno dada por Garcia (1996). Outras situações de 
distribuições diversas foram verificadas pelo modelo 
computacional nas quais apresentaram resultados semelhantes 
para o número de Nusselt, porém não apresentados neste artigo. 

CONCLUSÕES 

Foi desenvolvido um modelo computacional para solução da 
equação da energia aplicada à dutos retangulares com 
temperaturas variáveis no contorno que mostrou ser uma extensão 
aos métodos que tratam o contorno do duto com temperatura 
constante. As comparações realizadas entre os campos de 
temperaturas apresentados pelas figuras 3 e 4, e os resultados dos 
números de Nusselt apresentados na figura 5, confirmam esta 
extensão. O modelo trata a não-linearidade dada pelo gradiente 
de temperatura média do fluido com facilidade e sem problemas 
de divergências. O método de solução empregado mostrou-se 
consistente, sem problemas de convergência e estabilidade. Como 
apresentado, particularizando as condições de contorno no 
perímetro para temperatura constante, os resultados dos números 
de Nussclt obtidos pelo modelo computacional foram 
equivalentes aos apresentados na literatura para todas as razões 
de aspectos, dando confiança ao modelo desenvolvido. 
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SUMMARY 

Thc heat convection in fully dcvelopcd laminar tlow insidc of 
the rectangular tubes is normally studied with constant heat rate 
or constant surface temperaturc. This work dcscribes a 
computational model to analyse the convcction with no constant 
temperature as boundary condition. Thc model calculates thc 
velocity and tempcrature profilcs of the fluid. Then, the local 
convection coefficients are calculated. ln addition , the avcragc 
convection coefficient is calculatcd and the Nusselt Number is 
found. This paper presents the mathematical formulation. Also, 
some details of computational model and results are presented . 
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SUMMARY 

Natural convection in a rectangular cavity with differentiallr heated end walls, containing two 
immiscible supei]JOsed fluids was llUIIJerically studied. The studied was pe~formed using the Finite 
Element 's Method. The results presell[ stream function, velocitv profile, temperature distribution and 
heat transfer as fwzction of wa/1 temperature difference. Some numerical results were compared with 
an experimental study reported in the literature andfound in reasonable agreement. 

1 - INTRODUÇÃO 

O estudo da convecção natural cm cavidades, contendo flui­
dos imiscíveis superpostos, tem diversas aplicações, conforme 
apresentadas a seguir. 

Em tanques de armazenamento de combustíveis, quando es­
tes estão parcialmente cheios, encontramos uma região com lí­
quido e outra com gás. O conhecimento da forma e da magnitude 
da transferência de calor permite prever o comportamento destes 
tanques cm situações de acidentes envolvendo incêndio, possibi­
litando o desenvolvimento de meios de proteção. 

Na manta terrestre, a descontinuidade sismológica pode ser 
modelada como uma interface de dois fluidos. 

No processo de fabricação de materiais clctrônicos, durante a 
solidificação, o escoamento que ocorre, devido ao processo de con­
vecção natural, pode causar estruturas cristalográficas não­
homogéneas nos materiais solidificados, gerando propriedades ele­
trônicas indesejáveis. A fim de amenizar este problema, foi desen­
volvida a técnica de crescimento de cristal encapsulado em líquido, 
reduzindo a taxa de evaporação dos componentes voláteis. A elabo­
ração de técnicas aperfeiçoadas de crescimento de cristais tem mo­
tivado diversos pesquisadores ao estudo do escoamento convectivo, 
em cavidades compostas por fluidos imiscíveis superpostos. 

Oosthuizen & Kuhn (1984), utilizando o método de diferen­
ças finitas, analisaram numericamente a transferência de calor, 
devido o processo de convecção natural, cm uma cavidade de 
scção circular com a metade inferior cheia de líquido e a metade 
superior cheia de gás. As soluções foram obtidas para um con­
junto de propriedades com o número de Rayleigh baseado nas 
propriedades do líquido, variando de O a 3x I 05 

Villcrs & Plattcn ( 1988, 1990) foram uns dos pioneiros a es­
tudar a convecção térmica em uma cavidade retangular com dois 
líquidos imiscívcis, realizando uma abordagem experimental e 
analítica. O sistema experimental era composto de água e hepta­
nol e as medições do perfil de velocidade em cada camada foram 
realizadas com um anemômetro do tipo Laser Doppler. 

Prakash & Koster ( 1994) estudaram numericamente, através 
do método de diferenças finitas, o escoamento convcctivo natural 
em uma cavidade rasa composta de três camadas de líquidos imis­
cíveis. Posteriormente, Prakash & Koster (1996), usando um mo­
delo matemático que envolvia as forças de empuxo e termo­
capilares, simularam através de um programa comercial de ele-
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mentos finitos FIDAP, o escoamento em um sistema de dois fluidos 
imiscíveis com uma superfície livre, encontrando resultados em boa 
concordância com aqueles obtidos por eles experimentalmente. 

Problemas de convecção, que envolvem não somente a força 
de empuxo, originária da diferença de densidade na presença de 
campo gravitacional, mas também a tensão de cisalhamento su­
perficial, que existe ao longo de uma fronteira livre não­
isotérmica de um fluido, são chamados de Convecção de Maran­
goni. Este tipo de convecção é relevante nos casos em que as for­
ças de empuxo e termo-capilares são de magnitudes semelhantes. 
Bargash & Vasseur (1993), Wang (et. ai., 1994) e Prakash & 
Koster ( 1997) realizaram estudos a este respeito. 

No presente trabalho, foi estudada numericamente a convec­
ção natural causada pelas forças de Boussinesq em dois fluidos 
imiscíveis superpostos dentro de uma cavidade, conforme mostra 
a figura I. Os resultados foram obtidos, utilizando o método de 
elementos finitos, a partir de um programa desenvolvido pelos 
autores, em linguagem FORTRAN-90. Para validação do código 
computacional, o programa foi rodado com os parâmetros de um 
caso, cujos resultados experimentais estavam disponíveis, e feita 
a comparação entre os resultados obtidos. 

LU 
o 
LU 
0:: 
<! a.. 

A y, v TSUPERFÍCIE LIVRE, ADIABÁTICA 

.---------~----~ 

FLUIDO 2 ....:' 
11 -:E 
1-

LÚ 
1-z 

·················INTERFACE · LU 
::J 

:c 
a 
LU 
o 
LU 
0:: 

FLUIDO 1 g: Í 

PAREDE ADIABÁTICA x, u 

L 

Figura I - Cavidade estudada 



2- NOMENCLATURA 

cr calor específico (J kg" 1 K"1
) 

g aceleração gravitacional (m s·2
) 

Gr - número de Grashof 
H altura (m) 
L largura (m) 
Pr - número de Prandtl 
t tempo (s) 

T temperatura (°C) 
u velocidade horizontal (m s" 1

) 

U velocidade horizontal adimensional 
v velocidade vertical (m s 1

) 

V velocidade vertical adimcnsional 
x coordenada horizontal (m) 
X coordenada horizontal adimcnsional 
y coordenada vertical (m) 
Y coordenada vertical adimcnsional 

Símbolos Gregos 
~ coeficiente de expansão volumétrica (K. 1

) 

K condutividade térmica (W m·' K" 1
) 

1-1 viscosidade dinâmica (kg m·' s·1) 

p massa específica (kg m·3) 

e temperatura adimcnsional 

T tempo adimensional 

v viscosidade cinemática (m2 s 1
) 

Sub-índice 
c parede fria 
h parede quente 

camada inferior 
2 camada superior 

3- FORMULAÇÃO 

Visando generalizar a análise teórica. foram empregadas as 
grandezas adimensionais: 

v 1t 
T= --, 

H1-

U = uHI 
v ' 

I 

X=~ H , 
I 

V= vHI 
VI 

y =_r_ H , 
I 

p = pH 12 

P1VI
2 

e= T - Tc 
Th - T, ' 

(!) 

O estudo é baseado nas equações de Navier-Stokcs, sendo 
consideradas as seguintes hipóteses na formulação do problema: 
a) regime não permanente; 
b) escoamento bidimensional e laminar; 
c) escoamento incompressível; 
d) função dissipação viscosa desprezada; 
c) propriedades do fluido constantes, exccto a densidade cm 

termos de empuxo; 
f) sem geração interna de calor; 
g) efeitos de compressibilidade são desprezados. 

Mediante as considerações acima, para cad<~ camada, as equa­
ções de conservação na form<~ adimensional são as seguintes: 

i) continuidade: 
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au + av =O 
éJX êJY 

ii) quantidade de movimento: 

au + u au +vau =_i!_+ a
2

u + a
2

u 
êl-r élX éJY éJX élX 2 éJY 2 ' 

7 2 
a v + u a v + v a v = _ éJP + Gr; e + a- v + a v 
él-r ax éJY éJY 2 ax 2 0y 2 

onde Gr é o número de Grashof definido pela relação: 

Gr; = g~; (Th -T,) H 1' 

v 2 
I 

iii) encrgi<r 

a e+ u a e+ v a e=-~-( él
2
o + él

2
e J 

él-r éJX élY Pr; éJX 2 éJY 2 ' 

onde Pré o número de Prandtl definido pcl<J relação: 

Pr· - l-liCp; 
I- -·-

K; 

(2) 

(3.a) 

(3.b) 

(4) 

(5) 

(6) 

Na interface tluido-fluido, foram assumidas as hipóteses: 
a) a interface se mantêm indcformávcl; 
h) velocidade, tcmper<~tura, tensão de cisalhamento c fluxo de 

calor são contínuos através d<J interface; 
c) não há fluxo de massa na interface. 
d) as tensões termo-capilares são desprezadas. 

Assim sendo, na interface, são válidas as relações: 

V1 =V2 =0 , 

UI= U 2, 

(
au) (au) 

1-11 ax I = 1-lz ax 2 • 

el = ez . 

K 1 ( é) e ) = K 2 (~) · 
élY I élY 2 

As condições de contorno adotadas são: 

a) na parede horizontal inferior (CkX<I.Y=O): 

condição de isolamento: 

ae =O , 
éJY 

condição de não escorregamento c impermeabilidade: 

u =0 c v = 0 ; 

b) na superfície horizontal superior (O<X<l,Y=l): 

(7) 

(8) 

(9) 

(lO) 

(II) 

(I 2) 

(I 3) 



condição de isolamento: 

~=0 
ClY ' 

condição de superfície li vre sem tensão termo-capilar: 

au 
" ? - =0 c "-ax v =0 ; 

c) na parede verti cal esquerda (X=O, O<Y < I ): 

condição de parede isotérmica fri a: 

8= -I , 

condição de não escorregamento e impermeabilidade: 

u =0 e v =0; 

d) na parede vertical direita (X= I , O<Y <I): 

condição de parede isotérmi ca quente: 

8=1 , 

condição de não escorregamento c impermeabilidade: 

u = 0 c v =0 . 

(14) 

(1 5) 

(1 6) 

(1 7) 

(1 8) 

( 19) 

4- VALIDAÇÃO DO PROGRAMA COMPUTACIONAL 

Inic ialmente, reali zou-se um teste do código computac ional, 
para efeito de validação do mesmo. Para tal, foi estudado um 
caso, cujos resultados experimentais estavam di sponíveis em um 
trabalho publi cado por Prakash & Koster ( 1997). A cavidade es­
tudada por eles é semelhante a apresentada na figura I . com ex­
ceção da razão de aspecto H/L, sendo H<L. Os t1 uidos utili zados 
foram óleo de si licone (SO I OcSt) sobre tluorinert líquido 
(FC70). 

As dimensões da cavidade, as propriedades físicas dos fl ui­
dos imiscíveis sobrepostos, c o número de Grashof empregado no 
caso, usado como teste, encontram-se, respectivamente, nas ta­
belas I , 2 c 3. A diferença de temperatura empregada entre as pa­
redes verticais fo i de 5 K. 

Para estudar este caso, foi util izada uma malha de 1800 ele­
mentos tri angulares. 

A figura 2 mostra, para o regime permanente , o perfil de 
velocidade horizontal no centro da cavidade. A diferença encon­
trada entre os valores numéri cos e experimentais da veloçidade, 
nesta fi gura, pode estar associada ao fato de que a formulação 
empregada, no presente trabalho , não leva em conta as tensões 
termo-capil ares que ocorrem na interface tluido- tluido e também 
na superfície livre. Estas tensões são responsáveis pelo aumento 
ou diminuição da velocidade dentro cavidade e, para uma análise 
minuciosa, a sua intluência deve ser considerada. 

No presente trabalho, objetivando a simplificação do mode­
lo, as tensões termo-capil ares não fo ram consideradas, contudo, 
os valores do perfi l de velocidade horizontal, no centro da cavi­
dade, mostram-se em razoável concordância, conforme pode ser 
observado na figu ra 2. 

Tabela I - Dimensões da cavidade usada no teste 

6,0 x 1o·· 

T b I 2 a e a - Propne d d r · a es tstcas d tl "d os UI os 

Propriedades 
Fluidos 

FC70 SO IOcSt 
Calor específico 

1.05 X I 03 1,5] X !03 
CP (J kg" 1 K 1) 

Coefi ciente de expansão 
1,00 X 10"3 1,10 X 10·3 

~ (K-1) 

Condutividade térmi ca 
7,00 X 10·2 1,34x 10·1 

K(Wm 1 K 1) 

Densidade 
1.94x l03 9,35 x to' p (kg m·3) 

Difusividade térmica 
3.44 x 1 o·~ 9,51 x 1 o· ~ 

À (m2 s· 1) 

Gradiente de tensão superficial 
-6,0 x 1 o·5 -6,7 X 10·5 

y (N m 1 K 1) 

Número de Prandt l 
390 105 Pr ( 1) 

Tensão superficia l 
I ,97 X 10"3 I ,86 X 10"3 

cr (N m· 1) 

Viscosidade di nâmica 
2,60 X 10"2 9,35 X 10·3 

~ (kg m·1 s·1) 

Viscosidade cinemática 
1,34 X 10·5 1,00 X 10"5 

v (m2 s- 1) 

Tabela 3 -Número de Grashof em cada camada de t1uido 

243 

Camada de Fluido 
In fe rior - FC70 Superior- SO I OcSt 

Gr1 Gro 

59 ,0 11 6,5 

12 .0 
••• NUMÉRICO 

• 11 .0 • • • EXPERI MENTAL 
• 

10.0 • • 
9 .0 • • 

Ê • • .s 8 .0 • • • ...J • <( • t) 

i= 
0:: 6.0 w 
> 
o 5 .0 
•<t: 

º' (/) 4 .0 
o 
c.. 

-1 0 00 -80 0 -600 --400 -200 o 200 400 600 

VELOCIDADE HORIZONTAL NO CENTRO DA CAVIDADE {J..l m/s) 

Figura 2- Comparação entre os resultados do trabalho atual c os 
resu ltados experimentais de Prakash & Kostcr ( 1997) 



5 - RESULTADOS 

A cavidade mostrada na figura I foi estudada, numerica­
mente, com vários valores de diferença de temperatura entre as 
paredes verticais, variando de I a 20 K. As propriedades físicas 
dos t1uidos imiscíveis adotados encontram-se na tabela 2, os nú­
meros de Grashof para as respectivas diferenças de temperatura 
na tabela 5, as dimensões da cavidade na tabela 4 e a malha em­
pregada na dicretização da geometria apresenta-se na figura 3. 

Outras malhas mais refinadas foram testadas para a geome­
tria em questão, porém os resultados encontrados não apresenta­
ram diferença significativa. Então, tendo-se em vista o custo 
computacional, foi adotada a malha da figura 3. 

As figuras 4 e 5 mostram respectivamente as isotermas e li­
nhas de corrente, desenvolvidas dentro da cavidade, após o sis­
tema atingir o regime permanente. Nestas figuras, a diferença de 
temperatura entre as paredes verticais isotérmicas é de I K. 

Na tigura 4, devido a baixa velocidade do escoamento im­
posto pela pequena diferença de temperatura entre as paredes, as 
isotermas mantêm-se, praticamente, paralelas às paredes verticais, 
em quase toda a cavidade, caracterizando uma transferência de 
calor, predominantemente, por condução. O fato das isotcrmas 
estarem quase normais à linha da interface nos revela que a 
transferência de calor, de uma camadas para outra, é muito pe­
quena. 

Na figura 5, observamos três células de escoamento. A célula 
de cima e a de baixo estão girando no sentido anti-horário, en­
quanto que a célula do meio gira no sentido horário, permitindo o 
acoplamento mecânico entre as duas camadas de líquidos. O fato 
da célula, que gira no sentido horário, estar na camada de cima, 
revela-nos que o escoamento da camada de baixo está se impondo 
sobre o escoamento da camada de cima, ou seja o transporte lí­
quido de quantidade de movimento está se dando no sentido de 
baixo para cima. 

As tiguras 6 e 7 apresentam as isotermas e linhas de cor­
rente, após o sistema atingir o regime permanente, e com a dife­
rença de temperatura entre as paredes verticais de 20 K. 

Comparando as tiguras 4 e 6, observamos na tigura 6 a in­
tluência da intensificação do escoamento, causada pelo aumento 
da diferença de temperatura entre as paredes, sobre o campo das 
isotermas. Agora, o calor transferido, através do transporte de 
tluidos , tem uma parcela maior na transmissão de calor entre as 
paredes. Nesta figura, as isotermas estão inclínadas na região da 
interface, demonstrando que está ocorrendo um t1uxo de calor no 
sentido da camada de baixo para a camada de cima, devido o 
acoplamento térmico. 

Através das figuras 5 e 7, verificamos que, embora tenha ha­
vido uma intensificação do escoamento, causado pelo aumento da 
diferença de temperatura entre as paredes, a forma do escoamento 
praticamente não se alterou. 

A figura 8 apresenta, para diversas diferenças de temperatu­
ras entre as paredes verticais, o perfil de velocidade horizontal cm 
cada posição vertical no centro da cavidade, ou seja, em X= I /2 
e O~ Y ~ I . Nesta figura, observamos que a velocidade aumen­

ta, à medida que aumenta a diferença de temperatura, contudo, as 
posições verticais em que ocorrem os pontos de máxima, mínima 
e inversão de velocidade não se alteram. Próximo à parede hori­
zontal inferior a velocidade é sempre nula, devido a condição de 
não-escorregamento imposta pela equação 13. As maiores veloci­
dades correm na camada superior por se tratar de um líquido me­
nos viscoso e ainda possuir uma superfície livre. 

A figura 9 mostra o t1uxo de calor, entre as paredes verticais, 
para diversas diferenças de temperatura. Para este caso estudado, 
o t1uxo de calor teve um comportamento quase que linear em 
relação a diferença de temperatura das paredes. 
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Tabela 4- Dimensões da cavidade usada na geração dos 
resultados 

L (m) H (m) H1 (m) 

6,0 X lQ · 12,0 X JO-J 6 ,0 x I o-· 

Tabela 5 - Número de Grashof em cada camada de !lu ido 

Diferença de 
Camada de Fluido 

temperatura Inferior - FC70 Superior- SO I OcSt 

t.T (K) Gr1 Gr2 

I 11,8 23,3 

5 59,0 116,5 

10 118,0 233,0 

20 236,0 466 ,0 

Figura 3- Malha utilízada: 360 elementos 



Figura 4- Isotermas, Th - Te = I K Figura 6- Isotermas, Th - Te = 20 K 

Figura 5 - Linhas de Corrente, Th - Te = I K Figura 7 - Linhas de Corrente, Th - Te = 20 K 
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Figura 9 - Fluxo de calor para diversas diferenças de 
temperaturas entre as paredes verticais 

6 - CONCLUSÃO 

A principal di fe rença na modelagem de um sistema com­
posto de apenas um fluido e um outro composto por dois ou mai s 
fluidos imiscíveis superpostos está nas condições de interface. 

Na interface líquido-líquido ocorrem dois tipos de acopla­
mentos: o mecânico e o térmico. 

O acoplamento mecânico se dá via transferência da quanti­
dade de movimento e continuidade da velocidade. Já o acopla­
mento térmico ocorre através da continuidade da temperatu ra e 
balanço de transferência de calor. 

Quanto às forças responsáveis pelo escoamento, dentro da 
cavidade, elas podem ser de empuxo causado pela diferença de 
densidade na presença de campo gravi tacional (forças de Boussi­
nesq) somadas às forças decorrentes da tensão termo-capilar pre­
sentes na interface, superfície livre e superfícies não- isotérmicas. 
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No presente trabalho, visando uma formulação mai~ 

fi cada, as tensões termo-capilares não foram considerada~ 
do, os resultados encontrados na validação do programa 1 

coerência com aqueles obtidos experimentalmente. 
Através dos resu ltados obtidos neste estudo foi poss 

servar como dois fluidos imiscíveis superpostos se in tera! 
uma cavidade cuj a altura é o dobro da largura, permitind. 
lizar por meio das linhas de correntes e isotermas o acop 
mecânico c térmi co das camadas. 
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SUMMARY 

A hydrodwwmic flow visua/ization lechnique based on scaltering phenomena generated by neutral/y-buoyant solid 

micro-particles when inlense/y illuminmed has heen implemented in this work lo aid the study of laminar natural convection 

in a closed thennal cavity. The lower and upper horizontal sides were kept insulated by means of Styrofoam plates. ln the left 

vertical side there are four protmding hea/ sources, simulating electronic components and the right vertical side was kepl a/ 

constant temperature. Th e rear side is also insulated and the fronl si de is mude of a special PI exigias. Th e image processing 

permits to obtain qualitative information aboul theflow and wi/1 be used to validate numerical results. 

INTRODUCTION 

Natural convcction cooling of clcctronic devices héL~ rcceivcd 

much attention in the last two dccades, this hecause of the reduction of 

lhe components size, that increases the heat flux per volume unit and 

consequently the temperature leveis. Both the tlow structurc and thc 

temperaturc field in this problcm are vcry complicatcd and necd an 

arduous work to improve the heat transfcr and to rcduce the t~lilure rate. 

Severa! approaches have been utilized to analyze this problem. 

Numerical schemes are frcquently applied and sometimes 

accompanied by experimental results. Many experiments are 

conducted by measuring the temperature tleld, generally with the use 

of thermocouples, and tlow visualization has sometimes bccn used to 

provide important qualitative information about the flow. Following 

this tendency, experimental and numerical approaches are presented 

in this work to understand the problem of natural convection in a 

cavity (30x200x 150mm) with heat sources, as shown in Fi6'Ure I. 

H= 200 mm 

W=JOmm 

L= 48 mm 

c= 24 mm 

h=8mm 

q=2W 

T, = 25 oc 

Figure I: Vertical cavity with protruding heat sources. 
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The main goal of this work is the search for an experimental 

tlow visualization technique adequate to this kind of problem, 

dt:termining lhe ideal illumination , type of tracers, adequate 

chemical photographic film and exposure time , in order to capture 

images of good quality for scientilic proposes. 

FLOW VISUAL!ZATION TECHNIQUES 

ln choosing an experimental technique designcd lo study 

some spccific problcm, cost and quality results play important 

roles in the technique selection. Experimental t1ow visualization 

permits to obtain a rapid , low cost and expressive qualitative and 

quantitati v e information about the problcm under study. The 

litcrature shows many applications of t1ow visualization, 

including the study of natural convection in enclosurcs, as 

reported by Merzkirch ( 1987) and Freymuth ( 1993 ). 

Natural air convection flow in cavities can be studied with the 

hclp of the smoke trace, a technique commonly utilized in 

aerodynamics studies in wind tunnel. Just after the smoke (or vapor 

of kcrosene or a similar product) has been introduccd into lhe air 

tlow, it makes the 11ow visible, as reportcd by Yin e/ ai. ( 1973), 

Scmas & Lee ( 1981) and Chu et a/. ( 1976). Ali these investigators 

used tobacco smoke with particles in the range between 0.2 and 0.4 

J • .lln. This technique requires a gentle and careful smoke injection into 

the cavity in order to not promote significant perturbations. 

Funhermore, atier the smoke trace injection, a cenain time is needcd 

to ensure stability and steady state of the tlow panem. During this 

pcriod of stabilization time, thc smoke trace is continually dispersed 

in thc ai r, producing sharpness images. 

Because smoke trace produces images with low contras! 

and very poor accuracy, other tlow visualization techniques using 

air are reported in many other works. Many of thesc techniques 

are based on observation of changes of intrinsic physical 

properties of the medi um by optical interferometer systems. 

The schlieren optical arrangement is an example; it is 

sensitive to the first gradient of rcfractivc index (temperature 

gradient) of the transparent medium. Since the pioneering 



interferometer work of August Teopler, in 1864, this technique 

has been intensely applied to compressible flow and to the 

determination of the gradient of the concentration in chemical 

solutions. This technique is named Teopler's schlieren method 

and many variations of this technique can be found in the works 

of Goldstein ( 1983) and Merzkirch (1987). 

Laser holographic interferometer was used by Hsieh & 

Wang (1994) with a 35 mW He-Ne laser and by Cesini et 

ai. (1988) with a 5 W Argon ion laser. 

The use of interferometry flow visualization is associated 

with many problems. The windows of the cnclosure must be 

made of optically flat glass, because Plexiglas has refractive 

index heavily dependent on the internal strcsses. The 

interferometer components and test section should be mounted 

securely in a vibration free table, requiring the use of expensive 

large aberration-free lenses; however, a similar schlieren system 

using convergent concave mirrors can be used. 

Generally, flow visualization is easily carried out in a liquid 

medium than in the air. The visualization of the natural 

convection flow of a liquid medium confined in a space 

represents a very difficult experimental problcm. 

Severa! flow visualization techniques of natural convection 

in a liquid medium are reported in the literature. Many of these 

techniques use solutions with properties callcd e/ectrochromic. 

When a small electrical current (only few volts and about l OmA 

or less) is passed through these fluids, it produces a colored 

reversible trace. The dye streak visualization can be pcrformcd in 

recirculating systems, as observed in natural convcction in 

cavities. Baker (1966), Yedhanayagam (1979) and Kelleher et ai. 

(1985), used the so-called thymol blue method, and Hendricks & 

A viram (1982) used zinc iodide (Zn 12) solution. Since there are 

no density differences between the fluid elements markcd by the 

color dye and the rcst of the fluid, the dyc is neutrally buoyant 

and this technique is indicated to be used for flows dominated by 

mass forces, as in convective flows. But eletrochromic flow 

visualization technique proved not to be effective because the 

contrasts between the color dye and the water solution is poor. 

Additionally, Azevedo & Carvalho (1988) reported that the 

thymol blue visualization method is unable to capture complete 

structure of complex convection flows. 

Traces in shape of solid micro-particles are also applied to 

the visualization of natural convection tlows. These solid 

particles need to remain neutrally buoyant for an extended period 

of time under the necessary variation of the water temperature. 

They should not adhere to the inner surfaces and they need to 

h ave good light retlectors. 

Different kinds of solid micro-particle traces wcrc utilized 

by previous researchers in natural convection problems: 

aluminwn powders, as described by Kcyhani et a/. ( 1988a) and 

Keyhani et al. (1988 b) (5 to 20 J.lm) in ethylene glycol medium 

and Hsieh & Wang (1994) (5 to 15 J.lm) in silicone oil medium; 

Pliolite resin, Azevedo & Carvalho (1988) (50 J.lm) in water; 

polyethylene, polystyrene and sma/1 hollow glass sphere, used by 

Yin et al (1973) in ordinary tap water. 

The use of uncoared thennochromic liquid crystal droplets 

(about 50 J.im) in glycerol-water solution, that pcrmits to observe 

simultaneously the particlc displacement and tempcrature field , is 

also described by Hiller e r ai. ( 1991 ). 

ln this work, solid micro particles in water medium was 

used. 
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EXPERIMENTAL PROCEDURE 

Experimental Apparatus. ln the experimental study, 

resistive heaters made of Kanthal wirc were introduced in 

aluminum beams, simulating protruding heat sources. These 

beams wcre mounted on an epoxy platc, insulated with 

Styrofoam. Thc sources wcre activated by a DC power supply 

allowing thc power to be varied. The right wall was maintained at 

a constant temperature by means of a thermal reservoir, within 

which circulates cold water. Thc cavity top surface, like the 

bottom surface, was made of epoxy and held insulated from the 

environment by the utilization of Styrofown plates and the 

observation window was made of Plexiglas. 

Figure. 2 shows part of thc experimental apparatus. 

-- Thermocouple Probe 

;......._ Th.crm<:~l Reservoír 

Figure 2: Experimental apparatus. 

Choice of Particlcs. Thrcc differcnt solid micro particlcs 

were tcsted in this work. Thc initial cxpcriments havc been 

conducted using silicate of aluminum, about 50 J.lm and relative 

specific density lcss than 0.8 , but this particlc was not adcquate 

for thc purposes of this work , bccause whcn utilizcd in watcr it 

exhibits a great diffcrcnce between thc densities. 

The other solid micro-particlc testcd was Optimage NB 

seeding powder, 30 ~m and spccific gravity of 1.0 ± 0.02, 

suitable for particle image vclocimctry (PI V) and Laser Dopplcr 

Anemometry (LDA). This particlc is polycrystallinc in structure 

resulting in a light scattcring efficicncy, approximately fivc 

times bigger than latex micro-sphcres with similar index of 

refraction. 

The third powdcr uscd in this cxperimcnt was pliolite 

(commcrcial name of polyvinyltoluene butadicnc madc by 

Goodycar Rubbcr Co.), with density cqual to 1.026 g/cm3, and 

excellcm optical propcrtics in light scattcring. 

The pliolire parti eles uscd in this work wcre about I 00 J.lm, 

but unfortunatcly a bigger dispcrsion in particle sizc has bcen 

veritied. 



ln thcse experiments, the solution with water and particles 

was previously heated before bcing introduced in the cavity 

before the heaters were turned on, to diminish the temperature 

gradient between the source and the water when startcd heating 

until the steady state is established. 

Capture Systcm. The first images were obtained using 

Kodak Ektapress Plus Multispeed calor negative professional 

film (ISO I 00 to 1000 non pushed), indicated to daylight o r 

electronic flash. The best results were obtained for ISO 640. After 

that, high sensibility Kodak Ektapress P/us /600 P JC calor 

negative professional films were used. This high speed chemical 

photographic tlim has high sensibility (ISO 1600 non pushed). 

and it is suitable for photographing with low light intensity. 

Unfortunately, color negative films developed by convcntional 

process C-41 are not indicated to scientitlc images because it 

presents problems in color balance and difficulty when recording 

high intensity contrast jump. 

The problem of choosing a more indicatcd tlim for 

obtaining these imagcs was solved using a negative Kodak T­

MAX ?3200 professional rol! tlim for black and white prints. This 

film is DX coded for a film speed rating of ISO 3200 but, in this 

work, T-max lllm developing process it was pushed to ISO 6400 

(14 minutes in 21°C using T-MAX RS Kodak developer). lt is a 

high-resolution panchromatic tlim with an extremcly llne grain 

and wide latitude in both speed and contras!, useful for detailed 

small subjccts, when an image of maximum quality is needed in 

dimly lighted scenes. The images were manually printed in 

Kodak Dekto/ D-76 developer using I/ford 1/jiJspeed RC 153.1 M 

glossy photographic paper grade 3. 

All still photographs were taken with type 135 roll tilm 

(negative size 24x36 mm) using a single lens reflex (SLR) Nikon 

F4s camera, up to 5.7 fps (frames per second), equipped with 

high luminosity lens (Nikor macro 60 mm/f 1:2.8 AF-D). 

lllumination . A perfect agreement between lighting and 

capture system is esscntial to obtain scientitlcally relevant 

pictures. ln addition, contrast pictures with high resolution power 

are ideal for scanner reproductions. 

ln this work three thin light sheets were employed. lnitial 

test was carried out using only one slide projector Kodak 

Carrouse/ equipped with 650 W quartz lamp, positioned in the 

bottom of the cavity, as shown in Figure 2. Due to low intcnsity 

light, one more projector was positioned over the top. Thc 

shadow between the protruding heat sources was diminished , but 

not completely removed, using another projector at the right 

lateral surface of the thermal cavity. A spccially prcparcd high­

contrast ali opaque black slide, cxcept for a transparcnt small slit, 

provides a light sheet. These slidcs are made hy photographing a 

straight black line in a white shect paper utilizing cxtremely high 

contras! Kodalith orthochromatic black and white negative film 

6556 type 3 (ISO 6). 

Temperature Measurements. The temperature along the 

surface where thc heat sources are mounted , werc measured by 

means of a thermocouple probe type J (iron-constantan) with 

A WG 32 wires, introduced across thc tlow through an aperturc at 

thc top surface, using a spccial designed positioning system, as 

presented in Figure 2, anda data acquisition system. 
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NUMERICAL PROCEDURE 

Hypotheses. The flow was considered laminar, two 

dimensional and in steady state. The physical properties are 

constants and the Boussinesq approximation was adopted. 

Equations. The tinite contrai volume method was uscd for 

the discretization of the elliptic governing equations: 

u -+v-=--+ rv --+--.au· .au· ap· P ·(a ' u' a ' u' J 
ax· ay· ax· ax·' ay" 

u -+v --=---+Prv --+-- +RaPrT .élv' ,élv' é)p' ·(él'v' a'v') . 
élx' ély ' ély' élx' ' ély'' 

u -+v-= --+-- + . ar . ar k'( a'r a'r ) s· 
ax' ay · ax ' 2 o/ 

Nondimensional Parametcrs: 

Distances: x · = x/h and y · = y /h 

Velocities: u' = u/(a/h) and v' = v/(a/h) 

Pressure: p· = Pj[p(a/hl ' ] 

Temperature: T' = (T- T_ l/(qh ' / k,) 

Propertics: k' =k 0 /k , and v' =v 0/v, 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

Modified Rayleigh number: Ra = gpqh' /k ,av 

Sourceterm: S'=l (inthesources)and S'=O (inthefluid) 

wherc: 

f and sare indexes that refer to the tluid and sources; 

Cl: indicates the location (j, for fluid or s, for source). 

Boundary Conditions: 

aT' 
For x'=O: ax:-=0, u'=O and v'=O 

For x'=W/h: T'=O , u'=O and v'=O 

ar 
For y'=O and y'=H/h: -=0, u'=O and v'=O 

ay· 

Numerical Method. Thc numerical solution was obtained 

using the SIMPLE (Semi-lmplicit Method for Pressure-Linked 

Equations) algorithm, due to Patankar ( 1980). 

Grid. Irregular grid was used with a better retinement in the 

region ncar the sources, where ' the gradients are more 

pronounccd, and with spacing smoothly growing from this point. 



Convergence Criterion. The maximum rel ati ve variation 
for ali- points (i ,j) of the domain between two consecutive 
iterations (n), for the velocities and temperature, is calculated by: 

l
<jl(i,j)n -<jl(i,j)n-11 :S: 10·4 

max <jl( i, j)" (5) 

RESULTS 

The numeri cal and experimental results werc obtained 
using Ra4 = 2.8x I o~ (q = 2.0 W/cm3

) and TC= 25 oc. 
Figure 3 shows a test realized to choose the grid to bc used 

in lhe numerical sol ution (60x350). Figures 4 and 5, show a grid 
tested and the numerical results for isothermal !ines, respectively. 

''" ~ 
0.125 

)( 

"' ,E 0.100 
c. 
1-

0.075 · 

0 .050 -!--:--.----,-.---,-----,.--,-.,.-,-.~ 
o 5000 10000 15000 20000 25000 

Number of contrai volumes 

Figure 3: Test to choose the numerical grid. 

Figure 4: Grid formal. Figure 5: lsothermallincs. 
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Figure 6 shows the comparison between numcrical and 
experimental results for the temperature distribution in the 
surface where the hcat sources are mounted . Numerical and 
experimental results for the tlow visualization are presented in 
Figure 7. 
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Figure 6: Temperature distribution along lhe left vertical wall. 

Numerical Experimental 

Figure 7: Numerical and experimental tlow visualization. 

CONCLUDING REMARKS 

ln this work a preliminary numerical and experimental 
study of tlow visualization has bcen conduccd in order to study 

the problcm of natural convection in enclosures with protruding 
heat sources. This kind of study is very important for the design 

and control of electronic dcviccs cooled exclusively by natural 
convection. 



By visualizi ng the llow field it can be noticed that there 

exists a high llow move ment in the direction of the protruding 

heat sources , blocking the tlow and di storting the stream !ines in 

this region. The particles have ascendent movement near the 

surface where the heat sources are mounted and descendent 

movement near the cooled wall , forming recirculation cell s in the 

region over each one of the sources. ln the cavity top is observed 

a high concentration of stream lines due to higher temperatures 

and velocities, in opposition to the bottom where the te mperatures 

and velocities are lower. 

The isothermal lines show the temperature gradients that 

the fl ow is subjected, having a similar behavior of boundary layer 

near the heat sources with thin growing from the lower to the 

upper source. 

The temperature o n the surface where heat sources are 

mounted increases strongly near and over the source, as expected. 

Although the sources dissipate the sarne amount of heat, it is 

observed an increasing in the temperature from the source near 

the bottom to the source near the top promoted by densities 

decreasing in thi s direction. The gap observed between numerical 

and experimental temperature results can be attributed to the 

experimental errors , to the thermal contact resistance between the 

thermocouple probe and the substrate, to the heat loss not 

con sidered in the numerical simulation, as well as to the 

numerical hypotheses made, among others. 

Thc experimental llow visualization images obtained in 

this work have a qualitative character. Vclocity measurements in 

the tlow fi cld can be obtained by using an adequate digital image 

processi ng, taking into account the particlc trace displacement 

and Lhe exposure time. This procedure will be carried out in 

future works together with the improvement of the illumination 

for diminish the shadow bctween the sources, as well the 

implementat ion of the numerical simulation using the multigrid 

technique and considering the variati on of the physical properties 

with the temperature. A parametric study considering the aspect 

rati o of the cavity, the power distribution in the sources and thc 

temperature cooling can a lso bc performed . 
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RESUMO 

Neste trabalho é feita uma análise experimental da convecção natural em uma cavidade com fontes de ca-lor 

protuberantes momadas na supetficie infelior e resfliada lateralmente. São efetuadas medidas de tempera-tura utilizando­

se tennopares fiws sobre a supetficie infelior e superior e também por meio de uma sonda que pemzite medidas no campo 

do escoamemo. É verificado o efeito da dissipação das fomes. da razão de aspecto da cavidade e das temperaturas de 

resfriamento das paredes laterais, sobre a temperatura do campo de escoamen-to. Os peifis de temperatura em várias 

seções transversais do escoamento são comparados e são traçadas algu-mas linhas isoténnicas do escoamento. 

INTRODUÇÃO 

Este trabalho aborda um problema de considerável interesse 

na área de resfriamento de componentes eletrônicos. A constante 

redução do tamanho dos componentes provoca um aumento cada 

vez maior do fluxo de calor por unidade de volume e, consequen­

temente, dos níveis de temperatura. Isso pode causar um aumento 

na taxa de falha do componente, pois do fator de deterioração tér­

mica (FDD varia quase que exponencialmente com a tempera-tura, 

como mostra a Figura I. Dentre os fatores ambientais que 

influenciam na taxa de falha dos componentes, a temperatura é 

responsável por quase metade das falhas, como mostra a Figura 2. 

10 .-- - - --- - - - - -----, 
9 ~ 1 FDT = taxa de falha ryna dada rernperntura 

laxa lalha na qJeração a 75"C 

6 

FDT S 

o~~-=--~~-~~~~----' 

o 20 40 60 80 100 120 140 160 

T empe<cturo ['C) 

Figura I: Fator de deterioração térmica de componentes. 

Poei'a(6".q 

Figura 2: Influência do meio ambiente na taxa de falha. 

252 

Entre os vários mecanismos existentes para a remoção do 

calor, a convecção natural é um do modo que alia simplicidade e 

segurança de operação por não depender de outros dispositivos. 

Existem vários trabalhos sobre este tema, entre eles pode­

mos citar: Kraus & Bar-Cohen (1983), lncropera (1988), Nakaya­

ma & Bergles ( 1990), Peterson & Ortega ( 1990), Campo et ai. 

( 1982), Coyne et ai. (1984), Keyhani et ai. (1988), Hasnaoui et ai. 

( 1992) e Kelleher et ai. ( 1985), entre outros. 

DESCRIÇÃO DO PROBLEMA 

Neste trabalho é feita uma análise experimental da convec­

ção natural em uma cavidade com quatro fontes de calor protube­

rantes montadas na superfície inferior, simulando componentes 

eletrônicos. Esta superfície, assim como a superior são mantidas 

isoladas do ambiente externo e as superfícies laterais são manti-das 

a uma temperatura constante, inferior a do ambiente. A Figu-ra 3 

mostra a descrição do problema. 

Te 

L==-fimm --r W= 10Xmm 

_ j D=l5mm 

Te H E= 1R mm 

q=2 ,5. 5.0 c 7.5 w _j_ HIW=1/R. 1/4 c 1/2 

~ - Jl T,= 15. 20c25"C '{/ ~ ~''''~'''''~'k \ ,, ''' \. " 

Figura 3: Descrição do problema. 

ANÁLISE EXPERIMENTAL 

Aparato. Foi construída uma cavidade com superfícies late­

rais de alumínio, mantidas a uma temperatura constante por meio 

de um banho termostático, que faz circular água gelada que passa 

por uma serpentina de um reservatório com gelo. As superfícies 

superior e inferior são de epoxi e são isoladas termicamente do 

ambiente externo por meio de poliestireno. 

As fontes são constituídas de um conjunto de resistores liga-



dos em paralelo, isolados eletricamente e revestidos por um perfi l 

de alumínio de seção 6x6 mm, para ter a forma de um compo­

nente eletrônico. Na montagem das fontes sobre a placa de epoxi 

foi utilizada pasta térmica para a melhora da condução de calor. 

A cavidade foi montada sobre um suporte, ficando num nível 

mais elevado e, para que haja uma perfeita rigidez. este suporte 

foi montado sobre uma base estável, juntamente com o posiciona­

dor da sonda do termopar, como mostra a Figura 4. 

Figura 4: Parte do aparato experimental. 

A Figura 5 most ra a mont agem feita para a realização do 

procedimento experimental. 

Procedimento. A temperatura das paredes laterais foi man­

tida constante por meio do banho tcrmostático. Testes experimen­

tais visuais mostraram que a temperatura mínima permitida para 

que não ocorresse a condensação nas paredes foi cerca de 8 °C. A 

temperatura do banho de referênci a também foi mantida cm O 0 C. 

1 -Rc.~crva\ l~ ri~l de gelo 

2-Banihl tcrmllS\átii.\l 

Todas as medidas de temperatura foram feitas por meio de 

termopares tipo J (Ferro-Constantan) AWG-32, usando um mul­

tímetro digital de 4 \12 dígitos, acoplado a um computador e um 

sistema de compensação Uunta fria). Todos os termopares utiliza­

dos foram aferidos com relação a um termômetro de bulbo espe­

cial para calibração, com 0,05°C de precisão. 

A Figura 6 mostra o posicionamento dos quarenta pontos 

instrumentados por termopares. 

snnda 

Figura 6: Posi cionamento dos termopares. 

Foram feitos testes experimentais vari ando-se a razão de as­

pecto da cavidade (HIW=l/8, 1/4 e 1/2), a dissipação nas fontes 

(q=2.5, 5,0 e 7,5 W) e a temperatura das paredes laterais (T,=l5, 

20 c 25°C) . Foi escolhido um caso básico com P=5,0W, HIW=I/4 

e Tc=20°C e foi feito um estudo paramétrico mantendo-se sempre 

doi s desses parâmetros lixos e variando-se o outro dentro das 

faixas estabelecidas, resultando os casos mostrados na Tabela I . 

Tabela I: Casos experimentais a serem considerados. 

Casos q (W] H/W Te (0 C] 

(I) 2,5 0 ,25 20 

(2) 5,0 0,25 20 

(3) 7,5 0,25 20 

(4) 5,0 0 ,125 20 

(5) 5,0 0,5 20 

(6) 5,0 0,25 15 

(7) 5,0 0,25 25 

!-l-Chave sc lctora 
3-Manguc ira s Jc ág ua 9-Cahos de alimcnt açàn 

9 

~ 

..t-Suponc lO-Multímetro digital 
5-C'av idadc 1érmica 

fi- Pl1sicinnadnr 

li -Junta de rclCrênóa 

12-Rcguladnr de tcnsãn 

~_-_:::-_-_ ----~~~-~~.::::-.::::-.::::-==--=-------==--_:__-_-_- _-.,.:::-.:::--_ __ ::-_=~-=-=-=--=-=-=-..:::-..:::-=-=·-=-=-=============j 

Figura 5: Detalhes da montagem experimental. 
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Os testes experimentais foram iniciados após ter sido atin­

gido o regime permanente de operação. As medidas foram feitas 

na seção transversal da cavidade, levando-se cm conta a bidimen­

sionalidade do escoamento. 

Erro nas medidas. Cada medida experimental tem associa­

do um certo erro inerente, seja ele causado por um descuido hu­

mano, uma falha de leitura, ou na própri a variação dos parâme­

tros que afetam a grandeza de interesse, neste caso a temperatu­

ra. Um determinado resultado só será amplamente aceito se a ex­

periência que conduziu a ele puder ser repetida. Quanto maior for 

o número de dados disponíveis , menor será a incerteza da leitura. 

Assim, todos os valores de temperatura foram obtidos com base 

na médi a estatística de 60 medidas, levando-se em conta o desvio 

padrão, durante 30 segundos, em cada ponto de medida. No caso 

das medidas feitas pela sonda, foi aguardado um tempo adicional 

após o posicionamento da mesma no ponto de medida, para que 

se iniciasse o processo de aquisição de dados. 

A precisão dos termopares utilizados neste experimento é 

da ordem de 0,1 °C, mas levando-se em conta alguns dos parâme­

tros mai s relevantes na determinação das temperaturas, temos u­

ma precisão de medida em torno de 0,4°C, seguindo um procedi­

mento tradicional de determinação de erros experimentais apre­

sentado por Benedict ( 1969). 

RES ULTADOS 

Antes do início de cada processo de medida, foi acompanha­

do o processo de estabelecimento do regime permanente no escoa­

mento monitorando-se a temperatura no centro da cavidade (T moo) 

ao longo do tempo, levando-se, em média, J hora e 40 minutos 

para se atingir esta condição, como mostra a Figura 7. 

80-,----------------------------~ 

60 

P' 
'O 40 
Q) 

E 
1--

20 

0~---,---.---.--.---.---.---.-~ 

o 30 60 90 120 
Tempo [min) 

Figura 7: Curva de estabilização da temperatura. 

Nas Figuras 8 a 10 são apresentados os perfis de temperatura 

em várias scções do escoamento (y = O, l/4H, l/2H, 3/4H e H), 

obtidos por meio da sonda e por termopares instalados nas super­

fícies inferior e superior da cavidade, em função da potência dissi­

pada, da razão de aspecto e da temperatura de resfriamento das pa­

redes laterais, respectivamente. 

A Figura 11 mostra as linhas isotérmicas para o caso básico 

considerado (caso 2), obtidas usando interpolação dos dados ex­

perimentais obtidos pelas medidas no campo do escoamento. 
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Figura 8: Perfis de temperatura em várias seções 

do escoamento, em função da potência dissipada. 
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Figura 9: Perfis de temperatura em várias seções 

do escoamento, em função da razão de aspecto. 
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escoamento, em função da temperatura de resfriamento. 



y!mm] 

25 " / .. > , . 
20 ;(\> ' I .. :: l,if, J ' ( i (./•,,, I ( I /'0~~~~ \ 

' . \ '. ' . . ,. : :- / .. · \ ' \ - ' ' 
5 ~\\] ~rs --\~ \ ln· .· . ( / \ ·/ , > I ,;)' ,;' . '; !· ·, \ \\ ' ' -: 
o j !j'i ' . . . ; í '. . - · ' ;' 

o 20 • / • • • . / /\.~v 
ao , ' 100 

xlmm] 

Figura li: Linhas isotérmicas (caso 2). 

CONCLUSÕES 

Analisando-se os resultados obtidos verifica-se que a forma 

dos perfis de temperatura nas seções do escoamento, independente­

mente do caso considerado, vai se achatando à medida que se cami­

nha da posição inferior (y=O) para a superior (y=H). Isto ocorre 

porque os gradientes de temperatura são reduzidos neste sentido. 

Os perfis são bastante simétricos em relação ao plano vertical que 

passa pelo ponto x=W/2 e as maiores temperaturas ocorrem nas 

fontes centrais. Verifica-se também que a temperatura de resfria­

mento das paredes laterais praticamente não influencia a temperatu­

ra das fontes. À medida que se aumenta a potência, aumentam-se 

os níveis de temperatura. O mesmo acontece quando se diminui a 

razão de aspecto. 

Quanto as linhas isotérmicas, veritica-se que as mesmas con­

tornam as fontes e são mais próximas nas paredes verticais devido 

aos menores gradientes de temperatura. A utilização de um maior 

número de pontos de medida de temperatura possibilitaria uma 

maior definição dos contornos, mas os resultados ora obtidos mos­

tram a forma qualitativa do campo de temperatura. 

Através do estudo paramétrico, levando-se em conta o efei­

to da dissipação nas fontes , da razão de aspecto e da temperatura 

de resfriamento, sobre a temperatura máxima do escoamento, po­

de-se concluir que a configuração que apresentaria menores ní­

veis de temperaturas seria obtida através da utilização de menores 

taxas de dissipação, de uma temperatura de resfriamento bastante 

inferior a do ambiente e da maior razão de aspecto possível. Ou­

tros fatores que poderiam contribuir para a diminuição dos níveis 

de temperatura seriam o aumento do espaçamento entre as fontes 

e o posicionamento das fontes com maior dissipação próximas 

das paredes resfriadas . 

Como sugestão para trabalhos futuros pode ser feita a vi­

sualização experimental do escoamento utilizando a técnica da fu­

maça, bem como pode-se medir o campo de velocidades através de 

um anemômetro de fio quente. Adicionalmente, pode ser feito um 

estudo numérico para posterior comparação dos resultados. 
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ABSTRACT 

ln this work an experimental analysis of natural convection 

in a cavity with protruding heat sources in the bottom and cooled 

laterally, is carried out. Temperature measurements are made by 

using tixed thermocouples in the lower and upper surfaces and 

also by means of a probe, permitting displacement in the flow 

field. The effect of the sources dissipation, cavity's aspect ratio 

and lateral cooling temperatures , on the flow field temperature, is 

also verified. The temperature protiles in severa! transversal 

sections of the flow are comparcd and some isotherms !ines are 

obtained. 
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SUMMARY 

Th e similar solution concept is applied to solve laminar compressible boundw)' 
layer equations arormd the stugnatimr region of space vehicles flyin g at supersonic 
speeds. Air is assumed to belrave as a th ermally and calorically perfect gas. To 
improve the convergence rate of the sollllion procedure two auxiliary systems of 
equations are defin ecl. The solution procedure is applied to predict the heat flux at 
the stagnation region of VLS (Satellite Launcher Vehicle) during its ascending 
flight. 

INTRODUÇÃO 

O vôo atmosférico de veículos espaciais à altas velocidades 
pmvoca o aquecimento das suas superfícies. Tal aquecimento 
decmTe do atrito entre o veículo e o ar atmosférico. Esse 
fenômeno acarreta níveis elevados de temperatura que podem 
causar danos a estrutura do veículo c a carga útil comprometendo, 
portanto, o êxito da mi ssão. Com o objetivo de avaliar esse 
aquecimento um grande número de trabalhos foram produzidos 
ao longo das últimas décadas. A literatura sobre o assunto inclui 
artigos clássicos (Van Driest, 1952, 1956; Cohen e Reshotko, 
1956), revisões (DeJarnette c Cheatwook, 1987; Tauber, 1989) e 
artigos recentes (Oiynick c Hcnline, 1996). 

Relativamente as atividadcs espaciais no Brasil é de 
interesse para o CTA/IAE, dentre outros, o projeto VLS (Veículo 
Lançador de Satélites) o qual tem por objetivo colocar pequenos 
satélites em órbitas de 700 km em torno da terra. A Figura I 
mostra a altitude e número de Mach atingidos pelo VLS durante 
parte de sua trajetória ascendente. Vale observar que o mesmo 
desenvolve altas velocidades na parte densa da atmosfera 
terrestre, ou seja, entre zero e 90 km de altitude. Devido a onda 
de choque destacada que se forma à frente do VLS, a temperatura 
do ar na região do "nariz" chega a 1.500 K, causando um 
aquecimento da ordem de 0.1 MW/m 2 (Toro, 1994). 

o 50 100 

Tempo [s) 

Figura I - Trajetória do VLS. 

Onda de choque 

150 

Com a finalidade de avaliar com maior precisão os níveis de 
aquecimento sobre o VLS é apresentado neste trabalho a solução 
das equações de camada limite compressível em torno da região 
de estagnação de corpos rombudos em escoamento supersônico. 
Para solução das equações de camada limite utiliza-se o conceito 
de solução similar. Dessa forma, obtém-se o fluxo de calor no 
ponto de estagnação durante a trajctória ascendente do VLS. Nos 
itens que seguem são apresentados a formulação do problema, o 
método de solução e os resultados obtidos. 

____ •.. - ·· camada limite 

FORMULAÇÃO 

A Figura 2 representa esquematicamente alguns dos 
fenômenos que ocorrem quando se tem um corpo rombudo 
movendo-se através do ar com velocidade supersônica. Uma 
onda de choque destacada do corpo é formada. Ao passar atra-

~ .. ~ .... ~ .... 
........... 

PUC 
RIO 

10 

5 

o 

Figura 2 - Escoamento supersônico sobre um corpo rombudo. 
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Figura 3: Sistema de coordenadas 

vés dessa onda de choque o ar experimenta uma significativa 
redução de sua velocidade e, por conseguinte, um aumento na sua 
temperatura. Em torno da superfície do corpo forma-se uma fina 
camada onde os efeitos viscosos são significativos. Trata-se da 
camada limite. Inicialmente, o escoamento em torno do veículo é 
laminar tornando-se, posteriormente, turbulento. Na região em 
tomo do "nariz" do corpo o choque é normal e, por conseguinte, 
a variação das propriedades do ar ao passar por essa região é mais 
significativa. Por conseqüência, essa tende a ser a região que 
experimenta o maior nível de aquecimento. O presente estudo 
restringir-se-á a avaliar a camada limite nessa região de 
estagnação, a qual é expandida e ilustrada na Figura 3. 

Assumindo-se as hipóteses de escoamento compressível, 
regime permanente e considerando-se que o ar se comporta como 
gás caloricamente perfeito, são as seguintes as equações de 
camada limite (Anderson Jr., 1989) 

Continuidade: 

()(pu)+ d(pv) =O. 
dx d)' 

Quantidade de movimento na direção x: 

pu iJu +pv du =- dp +i._(Jl du). 
ax 0· dx d)' Jy 

Quantidade de movimento n::o direção y: 

Energia: 

dp =0. 
d)' 

' 
ah a1z a ( arJ dp (()uJ-pu-+pv-=- k- +u-' +Jl -
ax ay ()y d)' dx ay 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

onde u e v referem-se às componentes de velocidades nas 
direçõcs x e y, respectivamente, conforme ilustrado na Figura 3 . 
h e p referem-se, respectivamente, à entalpia específica e 

densidade do ar. 11 e k são a viscosidade dinâmica e a 
condutividade térmica do ar que variam com a temperatura. Nas 
equações acima , são incógnitas u, v, p e h. A pressão, p=p,.(x), é 
conhecida a partir da solução do escoamento não viscoso . Para 
completar o sistema de equações utiliza-se as seguintes 
expressões 
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P = pRT, (5) 

h = ci'T, (6) 

onde R é a· constante do gás, T a temperatura e c" é o calor 
específico à. pressão constante. Tem-se, portanto, um sistema com 
cinco equações c cinco incógnitas, u, v, p, T c h. As condições de 
contorno para as equações acima são 

Na parede (y = 0): 

u =O. v=O, T= T,.,. (7.a,b ,c) 

Na fronteira da camada limite()'---+ 00): 

u~ue , T--7 Te. (7.d , e) 

As equações de camada limite descritas são aplicáveis a 
escoamentos comprcssívcis subsônicos ou supersónicos 

SOLUÇÃO SIMILAR 

No que pese o alto grau de complexidade que pode ser 
incorporado à modelagem do problema nos di as atuai s, soluções 
clássicas são ainda utilizadas nos cálculos de engenharia devido à 
simplicidade de implementação. Dentro desse contexto o 
presente trabalho pretende ilustrar a aplicação de solução similar 
ao conjunto de Eqs. (I)-( 4 ). Por questão de espaço, os detalhes 
do procedimento não serão mostrados no presente trabalho. 
Andcrson Jr. (Capítulo 6, 19R9) apresenta uma excelente 
discussão sobre o assunto. O objetivo fundamental das soluções 
similares é reduzir o conjunto de equações diferenciais parciais 
de difícil solução a um conjunto de equações diferenciais 
ordinárias. Inicialmente, tal procedimento foi aplicado por 
Blasius no início do deste século para resolver o problema do 
escoamento incompressível sobre uma placa plana. 
Posteriormente essa teoria foi estendida à escoamentos 
compressíveis. Várias soluções similares foram propostas ao 
longo dos anos mas aquela a ser aplicada ao presente trabalho 
deriva dos trabalhos de Lcvy (1954) e Lecs (1956) os quais 
propuseram a seguinte transformação de variáveis 

r r 
Ç = J/e ue f.le r2 dx' ry= ~ ftdy, 

e definiram uma função corrente tal que 

dlfl 
pu=;;y· 

dlfl 
pv =- ax 

(8.a, b) 

(9.a,b) 

As Eqs. (9) satisfazem a equação da continuidade, Eq. (I). Levy 
(1954) c Lees (1956) definiram uma função f = j(Ç,ry) tal que 



h T 
g=-=-

h, T, 
(lO.a, b) 

Substituindo-se as Eqs. (8)-( I 0) nas equações da quantidade 
de movimento e energia, Eqs. (2) c (4), e efetuando-se uma série 
de manipulações algébricas (Capítulo 6, Anderson Jr. , 1989; 
Cohen e Reshotko, 1956) obtém-se o seguinte conjunto de 
equações para o escoamento compressível em torno do ponto de 
estagnação de um corpo com simetria axial em escoamento 
supcrsônico 

Equação da quantidade de movimento na direção x: 

cc/).+f !·=+[VY -g]. (ll.a) 

Equação da energia: 

(c g. )+fg·=o , (ll.b) 

onde C é dado por 

(12) 

Vale observar que as simplificações introduzidas na 
obtenção das Eqs. (11) tiveram por objetivo, fundamentalmente, 
eliminar qualquer dependência em Ç. Sob o ponto de vista físico 
a hipótese mai s restringente na obtenção das Eqs. ( 11) foi assumir 
Pr=l ,O. Com isso,fe g tornam-se funções de uma única variável 
independente, T) . As Eqs. ( 11) estão sujeitas às seguintes 
condições de contorno 

j(O)=O, f (0)=0, /(oo)=1, (13.a, b, c) 

g(O)=T,,IT,. g(oo)=1. (13.d, e) 

SOLUÇÃO NUMÉRICA 

Com o objetivo de resolver numericamente o sistema de 
equações diferenciais ordinárias, Eqs. (11) - (13) , utilizou-se o 
método de Runge-Kutta de quarta ordem (Cheney e Kincaid, 
1985). Dessa forma, o sistema de duas equações diferenciais 
ordinárias de segunda e terceira ordens, Eqs. (li) c (13), é 
transformado num sistema de cinco equações de primeira ordem, 
ou seja 

f = y ' f(O) =O. (14.a) 

cy· =Z, Y(O) = f . (0) = O , (14.b) 

· I ( 2 ) Z z =2 y -g- f c' Z(O) = f (0) = s, (l4.c) 

Cg . =W , g(O) = T. I T, , (l4.d) 

. I 
W(O) = g'(O) = t. W =--JW (14.e) c , 

Note que as condições iniciai s das Eqs. (14.c) e (l4.e) são 
desconhecidas. Os valores dessas funções são conhecidas no 
limite superior do domínio e são dadas pelas Eqs. (l3.c) e (13.e). 
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Dessa forma, o procedimento de solução das Eqs. (14) é iterativo, 
ou seja, arbitra-se valores iniciais para s e t, resolve-se o sistema 
de equações verificando se as condições de contorno são 
satisfeitas, ou seja 

j(oo)=1 , g(oo) = J . (15.a, b) 

Por esse método, os valores de s e t são encontrados por 
tentativa e erro. Considerando-se que nas aplicações de interesse 
necessita-se das soluções dessas equações para vários instantes da 
trajetória, o procedimento do tipo tentativa e erro torna-se 
inviável. Com o objetivo de tornar o procedimento de cálculo 
mais rápido c eficiente define-se as funções rp e 'P , tal que 

O problema fica então reduzido a encontrar as raízes s e r 
das Eqs. (16). Tal é feito utilizando-se o método de Newton­
Raphson (Cheney e Kincaid, 1985), como segue 

j• i- ; -[_!M_J 
.I - s d<f>(s) ' 

ds ; 

(l7.a, b) 

Vale lembrar que 1/J(s) e ljl(t) são avaliados pelas Eqs. (16) 

utilizando-se os valores de j(T)_j,O e g(T) .., /0 obtidos da 
solução das Eqs. ( 14). Para obtenção das derivadas que aparecem 
nas Eqs. (17) deriva-se as Eqs. (14.a, b, c) em relação às, e as 
Eqs. (14.d , e) em relação à r. Mais um vez, por limitação de 
espaço, os detalhes dessa derivação serão omitidos. Das Eqs. 
(14.a, b, c) resultam 

dF - dif 
dry = Y , F(O) =0, onde F = ds 

- dY 
e Y =- . ( 18.a) 

ds 

Y(O)=O , 
- dz 

onde Z =­
ds ' 

(18.b) 

Z(O) =d/ (O,s,t) 
ds 

I. (l8.c) 

Na obtenção das equações acima assumiu-se que tanto o 
parâmetro C como a função g eram independentes de s. Tal 
hipótese reduz o sistema a três equações. Derivando-se a Eqs. 

( 14.d, e) em relação à t, obtém-se 

G (0) =O, 

dW I 
dT) =-ziw · 

onde C= dg e 
dt 

W (O) =I . 

- dW 
W=-

dt ' 

(l9.a) 

(19.b) 

Assumiu-se na obtenção das equações acima a hipótese de 
C e f serem independentes de r. Dessa forma, as Eqs. ( 17) podem 
ser reescritas como 

;,, ; (/(TJ .. ,s.t)J s =s-
Y( ) , TJ.. ; 

(''=t;-(g(rt, s,t)J· ( ) 20.a, b 
w (T) .. ) ; 

Portanto, a resolução das equações de camada limite 
envolve a solução simultânea de três sistemas de equações 
diferenciais ordinárias, quais sejam, Eqs. (14), Eqs. (18) e 



Eqs. (19). Vale observar que as condições iniciais para os 
sistemas de equações auxiliares, Eqs. ( 18) e ( 19), são conhecidas. 
Além disso, a integração dessas equações envolve o 
conhecimento def(T)) , C(T)) , Y(T)) e Z(T)). 

O procedimento de cálculo pode ser resumido da seguinte 
forma: i) Arbitra-se valores iniciais para s e 1 e resolve-se 
numericamente as Eqs. (14); ii) Utilizando-se os resultados 
obtidos para as funções j(T)), C(T)) , Y(T)) e Z(T)) resolve-se agora 
as Eqs. (18) e (19); iii) Atualiza-se os valores de s c t utilizando­
se as Eqs. (20); iv) Repete-se os procedimentos anteriores até 
que os seguintes critérios de convergência se verifiquem 

I. I 'I s'• .-s <:;,To/ , 
•+ I s 

~<:;,To/. I. I 'I 
t t+ l 

(2l.a, b) 

O procedimento descrito acima não preclude um " chute" 
inicial "inteligente." Entretanto, uma vez obtida a solução para 
um determinado ponto da trajetória, esses valores de s e t são 
utilizados como chute inicial para o próximo ponto. O 
procedimento é automatizado de tal modo que permite a 
avaliação de uma trajetória inteira de modo bastante rápido. 

RESULTADOS 

Resultados da literatura . Com o objetivo de resolver os 
sistemas de equações diferenciais ordinárias representadas pelas 
Eqs. (14), (18) e (19) implementou-se o método de Rungc-Kutta 
de quarta ordem (Cheney e Kincaid, 1985) através de um 
programa de computador em linguagem FORTRAN. Na 
integração numérica utilizou-se uma malha não uniforme com 
tJ.T) 1=0.05 e tJ.T)i+'=I,OixtJ.T);, ou seja, a malha se tornava mais 

esparsa à medida que aumentava-se 1) de zero à 1)_ =6,0. 
Como critério de convergência das Eqs. (21) utilizou-se 
To/= 1,0 x 10.·8 

Para se avaliar a correção do procedimento de cálculo 
comparou-se os resultados obtidos pela rotina desenvolvida neste 
trabalho com outros disponíveis na literatura (Hankey, 1988; 
Cohen e Reshotko, 1956). Uma análise das Eqs. (14) revela que 
o parâmetro independente desse sistema de equações é T.,íT,.. A 
Tabela I mostra /(0) e g"(O) para vários valores de T.,íT,. . 
Seguindo Hankey (1988) utilizou-se C(T))=I. Os resultados 
obtidos neste trabalho são exatamente os de Hankcy ( 1988). 

Efeito de C sobre Únl c g(Q). Com o objetivo de investigar 
os efeitos do parâmetro C , Eq. ( 12), sobre as distribuições de 
velocidade e temperatura ao longo da camada limite assume-se na 
solução dos sistemas de equações diferenciais ordinárias que o 
produto pJ.l varia ao longo da camada limite. Neste caso, p é 

avaliado a partir da Eq. (5), e J.l é avaliado usando a equação de 
Sutherland (Anderson Jr., 1989) 

__J!_ = _!_ T,el +S 
( )

3/2 

f.lref T,.ef ~' (22) 

onde J.lr,f=1.789 x 10·5 kg/ms, T,_1=288 K e S=/10 K. As 

unidades de J.l e T são, respectivamente, kg/nu e K. 

A Tabela 2 mostra os valores de /(0) e g.(O) para C 
variável. Seguindo o modelo da Tabela I esses parâmetros são 
avaliados para quatro diferentes valores de T,/T, . Comparando-

se os resultados da Tabela 2 com os da Tabela I verifica-se que o 
erro máximo cometido ao se assumir C(T))=1 é da ordem de 10%. 

As Figuras 4 .a e 4.b mostram as distribuições de velocidade, 
j(T)), e temperatura, g(T)), ao longo da camada limite para dois 

valores de T,/T, .. Os resultados são mostrados tanto para C(T))=I , 

como para C( 1)) variável. Verifica-se que o efeito de C( T)) sobre 
as distribuições de velocidade e temperatura não ultrapassa I 0%. 

2bU 

Efeito de TwCL sobre a espessura da camada limite. A 
análise do efeito de T,/T, , sobre as espessuras das camadas limite 
térmica e dinâmica deve ser efctuada com cautela. Das Figs. 4.a 
e 4.b pode-se concluir, a princípio , que o decréscimo de T,/T, 
leva a um acréscimo na espessura da camada limite. Por 
exemplo, delinindo-se a espessura (adimensional) da camada 

limite dinâmica como sendo o valor de 1)" no qual u(T)")/u,=0,99 
e a espessura (adimensional) da camada limite térmica como 
sendo o valor de T), no qual T(T),)IT,=0,99, para T,.IT,. <:;, 1,0, 

ou (T(T),) - T,.)I(T .. -T,./=0,99, para T,/T, > 1,0 obtém-se os 
valores mostrados na Tabela 3. Da Tabela 3, parece lógico 
concluir que o aumento de T,.IT, tem o efeito de diminuir a 
espessura da camada limite. Fisicamente, contudo, nada mais 
distante da realidade. É sabido que um dos efeitos do aumento da 
temperatura de parede em escoamentos supersônicos é o de 
aumentar a espessura da camada limite em decorrência da 
diminuição da densidade (Anderson Jr., 1989). Portanto, a 
análi se levada a cabo a partir do parâmetro adimcnsional 1) é 
enganosa c deve ser evitada. Neste caso, a análise deve ser 
efctuada a partir dos parâmetros dimensionais, ou seja, da 
coordenada y. A partir da Eq. (8.b) obtém-se a seguinte 
expressão relacionando y a 1) 

giiJ;, 
.v:,=-- g(T))dT). 

Pe ue r O 
(23) 

Utilizando-se a definição de Ç, Eq. (8 .a), e as hipóteses que cm 

torno do ponto de estagnação r=x, u,= f3 x, a Eq. (23) torna-se 

y~=J2~~e L~CT))dT). (24) 

Onde o índice d e o expoente t referem-se, respectivamente, à 

camada limite dinâmica e térmica. O parâmetro f3 é dado por 
(Anderson Jr., 1989) 

{3=-1- /2CPe-P~) 
RN V Pe 

paraM~ > I, (25.a) 

f3 = ~( 1,5-0,378 M;_ -0.02625 M~), para M~ <:;,I, (25.b) 
RN 

sendo RN o raio de curvatura "nariz" do veículo. Neste trabalho 
utilizou-se R,v = 0,180 m. A integração da Eq. (24) foi efetuada 
pelo método dos trapézios. Para obtenção dos valores dimensionais 
é necessário definir as condições antes do choque normal, ou seja, 
M_. T •. e p_ que assumiram os seguintes valores, respectivamente, 3, 
225,5 K e / 390,0 N/m 2

. Essas são as condições para um dado 
ponto da trajetória do VLS. Conhecendo-se esses valores e 
utilizando-se as relações de choque normal (Anderson Jr. , 1989), 

com r=/.4, obtêm-se p, e p,. 

Os resultados de 1)," 17', Yd e y' são mostrados na Tabela 3. 
Verifica-se claramente que, como esperado , a diminuição de 
T,/T, tem o efeito de diminuir a espessura da camada limite. Para 
c s condições simuladas as espessuras das camadas limites térmica 
e dinâmica são da ordem de /mm . 



1.2 

1.0 
Tw/Te=2,0 

0.8 
Tw/Te=0.2 

f 0.6 

0.4 C variável 

0.2 c= 1 

0.0 

o 2 4 6 

Tabela 1- Resultados para/(0) e g.(O) com C(T])=1. 

T,.(J, 2,0 1,5 0,6 0,2 
j(O) 1,23481 1,08492 0,79519 0,65496 
g.(O) -0,57289 -0,27844 0,20913 0,40359 

Tabela 2- Resultados para/(0) e g .(O) com C(T]) variável. 

2,0 

1,10898 

-0,52846 

1,5 

1,02399 

-0,26658 

0,6 

0,83756 

0,21784 

0,2 

0,72444 

0,44002 

Tabela 3 - Efeito de T wffc sobre as espessuras de camada limite. 

T,.(J, 2,0 1,5 0,6 0,2 

1Jd 1,9 2,4 3,0 3,3 
Ydfmm] 0,84 0,85 0,75 0,67 

TJ' 2,9 3,0 2,9 3,4 
y' [mm] 1,14 1,03 0,72 0,70 
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Vôo ascendente do VLS. Uma vez avaliada a correção do 
procedimento de cálculo desenvolvido, faz-se a aplicação do 
mesmo para calcular o fluxo de calor no ponto de estagnação do 
VLS durante sua trajetória ascendente, mostrada na Figura I. O 
fluxo de calor na parede é dado por 

q\1" =-(k (/[) . 
dy y=O 

(26) 

Utilizando-se as Eqs. (8) e considerando-se que em tomo da 
região de estagnação r=:x e u,=f3x, obtém-se a seguinte expressão 
para o fluxo de calor na parede 

(27) 

onde o índice w refere-se à parede. Dessa forma k" e p... são 
avaliados na temperatura T,. e f3 é obtido das Eqs. (25). 

A Figura 5 mostra os resultados obtidos para o fluxo de 
calor no ponto de estagnação para a trajetória do VLS entre zero e 
150 segundos. Os resultados são mostrados para duas 
temperaturas de parede e Pr= 1,0. Com o propósito de avaliar os 
resultados obtidos neste trabalho apresenta-se também na 
Figura 5 os resultados de Van Driest ( 1956). Para T.,=500 K há, 
inicialmente, uma perda de calor da parede para o meio ambiente 
em decorrência do decréscimo de temperatura ambiente com a 
altitude. Como no modelo de cálculo T., é mantido constante, 
calor somente vai ser transferido ao "nariz" do VLS a partir do 
momento em que T,> T.,. O ponto da trajetória onde se dá o fluxo 
de calor máximo é o mesmo tanto pelos resultados de Van Driest 
(1956) como pelos resultados do presente trabalho, ou seja, 
25 km (M_ =4,5). Entretanto, o pico do fluxo de calor calculado 
neste trabalho é cerca de I 0% superior ao de Van Driest (1956). 
A partir dos 50 km observa-se uma significativa diminuição no 
nível de aquecimento. Tal resulta, basicamente, do fato da 
atmosfera tomar-se rarefeita. 

Para T.,.=300 K, observa-se que o fluxo de calor máximo é 
cerca de 50% superior daquele obtido para T.,=500 K. Mantidas 
as demais condições constantes, a diminuição de T., acarreta num 
aumento do fluxo de calor máximo no ponto de estagnação. 
Neste caso, os resultados deste trabalho e os de Van Driest 
diferem em 20%. Do ponto de vista físico, o adequado seria a 
solução simultânea das equações de camada limite com o 
problema de transferência de calor ao longo da parede do veículo. 
Dessa forma, o requisito de T., constante seria eliminado e o 
resultado assim obtido estaria em consonância com a física do 
problema. Outro aspecto importante a ser ressaltado diz respeito 
a hipótese feita de que o ar se comporta como um gás 
caloricamente e termicamente perfeito. Para a trajetória do VLS 
essa hipótese permanece válida até uma altitude de 
aproximadamente 90 km, ou seja, na parte densa da atmosfera 
terrestre aonde se dá a maior parte da carga térmica. Entretanto, 
pode-se mostrar que os valores obtidos para uma altitude superior 
a 90 km, permanecem válidos em função do fato de que a pressão 
após a onda de choque, p., é o fator determinante no 
aquecimento. Pode-se mostrar que para uma dada condição "oo" 

p, permanece praticamente inalterado seja para a hipótese de gás 
termicamente e caloricamente perfeito ou para o caso de gás real 
(Anderson Jr., 1989; Pessoa-Filho, 1997). 
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Fi gura 5: Fluxo de calor no ponto de estagnação do VLS. 

CONCLUSÕES 

Este trabal ho apresentou um procedi mento de solução para 
as equações de camada limite compressível na região de 
estagnação de um corpo rombudo em escoamento supersônico. 
O regime de escoamento considerado foi laminar tendo sido 
utili zado o conceito de solução similar. Considerando-se a 
aplicação de interesse, que envolve a solução das equações de 
camada limite para vários pontos de uma dada trajetória, definiu­
se dois sistemas de equações auxiliares que objetivaram acelerar 
o processo de convergência das equações de camada limite. Os 
resultados obtidos foram comparados com outros resultados 
fornecidos na literatura tendo sido observada excelente 
concordânci a. Posteriormente, o método de solução foi ap licado 
ao problema envolvendo o vôo ascendente do Veículo Lançador 
de Satélites (VLS). 

Dentre as limitações da metodologia apresentada, vale 
destacar: i ) O procedimento somente se aplica aos casos em que o 
ar possa ser considerado como um gás caloricamente c 
termicamente perfeito; ii) O mímero de Prandtl é limitado a 
unidade; iii ) O método somente se aplica à região de estagnação; 
iv) A temperatura de parede permanece constante durante toda a 
trajetória o que, certamente, não corresponde a realidade física do 
problema. Tais limitações deverão ser investi gadas pelos au tores 
durante o desenvolvimento do pres~nte estudo. 
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RESUMO 

I:.He tralm /lw apresenta soluç-t)es numàicas para o escoamento axial/aminar incompressível em dutos de 
seçiío 11w1.n-ersal qtwlifuer. A eqtwçiio de transporte para escoamento rowlmente desenvolvido é resolvida 
wiliz.ando-se 11111 sistema de coordenadas complacente com a .fiwlfeira. Nas .fimlleiras, o uso de segmentos 
permite a diviscio do domínio em blocos distintos, .fácilitando o tratamento de geometrias complexas. São 
mos1rados resultados para diversas r;eometrias mapeando-se o plano físico (x,v) ao plano computacional 
(ry,é) Utikando-se linhas de simetria apropriadas. o cálculo de apenas uma Jraçiio da seçiio transversal 
também é apresentado. Os resultados numéricos mostram a importância do arranjo da malha perto de 
fronteiras onde prevalece uma condiçiio de contorno de Newman. A it1fluência da ma/lw perto de junções de 
segmentos dt' uma me.mwfronteira é também aprt"'sentada. 

INTRODUÇÃO 

Em equipamentos termoidráulicos, cm geral. é comum a 
ocorrência de escoamentos cm canais formados por barras 
cilíndricas arranjadas de maneira periódica. Estas célui::ls periódicas 
podem ser tratadas como dutos de seção transversal cuja geometria 
depende do arranjo das barras, podendo ser quadrada, triangular, 
etc., como cm núcleos de reutores nucleares, trocadores de calor, 
geradores de vapor, etc. Na eventualidade dessas barras se tocarem, 
podem ainda ser formadas geometrias do tipo tricúspede, 
quadricúspede, etc. , dependendo do número de barras envolvidas e 
do arranjo originai. De maneira geral , a investigação de 
escoamentos em dutos é de fundamental importância tanto do 
ponto de vista de projeto como de análisa de segurança, 
principalmente cm reatorcs nucleares. Soluções numéricas para 
escoamentos c transferênci a de calor em dutos podem ser 
encontradas na lite ratura tanto para escoamentos laminares (Dong 
et ai., 1991; Maliska et ai., 19g6) como turbulentos (Raplcy. 19g5 ). 

Em geral, dutos de scção transversal qualquer podem ser 
tratados numericamente por um dos seguintes sistemús de 
coordenadas : a) coordenadas onogonais regulares · usando 
aproximações do tipo degrau para os volumes de controle de 
fronteira que não podem ser descritos por uma linha coordenada 
constante, b) coordenadas curvilíneos ortogonais também usando 
aproximações para as fronteiras n:to ortogonais, c) coordenadas 
curvilíneas nüo-ortogonais complacentes com as fronteiras 
(body- jiued). Pam um sis tema de coordenadas não ortogonal , a 
curvatura da malha torna a formul ação menos conservativa, i. c., 
os resu ltados serão sensívei s à preci são com que os termos de 
curvatura são calculados (Yinokur. 1974). Estudos anteriores c m 
dutos quadricú spedes c em ft:ixcs de barras enfatizam a vantagem 
de uma escolha apropriada da malh a na melhoria dos resultados. 
Apesar das dificuldades, a relativa facilidade de impl ementação 
de si stemas de coordenadas não-ortogonais em programas 
existentes favorece sua cada vez maior utilização. 
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Assim, considerando as vantagens do uso de coordenadas 
complacentes com o contorno na análi se termoidráulica de 
passagens complexas, este trabalho objetiva reportar os resultados 
numéricos obtidos para escoamentos laminares em dutos com 
diversas seções transversais utilizando um sistema de 
coordenadas curvilíneas complacentes com as fronteiras e o 
recurso de segmentação de fronteiras , os quais facilitam o 
tratamento de geometrias complexas. 

FORMULAÇÃO NUMÉRICA 

A formul ação numérica utilizada aqui encontra-se detalhada em 
trabalhos anteriores (de Lemos, 1992a, 1992b, 1994) e, portanto, é 
feito aqui apenas um breve comentário. Para um escoamento 
completamente desenvolvido em um duto, a forma vetorial da 
equação de momentum axial (na direção z) para escoamento laminar, 
regime pcnnanentc e seção transversal uniforme é: 

(1) 

onde t~ em (I) é o vetor contendo as tensões de cizalhamento na 

direção z dado por : 

® [ au_ o au_ [~] 
l. == f..l --· 1+--· j 
· iJ x iJv 

U Ll 

(2) 

e os vctores unitários i e j correspondem às direções x e y no 

piano físico. respectivamente. Na Eq. (2) a velocidade axial U, é 
função apenas de x c v. Além disso, para escoamentos 
completamente desenvolvidos, o termo fonte na Eq. (I) é dado por: 



()p 
Su=-a; (3) 

onde P é a pressão constante no plano x-y e z é a coordenada na 
díreção axial do duto. 

Para resolver a Eq. (I) num sistema de coordenadas 
complacente com a fronteira, a malha computacional é gerada no 
plano físico fornecendo os valores de xiJ e y;1 correspondendo aos 
seus pontos associados no plano computacional. Após a geração 
da malha, todos os parâmetros geométricos necessários para se 
estimar os fluxos através das fronteiras dos volumes de controle 
são prontamente calculados. 

De maneira geral, o contorno de um corpo bi-dimensional 
pode ser definido por quatro fronteiras r mapeadas com um 

sistema de coordenadas generalizadas (ry,Ç). Considerando-se que 

fronteiras opostas correspondem a dois valores limites para 1J e Ç 
, condições de contorno de Dirichlet podem ser especificadas em 
todas as quatro fronteiras como : 

1J = TJ., em r, (sul) ; TJn em rn (norte) 

Ç = Ç(x,y) nas fronteiras leste e oeste 

ç = Ç,. em r c (leste); .;,. em r w (oeste) 

1J = TJ(x,y) nas fronteiras norte e sul 

(4) 

(5) 

A malha computacional, obtida através do mapeamento de 
uma geometria bi-dimensional genérica, é calculada resolvendo­
se um sistema de equações elípticas para (1J,Ç) sujeitos às 
condições de contorno das Eqs. (4) e (5). A equação em 
diferenças finitas para xiJ fica : 

X;,J ...,, ~. 1 . -·' { a(xi+I,J + xi-I.J) + y(xi.J+I + xi.J-I)-

f[<xi+I.J+I- xi+I.J-1)- (xi - I,J+I- xi-l.J- 1)]} (6) 

e uma expressão similar é obtida para YiJ· Na Eq. (6) os 
parâmetros a,f3 e y são associados com as métricas necessárias 
para a transformação de coordenadas em questão ( veja, por 
exemplo, Anderson et. ai., 1984 ). A solução da Eq . (6) é obtida 
pelo método das Sobre-relaxações Sucessivas o qual encontra-se 
bem descrito em vários livros-texto sobre métodos numéricos em 
mecânica dos fluídos e consiste basicamente na solução ponto a 
ponto das equações envolvidas. No presente trabalho, um 
coeficiente de relaxação de 1.6 foi usado para ambas as 
coordenadas. 

O critério de convergência utilizado na solução da Eq. (6) 
leva em consideração os erros relativos para x e y, €ii• definido 
como: 

f. ·= 
1,) 

I ·11 ·1 
X. . -X· . \'· . - '· . 

1, ) ' 1,) ' • I.) ,' ) I·} 

X; ,j );,j 

(7) 

onde o super-escrito "*'' na Eq. (7) indica valores da iteração 
anterior e o operador • A , B • significa o maior entre A e B. 
Para cada varredura do domínio computacional a Eq. (7) foi 
calculada para cada ponto (ij). Os dois sistemas foram 
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considerados resolvidos quando o erro máximo absoluto foi 
menor que I X 1 0'6 

A discretização da equação de momento, Eq. (I), usando o 
volume de controle mostrado na Figura I e considerando o vetor 
"" t_ constante nas faces do volume de controle, fornece : 

l 
® ®® ®® ®® 

) V ·t, +Su ]dv ~(t, ·A),+ (I, ·A),.+ (I,· A) 11 + 

w \;li 

(1, ·A), +Su V;1 (8) 

•... •···· ·· 

'W f 

s 

Figura I - Notação para a discretização da equação de momento. 

Na Eq. (8) os quatro primeiros termos do lado direito indicam 
'iV \2. 

o produto escalar do vctor 1, pelo vctor área A , nas quatro faces 

do volume mostrado na Figura I . Para a fronteira leste, por 
"" exemplo, o vetor A, é dado por : 

\21 L:l L:l 
A, =()'11 , . - Y.".) i -(X11,- x") j (9) 

A substituição das Eqs. (2) c (9) na Eq. (8) fornece finalmente 
uma equação de discretização conectando a velocidade U, no 
ponto P à velocidade nos pontos vizinhos na malha. De modo a 
completar este procedimento, as derivadas com respeito a x e a y 
na Eq. (2) são também transformadas para o domínio 
computacional (ry ,Ç). 

A Eq. ( 1 ), na sua forma discretizada, é resolvida com 
condições de contorno de aderência nas paredes do duto 
(condição de Di,-ichlet) ou gradiente nulo nas linhas de simetria 
(condição de Newman). Para a viscosidade molecular J1 c para o 
gradiente de pressão Su são assumidos valores unitários. Com 
estas considerações, a Eq. (I) pode ser escrita como : 

V(VU) =-1 (10) 

Os resultados mostrados a seguir são ainda 
adimensionalízados pela velocidade média definida como : 

V=-
1 JudA 

Ad A, 

(11) 

onde A" é a área da seção transversal do duto. 
O método usado para a solução da Eq. (8) é também o de 

Sobre-relaxação Sucessiva utilizado para a geração da malha. 
Muitas iterações são realizadas para a obtenção da solução, 
monítorando, além do erro relativo definido de maneira similar a 
Eq. (7), o resíduo da Eq. (8) em cada ponto iJ. O sistema foi 



considerado resolvido quando ambos, o erro relativo e o resíduo, 
foram menores que I x I o-6 

RESULTADOS E DISCUSSÃO 

Casos-teste utlizando o método acima descrito foram 
apresentados em Padilha Jr, 1991, e Padilha 1r. & de Lemos, 
1992. Neste trabalho são apresentados resultados que mostram o 
USO de fronteiras segmentadas, i.e., cada fronteira rx (onde X 

denota norte, sul, leste ou oeste) é dividida em um número de 
segmentos (retas ou arcos) aos quais podem ser atribuídas 
condições de contorno distintas de simetria ou parede que 
resultam na geometria final da seção transversal do duto, 
conforme ilustrado na Figura 2. A Tabela I lista os casos 
investigados. 

r. 

u 
X 

Figura 2- Exemplo de fronteira com 3 segmentos. 

A Figura 3 mostra as malhas geradas para os casos a) , b) c c) . 
Os perfis de velocidade ao longo da diagonal do duto são 
mostrados na Figura 4. Observa-se que para o caso c), onde 
ocorre o maior grau de não-ortogonalidade da malha, o pert11 de 
velocidade obtido desloca-se um pouco em relação aos casos a) e 
h) , para os quais a malha tem um menor grau de não­
ortogonalidade. Os casos a) e h) apresentam uma boa 
concordância apesar de ter sido usada a condição de contorno de 
simetria no plano médio do duto para o caso b). 

A Figura 5 mostra as malhas geradas para os casos d), e) ef) 
nos quais são utilizadas fronteiras segmentadas, conforme 
ilustrado na Figura 2. Na Figura 6 são mostrados os perfis de 
velocidade obtidos ao longo da mediatriz da seção. Observa-se 
um deslocamento das curvas para os casos e) ej) (Y2 seção e 111 de 
seção), em relação ao caso d) (scção inteira). Isto se deve 
possivelmente ao fato de serem utilizadas condições de contorno 
de simetria ao longo da mediatri z para os casos e) e f) em 
conjunto com um alto grau de não-ortogonalidade da malha, 
especialmente nas junções entre parede e linhas de simetria. 

Tabela I - Geometria dos Dutos investigados. 

Caso Geometria/Características Tamanho 
da malha da malha 
Circular 

a) Seção inteira 20x20 
b) 1/2 Seção 20x20 
c) V2 Seção 20x20 

Arranjo Quadrado Tipo I 
d) Seç_ão inteira 44x44 
e) V2 Seção 22x44 
f) 111 de Seção 22x22 

- - ...... -. 

Arranjo Quadrado Tipo II 
g) Seção inteira 44x44 
h) 1/ 2 Secão 22x44 
i) 111 de Seção 22x22 
j) 1/2 Seção- alta distorção (a=LS) 22x44 

k) V2 Seção- baixa distorção (a=0.8) 22x44 

c) 

Figura 3 - Malhas para a Seção Circular do Duto. 

2 .50 

2.00 

1.50 · 

U/U 

1 00 

Seçllo Circular 
+ seçao mteira - malha ( 20 x 20) (a) 

050 O 1/2 seçáo- malha ( 20 x 20) (b) 

<> 112 seção- malha ( 20 x 20) (c:) 

000 

000 020 0 _40 n 1'1 ma. o 60 080 1.00 

Figura 4 - Pert11 de velocidade para seção circular do duto. 

As malhas geradas para os casos g), h) e i) são mostradas na 
Figura 7. A Figura 8 mostra os perfis de velocidade ao lorigo da 
mediatriz da seção. Observa-se uma assimetria que também pode 
ser atribuída parte à não-ortogonalidade da malha e parte às 
condições de contorno. 

~) 

o 

Figura 5 - Malhas para a Seção Quadrada do Duto tipo L 



2.00 -

1.50 

UIÜ 

1.00 

050 

Seção Quadrada 

+ seçao inteira - malha ( 44 x 44 ) (d) 

O 1f2seção ·malha ( 22 x44 ) (e) 

o 1/4 de seção- malha ( 22 x 22 ) (0 

000 -+- .--.----.-- .----.-------,- -.-----,-r-4 
0.00 020 0.40 TI 1 J1m, 0 .60 0.60 1.00 

Figura 6- Perfil de velocidade para seção quadrada do duto tipo 
I. 

h) 'I 

i) 

g) 

'I 

Figura 7- Malhas para a Seção Quadrada do Duto tipo II. 

Para os casos apresentados até aqui a distribui ção dos pontos 
internos foi obtida espaçando-se igualmente os pontos de 
fronteira ao longo de cada segmento. O grau de não­
ortogonalidade pode, até certo ponto, ser modificado através da 
compressão dos pontos de fronteira para um determinado 
segmento. A Figura 9 mostra duas malhas (casos j c k) obtidas 
utilizando-se uma função de compressão da form:J : 

160 l 
160 

U/ Ü 

1.40 

120 Seçfu QJadrada 

o 1/4 de Seção 

1.00 ---t-- -,-----.-.--,--.----,--.- .......-- -,-- --, 
0 .00 0 .20 o.40 ~ 1 n •• o.60 0 60 1.00 

Figura 8- Perfil de velocidade para scçãoquadrada do 
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TJ 

I) k) 

Figura 9- Malhas distorcidas para a Seção Quadrada do Duto 
tipo II. 

1 80 

160 

UIÜ 
140 

1 20 

000 

112 Seção Quadrada - malha ( 22 x 44 ) 
malharegular(h ) 

O malha distorcida( a = , 5 )(J) 

V malha d islmc•da ( a .: O 8 ) (k ) 

-T r· ··-·-· r··--· · r ·· r ··-- r- · : ··-·-T- -l 
020 0 40 I\ / l\na, 060 080 100 

Figura I O- Perfil de velocidade para scção quadrada do duto tipo 
II com malha distorcida. 

[ 

( a li /a 
.\; = <I +l -~~:: ) (12) 

onde x1 é a coordenada do i-ésimo ponto em um segmento de 
fronteira , 5"'"-' é o comprimento do respectivo segmento c N" é o 
número de pontos do segmento. Na Figura I O são mostrados os 
perfis de velocidade ao longo da mediatriz da seção para os casos 
h) , j) c k). Esta Figura mostra que os resultados são fortemente 
sensíveis ao grau de nào-ortogonalidade da malha. 

A título de ilustração , a Figura II mostra a visualização tri­
dimensional da velocidade U, para os casos e) e h). 

h) 

e) 

Fi gura II -Visualização Tri-dimcn~ional da velocidade axial 
para os casos e) e h). 



CONCLUSÕES 

Utizando-se o recurso de segmentação de fronteira f(J i obtida 
uma grande tlexibilidadc no tratamento numérico de geometrias 
bi-dimensionais. Os resultados apresentados indicam que a 
solução numérica utili zando-se coordenadas generalizadas (e.g., 

Jacobiano "# I) , é dependente do grau de não-ortogonal idade da 
malha, sugerindo que bastante cuidado deve ser exercido na 
utilização desta técnica. Medidas para diminuir o grau de 
distorção dos volumes de controle nas fronteiras podem melhorar 
a qualidade dos result ados. 

Este trabalho também fornece subsídios para a solução de 
escoamento turbulento bi-dimensional com rcc ircu lação através 
do desenvolvimento de um programa cm coordenadas 
generalizadas que permite o tratamento de geometrias complexas 
pelo recurso de segmentação de fronteiras. 
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ABSTRACT 

This work presents numerical solutions for the 
incompressible laminar axial t1ow in ducts of general cross 
section. The transport equation for fully developed tlow is solved 
using a boundary fitted coordinate system. The use of 
segmentation to represent the boundaries allows the partition of 
the t1ow domain making the treatment of complex geometries 
easier. Results for severa! geometries mapping the physical 
domain (x,y) in to the computational domain (1J ,Ç) are presented. 
Making use of appropriate symmetry tines, solutions for only a 
fraction o f the cross section are also presented. The numerical 
results show the importance of grid arrangement close to 
boundaries where a Newman boundary condition prevails. The 
intluence of the grid close to junction of segments in the same 
houndary is also presented. 



A3Ciil VIl ENCIT- Rio de Janeiro,RJ BRAZIL (November, 1998) 

PUC 
RIO 

VARIAÇÃO DA VELOCIDADE DE ESCOAMENTO 
DE AR INDUZIDO POR CONVECÇÃO NATURAL 

EM UM CANAL VERTICAL 

George S. Marinho*, 
Samuel W. Celere, Antônio M. Santos. 

* Departamento de Engenharia Mecânica- CT- UFRN 
59072-970- Natal - RN - Brasil 

Dpto. Engenharia Mecânica - EESC - USP 
13250-970- São Carlos- SP- Brasil 

RESUMO 

Experimentos foram realizados para estudo do efeito da separação das paredes de um canal vertical na 
velocidade de escoamento de ar induzido por convecção natural devido ao aquecimento produzido por 
uma placa plana colocada em seu interior. A posição do trocador de calor foi variada em relação às 

coordenadas vertical e horizontal do canal, cujas paredes móveis permitiam várias configurações 
geométricas. A análise dos dados obtidos nos ensaios possibilitou a determinação das posições 

do trocador no canal para as quais são associadas as maiores velocidades de escoamento de ar. 

INTRODUÇÃO 

A transferência de calor por convecção natural em canais é um 
tema que vem se fazendo presente na literatura técnica já há algum 
tempo. Desde o trabalho experimental pioneiro de Elenbaas ( 1942) 
até o primeiro trabalho numérico, de Bodoia e Osterle ( 1962), a análi­
se do problema foi feita sem muitas pretensões quanto à aplicação 
prática dos resultados. Entretanto, depois do surgimento do transistor 
nos anos 60 e o conseqüente aumento do mercado de equipamentos 
eletrônicos individuais, observou-se um aumento significativo dos 
estudos sobre o problema, que passou de curiosidade cientílica à ne­
cessidade técnica: a maior densidade de componentes por área exigia 
taxas de transferência de calor maiores, sob pena de se comprometer a 
integridade física dos sistemas. O problema tomou-se critico com o 
surgimento dos primeiros computadores pessoais, nos anos 70. A par­
tir daí houve uma diversificação dos aspectos considerados nos estu­
dos sobre o aumento da taxa de transferência de calor em canais. A 
convecção natural, que até então havia recebido pouca atenção por 
parte dos pesquisadores, passou a ter maior relevância, j á que, quando 
combinada à convecção forçada permitia aumentos de até I 0% na 
taxa de transferência, como haviam demonstrado Acrivos em 1958, 
Mori em 1961 e Lloyd e Sparrow em 1970, citados por Burmeister 
(1983). 

A viabilidade do aproveitamento da convecção natural como 
forma de se beneficiar os processos de convecção forçada depende da 
correta combinação de vários parâmetros intrinsecos ao fenômeno. 
Como esses parâmetros exercem influência mútua, a análise do pro­
blema continua muito complexa. Entretanto, há um consenso entre os 
pesquisadores no que diz respeito à importância dos aspectos geomé­
tricos no aumento da taxa de transferência de calor em trocadores si­
tuados no interior de canais verticais. Marsters ( 1975) determinou um 
aumento de até 50% na taxa de transferência de calor devido ao con­
finamento de um cilindro horizontal entre paredes verticais. Haaland e 
Sparrow (1983) consideraram numericamente o efeito chaminé como 
forma de induzir passivamente o aumento do fluxo de ar através de 
um canal vertical e, desse modo, aumentar a taxa de transferência de 
calor. Sparrow et ai. (1983) determinaram experimentalmente au­

mentos de até 60% na taxa de transferência de calor por convecção 
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natural devido ao confinamento de um cilindro em um canal vertical. 
Oosthuizcn ( 1984) obteve resultados numéricos semelhantes aos de 
Haaland e Sparrow (1983), identificando aumentos na taxa de transfe­
rência de calor idênticos aos de Marsters (1975). Sammakia et ai. 
( 1985), utilizando um anemômetro de filme quente, analisaram a 
uniformidade da velocidade de escoamento de ar na entrada de um 

canal vertical aquecido c detectaram variações máximas de ± 0.1 cm/s 
ao longo da seção do canal. Ravine e Richards (1988) realizaram a 
primeira investigação experimental sobre os efeitos da razão geomé­
trica na convecção natural em um canal vertical com aquecimento dis­
cretizado e concluíram que a condição de escoamento laminar é per­
feitamente aplicável para números de Raylcigh maiores que 145. 
Santos e Celere (1995) investigaram experimentalmente a influência 
da variação da posição de uma placa plana aquecida em um canal ci­
líndrico vertical no aumento da velocidade de escoamento de ar e, 
consequentemente, na taxa de transferência de calor, com o objetivo 
de promover o condicionamento térmico de ambientes. 

Além de aumentos nas taxas de transferência de calor em 
equipamentos eletrônicos, os resultados dos estudos sobre a con­
vecção natural em canais verticais podem ser aplicados no condi­
cionamento de ambientes habitáveis. Nesse caso, a velocidade 
constitui um parâmetro fundamental para a análise da influência 
dos aspectos geométricos no fluxo de ar induzido pelo aqueci­
mento do canal. Na literatura técnica consultada, observou-se que 
a maioria das investigações experimentais que tratam do proble­
ma do escoamento de ar em canais é realizada em túneis de vento. 
Com exceção de LaPica et ai. (1993), todos os demais trabalhos 
consideraram uma velocidade prescrita na entrada do canal e 
analisaram os efeitos da variação da razão geométrica na taxa de 
transferência de calor. O presente trabalho trata da análise expe­
rimental do efeito da separação das paredes de um canal vertical 
na velocidade de escoamento de ar induzido por convecção natu­
ral devido ao aquecimento assimétrico c discretizado produzido 
por uma placa plana colocada cm seu interior. O estudo teve por 
objetivo a determinação dos pontos de máximo e de mínimo da 
velocidade de entrada de ar no canal em função da posição do 
trocador de calor. 



PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL 

Para a realização dos experimentos utilizou-se material de 
baixo custo e fácil aquisição no comércio local. Para a medição 
dos parâmetros atinentes ao processo utilizou-se instrumentação 
comum à maioria dos laboratórios de universidades. 

Canal de Escoamento. A figura I apresenta o esquema do canal 
construído para confinamento do tluxo de ar induzido por aqueci­
mento produzido pelo trocador de calor. As paredes, com camadas 
duplas de compensado naval, podiam ser deslocadas umas em rela­
ção às outras, permitindo modificar a área da scção de escoamento 
de ar e, dessa forma, obter diferentes valores de razão geométrica. O 
canal de escoamento foi confinado em uma câmara de estabilização 
térmica e esta, por sua vez, foi confinada em uma sala de estabiliza­
ção. Os equipamentos para monitoração e gravação dos sinais pro­
duzidos pelos instrumentos de medição foram montados em uma 
ante-sala, ao lado da sala de estabilização, de modo a minimizar as 
interferência externa sobre o ambiente de experimentação. 

trocador 
de calor 

Figura I : Canal de escoamento de ar. 

Medição da Velocidade de Escoamento de ar. Para a determina­
ção da velocidade de escoamento de ar na entrada do canal utili­
zou-se um sistema de medição do tipo anemômetro de fio quente, 
especialmente desenvolvido para operação nas condições do ex­
perimento, ou seja, velocidade induzida por baixas potências de 
aquecimento (Rocha et ai. , 1996). 

Trocador de Calor. Construiu-se um trocador de calor do tipo placa 
plana, de alumínio, com dimensões 12.Scm x 26.8cm e 6mm de es­
pessura, dotado de uma resistência elétrica embutida que era ali­
mentada através de uma fonte digital de corrente contínua. 

Medição de Temperatura. Foram utilizados seis termoparcs do 
tipo T (cobre-constantan) para determinar a distribuição de tem­
peratura na superfície do trocador de calor. Os sinais gerados 
pelos termopares foram eletronicamente compensados e gravados 
em computador, após a conversão A/D obtida por um sistema de 
aquisição de dados de 16canais/12bit. 

Metodologia. A razão geométrica é definida pela relação entre o 
afastamento das paredes (X) e a altura (Y) do trocador de calor 
no canal, 

RG= X/Y (I) 

A velocidade de escoamento de ar na entrada do canal 
(V AR) foi determinada pela substituição do sinal (E) produzido 
pelo anemômetro de fio quente, e registrado pelo computador, na 
equação de calibração (Rocha et ai., 1996), definida por 

E= 0.3S27 + 0.079. Exp[ -(V AR I 0.69S)] (2) 

Na representação gráfica dos dados obtidos nos ensaios, 
considerou-se um valor de velocidade adimensionalizado, obtido 
através da seguinte equação, 

V = V AR/V MÉDIA (3) 

onde V MÉDIA é a média das velocidades obtidas nos ensaios com o 
trocador de calor em cada posição em relação ao eixo Y. Assim, de­
terminou-se uma V MÉDIA para a posição inferior, dada pela média das 
velocidades de todos os ensaios com o trocador fixado em Y = 
23.4cm, o mesmo acontecendo para os casos Y = 50.2cm e Y = 77cm. 

Foram realizados ensaios para nove valores de razão geo­
métrica, obtidos em função da combinação de três valores de se­
paração entre as paredes (7.5, 15 e 30cm) e três valores de altura 
de fixação do trocador em uma das paredes do canal (23.4, 50.2 e 
77cm). Em cada uma das nove posições ensaiadas, o trocador de 
calor foi submetido a três valores subseqüentes de potência de 
aquecimento (8.7, 24.5 e 48.3W). A tabela I apresenta os valores 
das razões geométricas considerados nos ensaios. 

Tabela 1 - Razões geométricas 

altura afastamento 
do trocador entre as paredes razão 

no canal do trocador geométrica 
Y (cm) X (cm) X/Y 

superior 30 0.40 
(77cm) IS 0.20 

7.5 0.10 

média 30 0.60 
(50.2cm) IS 0.30 

7.5 O. IS 

inferior 30 1.28 
(23.4cm) 15 0.64 

7.S 0.32 

Em ensaios preliminares, observou-se que o tempo para o 
trocador de calor atingir o regime térmico(- 2h) era menor que o 
tempo para o estabelecimento do regime de fluxo de ar no canal 

(- 2.5h). Com base nesses dados, determinou-se um tempo de 
4.0h para cada ensaio. 

O regime térmico foi considerado como estabelecido quan­
do a diferer.;:a máxima de temperatura indicada pelos termopares 
fixados no trocador de calor era de aproximadamente 0.1 °C, 
conforme o recomendado por Sparrow et ai. (1983). 
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RESULTADOS E ANÁLISE 

A análise dos resultados foi feita com base nos valores obti ­
dos quando do estabelecimento do regime térmico permanente. 
As tabelas 2, 3 e 4 apresentam os valores de velocidade obtidos 
nos ensaios. 

Tabela 2- Velocidade de escoamento de ar na entrada do canal 
(trocador de calor aquecido a- 50"C- potência 8.7W) 

Posição Y X= 7.5cm X=15cm X=30cm 

superior 4.3cm/s 1.4cm/s I .Ocm/s 
77cm 

média 1.8cm/s 2.7cm/s 1.4cm/s 
50.2cm 

inferior 4.7cm/s 4.7cm/s 2.2cm/s 
23.4cm 

Tabela 3- Velocidade de escoamento de ar na entrada do canal 
(trocador de calor aquecido a - 87"C - potência 24.5W) 

Posição Y X= 7.5cm X=l5cm X=30cm 

superior 5.5cm/s 2.7cm/s 2.0cm/s 
77cm 

média 2.2crn/s 4.3cm/s 2.7cm/s 
50.2cm 

inferior 5.9cm/s 6.3cm/s 3.5cm/s 
23.4cm 

Tabela 4- Velocidade de escoamento de ar na entrada do canal 
(trocador de calor aquecido a- 135"C- potência 48.3W) 

Posição Y X= 7.5cm X=l5cm X=30cm 

superior 6.7cm/s 3.9cm/s 3.7cm/s 
77cm 

média 3.5cm/s 5.5cm/s 3.9cm/s 
50.2cm 

inferior 7.5cm/s 7.9cm/s 5.1cm/s 
23.4cm 

As figuras 2, 3 e 4 mostram os gráficos obtidos para a rela­
ção entre a velocidade adimensional e a razão geométrica. 
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Analisando-se as figuras 2, 3 c 4 pode-se constatar uma 
forte dependência da velocidade de escoamento de ar na entrada 
do canal em relação à razão geométrica. Em comparação aos re­
sultados obtidos por Sparrow ct ai. (1983), que associaram a 
maior taxa de transferência de calor obtida para o trocador situa­
do na posição inferior do canal à maior velocidade de escoamento 
induzido nessa posição, os resultados aqui obtidos mostraram que 
existe um limite para a área da seção de escoamento de ar, abaixo 
do qual o fluxo é prejudicado. Acima desse limite, a indução do 
fluxo volta a ser beneficiada, como pode ser visto nas figuras 2 e 
3, que mostram um aumento na velocidade quando a área de es­
coamento de ar passa de 93.7cm2 para 187.3cm2

, respectivamente 
equivalentes aos espaçamentos de X= 7.5cm c X= 15cm. 

Observou-se uma queda brusca na velocidade quando a se­
paração entre as paredes atingiu o valor máximo (X= 30cm). Isso 
porque, na posição de maior abertura, há uma maior quantidade 
de ar no canal para uma mesma potência de aquecimento e, por­
tanto, uma menor indução de fluxo. 

Os maiores valores de velocidade de escoamento de ar para 
o trocador fixado na posição superior (Y = 77cm) foram obtidos 
na configuração de menor abertura do canal (X = 7.5cm), como 
se vê na figura 4. Esse resultado não contraria aquele obtido por 
Sparrow et ai. ( 1983) nem por Sparrow c Ansari ( 1983), já que se 
trata de uma situação onde a área de abertura de passagem de ar 
através do canal está abaixo do limite que beneficia a indução de 
fluxo. 

Com o trocador situado na posição superior, uma menor 
área do canal é aquecida e, assim, a diferença de temperatura en­
tre a superfície do trocador c o ar é maior. Ao entrar cm contato 
com o trocador, o ar sofre uma brusca variação de temperatura, 
elevando-se no canal cm conseqüência da força de cmpuxo gera­
da pela diferença de densidade. Entretanto, a área do canal acima 
do trocador é muito menor do que nas situações anteriores, con­
seqüentemente a taxa de renovação de ar no interior do canal 
ocorre cm um tempo menor, ou seja, a uma velocidade maior. 
Quando as paredes são afastadas até a posição horizontal inter­
mediária (X= 15cm), o efeito do aquecimento do ar é minimiza­
do devido a uma maior perda de calor através da abertura superi­
or do canal. Como a quantidade de ar no interior do canal au­
mentou para uma mesma potência de aquecimento do trocador, a 
velocidade de escoamento diminuiu, fato que se repetiu quando 
as paredes estavam na posição de maior separação (X = 30cm). 

Observando-se a figura 2 constata-se que houve um au­
mento da velocidade de escoamento de ar cm função da potência, 
como era de se esperar, já que uma maior potência significa uma 
temperatura mais elevado do trocador e, conseqüentemente, um 
maior aquecimento do ar no interior do canal. Ao ser aquecido, o 
ar sofre uma diminuição de densidade, o que provoca o seu des­
locamento para fora do canal de escoamento e a entrada de ar não 
aquecido através da base do canal. Resultados idênticos com re­
lação a esse aspecto também foram obtidos nas demais situações 
ensaiadas, como pode ser constatado através da análise das figu­
ras 3 c 4. 

As tabelas 2, 3 c 4 mostram que, para todas as separações 
de paredes ensaiadas, os maiores valores de velocidade de esco­
amento de ar no canal corresponderam às situações onde o troca­
dor de calor encontrava-se fixado na posição inferior (Y = 
23.4cm), resultado semelhante ao obtido por Sparrow c Ansari 
( 1983) e Sparrow et ai. ( 1983 ), c que está associado ao efeito 
chaminé. 
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CONCLU~IÕFS 

A análise dos dados obtidos nos ensaios permitiu que se 
chegasse às seguintes conclusões: 

a) as velocidades de escoamento de ar no canal foram baixas 
(máxima- 8cm/s) devido às baixas potências de aquecimento do 
trocador de calor; 

b) a velocidade de escoamento de ar no canal aumentou cm fun­
ção do aumento da potência de aquecimento do trocador de calor; 

c) as maiores velocidades de escoamento de ar corresponderam à 
fixação do trocador de calor na posição inferior do canal (Y = 
23.4cm), devido ao efeito chaminé; 

d) para o trocador fixado nas posições inferior (Y = 23.4cm) e 
média (Y = 50.2cm) do canal, houve um aumento no fluxo de ar 
quando a distância entre as paredes aumentou de X= 7.5cm para 
X= 15cm; 

e) há um limite para a distância de separação das paredes do ca­
nal, abaixo do qual a indução de fluxo de ar é prejudicada; 

f) a aplicação do aquecimento assimétrico e discretizado no con­
dicionamento de ambientes é uma opção viável para a obtenção 
do aumento do rendimento de processos de transferência de calor, 
apesar da complexidade da relação entre a razão geométrica e a 
velocidade impedir a generalização dos resultados obtidos; e 

g) a complexidade da relação entre a razão geométrica e a veloci­
dade de escoamento de ar no canal dificulta a determinação do 
valor do espaçamento crítico através de outra forma que não seja 
a empírica. 

Os resultados obtidos nos ensaios deixaram evidente a im­
portáncia do estudo da relação entre o aspecto geométrico c a in­
dução de t1uxo de ar em canais verticais. O conhecimento dessa 
relação é imprescindível para qualquer aplicação da convecção 
natural no aumento da taxa de transferência de calor em equipa­
mentos ou processos e no condicionamento de ambientes. O con­
dicionamento de ambientes por convecção natural necessita es­
sencialmente de renovação de ar. A taxa de renovação é função 
direta da velocidade com que o ar é induzido a entrar no ambien­
te. No caso de canais verticais, a velocidade é função direta da 
potência de aquecimento e varia de modo singular em função da 
razão geométrica, o que faz de cada situação um caso particular e 
daí a importância da análise experimental. 

AGRADECIMENTOS 

Ao CNPq c à CAPES, pelo financiamento da pesquisa. 

Aos Professores 

Woodrow N. L. Roma, SHS-EESC/USP, e 
Fernando M. Catalano, LAE-EESC/USP. 

Aos Técnicos do LAT c LAE/EESC/USP. 



-- ·-·- · · -·-

REFERÊNCIAS 

Bodoia, J.R. e Osterle, J.F., 1962, "The Development of 
Free Convection Between Heated Vertical Plates" , ASME, Jour­
nal of Heat Transfer, Vol.84, pp.40-44. 

Burmeister, L. C., I 983 , "Convective Heat Transfer" , New 
York, John Wiley & Sons, 77Ip. 

Elenbaas, W., 1942, "Heat Dissipation of Parallel PI ates by 
Natural Convection", Physica, Vol.9, pp. I -28. 

Haaland, S.E. e Sparrow, E.M. , 1983, "Solutions for the 
Channel Plume and Parallel-Walled Chimney", Numerical Heat 
Transfer, V o!. 6, pp.l55- I 72. 

La Pica, A.; Rodonó, G. e Volpes, R. , 1993, " An Experi­
mental lnvestigation on Natural Convection of Air in a Vertical 
Channel". International Journal of Heat and Mass Transfer, 
Vol.36, pp.61 1-616. 

Marsters, G.F., 1975, " Natural Convective Heat Transfer 
from a Horizontal Cylinder in the Presence of Nearby Walls", 
The Canadian Journal of Chemical Engineering, Vol.53, pp. 144-
149. 

Oosthuizen, P.H., I 984, "A Numerical Study of Laminar 
Free Convective Flow Trhough a Vertical Open Partially Heated 
Plane Duct" , ASME, HTD, Fundamentais of Natural Convecti­
on-Eiectronic Equipment Cooling, Vol.32, pp.41-48. 

Ravine, T.L. e Richards, D.E. , I 988, "Natural Convection 
Heat Transfer from a Discrete Thermal Source on a Vertical Sur­
face" , ASME, Journal of Heat Transfer, Vol. 110, pp. I007-1009. 

Rocha, A.C.B.; Marinho, G.S .; Hildebrand Jr., L. e Celere, 
S.W., 1996, "Construction and Calibration of a System for Mea­
suring Low Air Flow Velocities in Natural Convection Heat 
Transfer Processes", Anais, VI Congresso de Engenharia e Ciên­
cias Térmicas, Florianópolis- SC, Brasil , Vol.3, pp. l097-1102. 

Sammakia, B.; Carey, V.P. e Gebhart, B. , 1985, " Measure­
ments and Calculations of Transient Mixed Convection in Air", 
lnternational Journal of Heat and Mass Transfer, Vol.28, 
pp. I 837-1846. 

Santos, P.R.P. e Celere, S.W., 1995, "Simulação de Fluxo 
Térmico Induzido", Anais, Encontro Nacional de Modelos de 
Simulação de Ambientes, USP, Faculdade de Arquitetura e Ur­
banismo, São Paulo-SP, Brasil, pp.283-298. 

Sparrow, E.M.; Mendes, P.S.; Ansari, M.A. e Prata, A.T., 
1983, "Duct-Flow Versus Externai-Flow Natural Convection ata 
Short Wall Attached Horizontal Cylinder". International Journal 
of Heat and Mass Transfcr, Vol.26, pp.881-889. 

272 

Sparrow, E.W. e Ansari, M.A. , 1983, "Natural Convection 
and Radiation from a Finned Horizontal Tube with Vertical and 
Horizontal Shrouding Surfaces", M.Sc.Thesis, The Graduare 
School of The University of Minnesota, USA. 

ABSTRACT 

An experimental investigation was developed to analyse the 
influence of the aspect ratio geometric parameter on natural con­
vection induced air flow velocities in a vertical channel with an 
asymetric di scrcte heating source. The results allows to identi­
fying the values of the aspect ratio that promote the enhancement 
of the ai r velocity through the channel. 
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RESUMO 

No presente trabalho um procedimento empregando a equação integral de camada limite será utilizado, juntamente 
com uma nova expressão para o perfil de velocidade, na análise de escoamentos turbulentos. Uma velocidade 
característica do escoamento a qual não se anula no ponto de descolamento, e que considera os efeitos do gradiente de 
pressão além da influência da tensão de cizalhamento na parede será utilizada. Os resultados obtidos serão comparados 
com dados experimentais, assim como com o modelo de turbulência de Cebeci-Smith mostrando um bom desempenho. 

INTRODUÇÃO 

O estudo do escoamento na camada limite turbulenta é de grande 
importância no tratamento de muitos problemas de engenharia como, 
por exemplo, no cálculo de perdas em turbomáquinas e no 
dimensionamento de trocadores de calor os quais devem ser 
analisados de forma precisa e barata. Nesse contexto a formulação 
integral da camada limite pode ser empregada fornecendo uma 
alternativa simples e acurada para a análise desses fenômenos. 
Muitos autores ( Whitfield et ai (1981), Strawn et ai (1984), Moses 
( 1969) ) aplicaram a formulação integral da camada limite, de 
diferentes formas, no tratamento de vários tipos de escoamentos 
turbulentos obtendo resultados satisfatórios. Esses procedimentos 
contudo, apresentam dificuldades na descrição do escoamento 
próximo ao ponto de descolamento, limitando a sua aplicação aos 
escoamentos onde não ocorra separação. 

No presente trabalho será apresentada uma extensão da 
formulação integral válida na região de separação da camada limite. 
Uma versão da lei da parede aplicável no ponto de descolamento 
será utilizada, além de uma velocidade característica do fenômeno 
que não se anula quando a tensão na parede tende a zero, como 
acontece com a clássica velocidade de fricção. Uma comparação 
com resultados experimentais assim como com o modelo algébrico 
de Cebeci-Smith será apresentada mostrando bons resultados. 

A FORMULAÇÃO INTEGRAL DE CAMADA LIMITE 

A formulação integral é obtida através da equação de camada 
limite ( Schilichting, 1968) a qual é mostrada abaixo 

êJu êJu I dP CJ
2u êJu'v' 

u-+v-=---+v--+--
êJx êJy p dx êJ/ êJy 

(I) 

(2) 
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onde u e v representam as velocidades na direção de x e y 
respectivamente, Pé a pressão, p a massa específica, v a viscosidade 

cinemática e u'v' é a tensão turbulenta. A Eq. (2) representa a 
equação da conservação de massa para o caso incompressível, 
bidimensional e estacionário. Integrando-se a Eq. (I) na direção de y 
nos limites de y=O a y=Õ onde 8 é a espessura da camada limite, 
temos com auxílio da Eq. (2) a seguinte relação: 

de 1 dV • C1 -+--(28+8 )=-
d.x Udx 2 

(3) 

na obtenção da equação acima foram empregadas as 
seguintes condições de contorno: 

u(x,8)=U(x) (4) 

u(x,B)=O (5) 

Na Eq. (3) c1 é o coeficiente da atrito na parede U(x) é a 
velocidade de escoamento potencial e 8 e 8* representam as 
espessuras da quantidade de movimento e de deslocamento as 
quais são definidas abaixo: 

(6) 

8 ' = 1(~-~)dy 
" v 

(7) 

A Eq. (3) constitue uma grande simplificação em relação ao 
sistema composto pelas Eqs. (1)-(2) pois esse conjunto de 
equações diferenciais parciais foi transformado em uma única 
equação diferencial ordinária de primeira ordem. A equação 
diferencial Eq. (2) necessita, contudo de uma relação adicional 
que descreva o perfil de velocidade, pelo menos de forma 
aproximada, para ser resolvida. A obtenção de uma relação que 
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expresse adequadamente o perfil de velocidade é de grande 
importância na precisão dos resultados a serem obtidos 
utilizando-se a Eq. (3). Um procedimento muito empregado é a 
combinação da lei da parede logarítmica juntamente com a 
função de Coles para a região da esteira. Essa metodologia. 
apesar de fornecer bons resultados, somente pode ser utilizada 
nas regiões de escoamento longe do ponto de descolamento onde 
a lei logarítmica clássica é válida, o que limita muito a sua 
aplicação cm problemas práticos. Com objetivo de contornar essa 
dificuldade será empregada aqui urna versão da lei da parede, 
válida ao longo de todo o escoamento inclusive na região de 
separação (Cruz e Freire, 1998), a qual é mostrada abaixo: 

2 
u= -

k 

dP frj;1 r p + ~,- r p \r/ p dx H j 

dP f~ 
r p + ~Y + r p 

11"/ p d.l 11"/ 

r~ dP u, " +--v+-ln 
P pdx· k 

- !!.!.. I n (_!!!__ __::_ ) 
k pdx 4u; 

(8) 

onde u, = ~r .. / p , r,.. é a tensão de cizalharncnto na parede 

c k = 0,41, o parâmetro u, é urna velocidade de referência 
definida através da raiz da seguinte equação algébrica ( Cruz e 
Freire, 1998 ) 

, r,. dP 
u,--u,-v-=0 

p pdx 
(9) 

As Eq. (8) c Eq. (9) representam uma generalização da 
formulação da lei da parede logarítmica clássica pois, longe do 

r d P 
ponto de descolamento quando --"·- > > y as 

p p d X . 

Eqs. (8)-(9) assumem a seguinte forma: 

~=_!_ln(,. !!..!..)+~ 
u, k . v k 

(lO) 

u, = u, (II) 

Ou seja a clássica lei da parede logarítmica é recuperada. Na 
região próxima ao ponto de descolamento onde r,.=O tem-se que 
o sistema de equações composto pelas Eq. (8)-(9) pode ser 
reescrito corno sendo: 

_!1__=~~\'ll, +~ 
li, k . v k 

(12) 

( 13) 

corno se pode notar a lei logarítmica desaparece na região de 
separação sendo substituída pela Eq. (12) , do mesmo modo, a 
velocidade de fricção ( u, ) não pode mais ser utilizada corno 

velocidade característica do fenômeno já que agora r,.=O, 
portanto a velocidade característica do fenômeno no ponto de 
descolamento é descrita pela Eq. ( 13). 

Para que se possa obter o perfil de velocidade ao longo de 
toda a região da camada limite devemos somar à lei da parede 
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(Eq. (8)) a chamada função de Coles para a região da esteira 
(Coles, 1956) a qual é mostrada abaixo: 

n(r)( ( ")) -k ]- COSJr S ( 14) 

na equação acima o parâmetro ll foi alterado segundo White 
( 1986) para levar cm consideração os efeitos decorrentes do 
gradiente de pressão externo, passando a ser descrito pel a 
seguinte relação: 

( ( 

8 . ·) 071 n x) = 0.8 0.5 +~__ti_!__ . -
u, pdx 

( 15) 

A combinação das Eqs. (8). (9), (14) c (15) fornece a seguinte 
expressão para o perfi I de velocidade 

[~ 
r/1' r:-7': 

r p + ~ . ." -vrh./P 2 dP l/r ,../ p rú 
r,.. - · + - ln 

u = -k I ;;;; + P d.x ) k r; _:~!__ fjP 
V r jP + " + r p 

. H' w p dr 

-~l{dP ~}08(0.S+ 8: dP.Jm'(l-coJl)" (16) 
k pdx4u;~ k tt , fXÜ ~\ 8 J 

RESULTADOS E ANÁLISE 

Os resultados obtidos utilizando-se as Eq. (3) c Eq. (16) para o 
cálculo do escoamento na camada limite turbulenta foram 
comparados com os dados experimentais de Simpson (1981) para a 
região de descolamento. Os dados obtidos por Simpson são 
largamente conhecidos e utilizados como referência neste tipo de 
comparaç~o. retratando com detalhe o processo de separação 
turbulenta existente sobre perfis aerodinâmicos, como pode ser visto 
na figura abaixo: 

ESCOAMENTO //..-:/P~~· .. .~ ... P'. .........~ .. - < 

/ / . -~ ,~ .... ~~): u ~-4:.:;,.;~ 
.'l..-_.-'t::"· ,. , 'LL' ·'-',.J.'' 1t:: 

-·~~:-:· :-.:~~~;~--:--:-:· ; · _ P ~ - r'--;-- -
r/~~:·~~~~~ ~;/~:~~~A,~~;~~ 
I X 

Figura I: Experimento de Simpson. 

Nas figuras 2, 3, 4 c 5 sfto mostradas comparações entre os 
perfis de velocidade experimentais com os resultados obtidos 
com a presente teoria. Os valores calculados reproduzem 
adequadamente os resultados experimentais tanto longe quanto 
próximo ao ponto de descolamento. Esses bons resultados se 
devem principalmente it utiliza~· ão da Eq. (8) para a descrição do 
perfil de velocidade na região próxima à parede, pois propicia 
uma adaptação suave aos efeitos decorrentes de desaparecimento 
da tensão de cizalharncnto na parede c a conseqüente perda de 
validade da lei da parede logarítmica clássica. Isso pode ser 
atcst.tJo observando-se a figura 5 a qual mostra um perfil de 
velocidaJe próximo ao ponto de descolamento. Vale ressaltar, 
contudo o ajuste feito na função de Coles ( Eq. ( 15)) para 
escoamentos com forte gradiente de pressão adverso. 
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Uma comparação entre os valores das espessuras de 
quantidade de movimento, de deslocamento e da camada limite 
com os resultados da formulação aqui proposta pode ser vista nos 
gráficos 6, 7 e 8 respectivamente, novamente a concordância 
entre os experimentos c o resultado teórico é boa. A discrepância 
encontrada, principalmente no cálculo da espessura da camada 
limite, em relação aos experimentos na região longe do ponto de 
descolamento é provavelmente devido a relação da Eq. (15) não 
reproduzir o valor indicado por Coles para o parâmetro ll 
(fl=0.55) no limite com 8 * dP como seria de se esperar 

--~o 
u; pdx 

longe da região de separação. Ainda deve-se levar cm conta as 
características do experimento realizado por Simpson, no qual foi 
utilizada transpiração de ar para controle do perfil nas regiões 
iniciais do escoamento, situação não prevista pela equação 
utilizada. Apesar disso, esses resultados ainda são comparávei s 
aos encontrados na literatura apropriada (Schetz, 1984), e 
melhoram gradativamente ao longo do escoamento. Poderemos 
notar a seguir que para o cálculo do coeficiente de atrito na 
parede, que é o objetivo da presente formulação, a intluência 
desses erros foi minimizada. 
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Os valores do coeficiente de atrito C1 experimentai s 
juntamente com os valores previstos pela presente formul ação 
assim como os resultados da formulação diferencial utilizando-se 
o modelo de Cebeci-Smith (1974) são mostrados na figura 9. Os 
valores calculados com o modelo de Cebeci-Smith descrevem 
com certa precisão os dados experimentais principalmente na 
região longe da separação, não fornecendo contudo bons 
resultados quando a tensão na parede tende a zero. Os valores 
obtidos com a presente formulação são comparáveis aos 
resultados obtidos com a formu lação diferencial ao longo de 
quase todo o escoamento sendo que na região de separação os 
resultados aqui obtidos mostram um desempenho superior. 
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CONCLUSÃO 

No presente trabalho um procedimento utilizando a equação 
integral da camada limite foi empregado no cálculo de 
escoamentos turbulentos. Uma expressão para o perfil de 
velocidade válida ao longo de todo o escoamento, tanto longe 
quanto próximo ao ponto de descolamento, foi apresentada 
juntamente com uma velocidade característica que não se anula 
quando a tensão de cizalhamento tende a zero, como acontece 
com a clássica velocidade de fricção (u, ). 

Foi mostrado que, apesar de sua simplicidade, a presente 
formulação reproduz satisfatoriamente os resultados 
experimentai s apresentando valores comparáveis aos de 
formulação mais sofisticada. Isto indica que o procedimento aqui 
proposto pode ser utilizado na solução de muitos problemas de 
engenharia fornecendo uma boa relação entre o custo 
computacional e precisão dos resultados. Uma extensão para o 
caso térmico da presente formulação também pode ser feita a 
qual forneceria uma forma simples para o cálculo do coeficiente 
de troca de calor na parede. 
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ABSTRACT 

ln rhis work a method using rhe boundary layer integral 
equarion andais o a new expression for r h e velocity pro files, rhat 
CCI II be used of the separation region, wi/1 be applied to ana/yze 
rurbulenr jlows. A characteristic velocity that takes imo account 
rhe effecrs of the shear stress at the wall as well as the injluence 
of the pressure gradient will be used. A comparison of the results 
wirh Simpson' s experimental data for separating turbulent 
boundary layer and the Cebeci-Smith turbulence model wi/1 be 
done, showing good agreement. 
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SUMMARY 

A numerical swdy has been pe1jonnedjor nawral convection in a llt:o-dimensiona/, vented slot filled with air. 
One of the vertical side walls is maintained a/ unifonn cold temper,ature, while the other vertica/wa/1 of finite 
thickness and thermal conductivity is immersed illlo a hot fluid reservoir. Conjuga/e bowrdary larers along 
both sides of the immersed wa/1 are considerecl. The key geometrical parameters are the spacing between the 
vertical walls, lhe size of the inlet and mttlet vents and their locations. The effect of sw:face radiation on lhe 
flmv field and heat rransfer is examinai for various cold walltemperarures. 

INTRODUCTION 

Natural convection flows betwecn vertical plates and within 
differentially heated cavities have becn the subject of many 
analytical, numerical and experimental investigations because of 
their applications in thermal control of electronic equipment, energy 
conservation in buildings, nuclear technology for safety purpose, 
and many others fields. The dynamical boundary conditions in 
closed enclosures are well delined and recent studies have brought 
attention regarding the mathematical fonnulation of pressure and 
flow fields at the entrance and exit of vertical channels (see fór 
example Nakamura et ai. , 1982, Miayamoto et ai. , I 989: Martin et 
ai., 1991). On the other hand, little research works were conducted 
in the area of vertically vented enclosures. According to Sefcik et ai. 
(1991) the vertical venting desi.>,'llation indicates that the buoyancy­
driven tlow and heat transfer are restricted by vents a1 the top and 
bottom boundary walls of the enclosure. Such a geometrical 
configuration is encountered in many applications ranging from the 
cooling of electronic equipment to the passive solar heating of 
buildings (Trombe walls for example). lt can be added that thc 
vented enclosure problem is generally complicatcd by thc increasc 
in geometrical parameters required to dcscribe the channel and, for 
most of applications, by the asymmetrical thermal boundary 
conditions. ln the studies of SparTow and Azevedo ( 1985) and 
Sefcik et ai. ( 1991) the channcl consisted of a heated wall 
maintained at constant tempcrature while the remaining walls were 
insulated. Hence, the problem formulation rescmbles thc classical 
vertical plate channel, except that thc llow tield strongly depcnds on 
the opening sizes and locations which exert a strong intlucnce on 
llow rate and t1ow structurc that generally rcveals recirculation 
zones. 

ln the aforementioned papers, the effect of radiativc 
exchanges between the heated wall and the othcr walls was 
neglected. This assumption is not valid for many practical 
applications in which the therrnal equilibrium of thc unheatcd 
walls results from a balance hetwcen heat transfcrs by natural 
convection and thermal radiation. ln addition, the conductivc 
heat transfer through the vertical unheated wall may 
signiticantly affect the chimncy effcct in the vented ~nclosurc. 

The purpose of the prescnt study is to consider a more 
realistic contiguration for which internal and externa! natural 
convection flows interact as wcll as radiative cxchanges arnongst 
surfaces. We consider a vertical channel with uniform, 
rectangular cross-scction bounded by <m isothermally coolcd wall 
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and by an unhcatcd wall connectcd to a plenurn chamber through 
vcnts located at the top and bottom parts of the unheated wall. 
Figure I shows schcmatically a side vicw of thc cnclosure. This 
rcscarch prograrn was tirst conductcd to providc an assessmcnt of 
the efticicncy of protcctive glazing used to prevent condensation 
of watcr vapor on staincd-glass windows in historie buildings 
becausc inside glass pitling is the rcsult of repeated 
condensations. The capability of such a dcvicc for preventing 
condensation depcnds on thc !low rate in the clearance between 
thc protectivc glazing and the staincd-glass window and on thc 
convcctivc hcat flux transfcrrcd from the air !low to the stained­
glass window. Thc key geometrical paramctcrs which contrai the 
buoyancy-drivcn flow and thermal efticiency of lhe device are the 
spacing betwecn thc two vertical walls, the widths of inlet and 
outlet vents and thcir locations while thc buoyancy force depends 
strongly on the differcnce in temperaturc hetween the building 
inside and outside. 

MATHEMATICAL FORMULATION 

The prescnt work is a numerical simulation of buoyancy­
driven llows and heat trans!Cr both within a vcntcd enclosure and 
along thc rear sidc of the right-hand vertical wall of linite 
thickncss , as schcmatically dcpicted in Fig. I . Hcnce, we are 
considcring conjugate heat transfcr on thc two sidcs of a vertical 
wall scparating a vented cnclosurc having a cooled vertical wall 
and an intinite reservoir filled with a hot fluid (humid ai r). 

Since the tlow and hcat transfer are governed by elliptica l, 
partia! differcntial equations, the solution is sensitive to the 
assumptions used for modcling inlet and outlct flow conditions. 
Thc intlucncc of inlct conditions on natural cunvection in 
vcrtically opcn channcls were discussed in severa! papers, hut no 
clear consensus carne out about the best prcssure boundary 
condition to be rctained at high Grashof numbers, e.g. assumption 
of zero pressure defect or inviscid assumption and use of the 
Bernoulli equation (Nakamura ct ai. , 1982, Miayamoto et ai. , 
I 989). ln some other works, the computational domain was 
extended to bypass the problem of prescribing the boundary 
conditions al the channel inlct (Martin et ai., 1991). Similar 
procedures werc also used for open or partially open cavities. ln 
thc prcsent study, extcnsion ofthe computational domain far from 
thc vents is requircd for two reasons. First, the shcar stresses are 
not small in the rcgions close to thc vents since the hot lluid does 
not penetratc axially into the channel. Second, any realistic 



thermal boundary condition can be applied at the outside surface 
of the bounding wall because Iarge changes in the natural 
convection heat transfer coeflicient occur from thc top to the 
bottom. The computational domain for the solution is also shown 
in Fig. I; it is closcd with three tlctive boundaries, ali open to 
allow t1uid to move in and out. These boundaries have to bc 
located far enough from the ventcd cnclosure in order not to 
perturb significantly both the flow inside and the externa! tlow 
along the bounding wall. Temperatures of lluid coming into the 
domain are set to the hot temperature since the main tlow 
direction is downward. On the bottom boundary, temperature 
gradients are set to zero for fluid going out ofthe domain. 

r, 

r2 

unheated wall 
T11 

D w 

H 

y 

a! , .................. r ....... 3 ................................................... : 

Figure 1- Geometry of thc vented slot and computational 
domain (dashed !ines) 

Governing eguations. ln order to simplify the 
mathcmatical formulation and to rcduce the numbcr of 
dimensionless parameters, radiative exchanges amongst 
surfaces are neglected at first. lt is assumed that the flow is 
laminar, steady and that the Boussinesq approximation can be 
applied (i.e. the thermophysical properties of the fluid are 
constant except for the den sity in the buoyancy term). With the 
above assumptions, the equations in the fluid domain are cast 
in dimensionless form by scaling lengths, velocity and 

temperaturc differcnce (T- T0) by H, a/H and (Th- Te) 

respectively, where H is the height of the enclosure, a the 

thermal diffusivity and T0 = (Th + Tc)/2 is the reference 
tempcrature. For the coordi nates shown in Fig. I , the 
dimensionless governing equations in the flow region can he 
writtell as: 

au + av = 0 ax av 

U-+V- = --+Pr --+--au au êlP (a ~ u él
2 U) 

dX av ax ax 2 êlY 2 
(2a) 

U-+V- = -- +Pr --+--, +Ra 11 Pr6(2b) av av aP (êl
2 V a2v) 

ax av av ax 2 av-

U-+V-= --+--ae ae (a 2e êl
2e) 

êlX êlY êlX 2 êlY~ 
(3) 

Equations (I )-(3) are to bc sulved subject to the following 
hydrodynamic and lhermal boundary conditions when radiative 
exhanges are ncglected ; 

• along rhe cooled wall ar wzifonn remperalltre 

e r = - 0.5 ; u = v =o at X = O and O~ Y ~ I (4a) 
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• ar the adiaharic end walls of rhe vented enclosure 

~ = O· U =V= O at Y = 0,1 and O:<::; X:<::; D ' (4b) ()Y , 

• along rhe walls of rhe resen,oir 

a e • . 
- = O · U = V = O at X = D +e ax · (4c) 

and - 8' :<::; Y :<::;O ; I:<::; Y :<::; 1+8 ' 

• ar rhe boundaries of rlze compurarional domain (indicated 
as r,, r2 and r3) 

(4d) e = o.5 ; u = v = o 

~=o· u = av =O 
av · av at r, and rl (4e) 

The conduction problem in the unheated wall is governed 
by the two-dimensionnal conduction equation, which in 
dimcnsionless form, reads 

(
êl

2

0;, + êl
2

0; )=o 
ax- av - (5) 

The thermal boundary conditions at the two surfaccs of the 
unhcatcd vertical wall are detcrmined by a balance between 
conduction and convcction as 

~- N ()f:lw 
ax - k ax l" x-o· "' x-o·.,· 

O$Y:s;h ': 

h. +Q! $ Y :s; I - (11 • + Q)) 
l-h '5 Y$l 

(6) 

ln the above set of equations it can be seen that the 
geometry of the problem is characterized by four dimensionless 

Iengths (D', e' , h' and "A\ 8' and w' are only related to the 

size of the externa) computat ional domain, and should be taken 
to be sufficiently large to have a negligible int1uence on the 
solution. 

From a physical point of view, the relevant dimensionless 
parameters are thc Rayleigh number based on the height of the 

vented enclosure, RaH = gp(Th- T0 )H
3/av, the Prandtl number, 

Pr = v/a, the height-to-length aspect ratio, A= H/D or 

A = I /D ·, the dimensionless thickness of thc bounding wall , e' , 
the dimensionless height of the parts above and below the 

vents, h' , the dimensionlcss width of the vents /...' , and the 

thermal conductivity ratio , Nk = kwlkr, the ratio of the thermal 
conductivity of the wall to that of ai r. 

Solution procedure. The governing equations were 
solved in primitive variables using a contrai volume method 
and emp loying the SIMPLER algorithm for the velocity­
pressure coupling (Patankar, 1980). The momentum and 
cnergy equations were cast in transient form and the time­
integration was performcd using an ADI scheme until a 
steady final state was obtained. At high Rayleigh numbers, a 
streamline sccond-order upwinding was introduced to damp 
uut spurious oscillations caused by the advection terms 
(QU ICK scheme). Under-relaxation parameters were used for 
velociti es and temperatures to contrai the advancement of the 
solution filed. 

TI1e numerical code was extensively validated against 
benchmark problems to check its validity. Calculations were 
first performed for t1ow and heat transfer in differentially 
heatcd cavities of various aspect ratios. These comparison tests 
are not di scussed here. Second, partitioned enclosures were 



considered since this geometry is more closely related to that of 
the problem undcr consideration. Hencc, Table I prcsents 
comparisons bctwcen thc numcrical rcsults of Zimmcrman and 
Acharya ( 1987) in a squarc enclosurc of width L with pcrfcctly 
conducting horizontal end walls and finitely conducting 
vertical baftles of width D/L. As it can be seen, the numerical 
results are in good agreement for various Rayleigh numbers 

and for two conductivity ratios, Nk = 2 and Nk = 500. Finally, a 
comparison between the prescnt results and those of Nakamura 
et ai. (1986) for natural convection-radiation intcraction in an 
air-filled enclosure with A= 5 is shown in Table 2. Here, for 
the vertically partionned cavity, the vertical wall is located at 
cavity midplane. The total and radiative Nusselt numbers for 

differcnt hot wall emissivities (Eh) are reportcd in Table 2 for a 

partionncd cavity having an cmissivity of the partition, Ep on 
each of the sides. 

Table 1-Comparisons of mcan Nusselt numbcrs at thc hot wall 
[Z.& A.: Zimmerman and Acharya (1986), present] 

1.25 1.24 1.22 1.21 1.20 1.20 
2l 2.95 2.95 2.90 2.90 2.75 2.76 

= I ~~~ 

1

2.74 2.73 2.69 2.69 2.52 2.57 
2 4.61 4.69 4.58 4.65 4.43 4.49 

500 4.18 4.17 4.14 4.18 4.01 4.09 

Accuracy of the results for thc vcnted-slot configuration 
was thcn determined by a sequence of calculations carried 
out by increasing the grid density. The mesh was graded with 
the smallest elements near the solid walls and in the 
neighborhood of the inlct and outlet vents. An estimate for 
the grid size along the vertical sidc walls of thc cnclosurc 
was made by calculating the arder of magnitude of the 

dimensionlcss boundary laycr thickness (d' = A 175/RaH
025

) 

and by assuring that at least four points are in the boundary 
layer. Grid tests were conductcd to cnsurc that thc rcsults 
were independent of both grid density and size of the exterior 
computational domain. Based on thc rcsults of such grid 
testing, the solutions discussed in the next sections wcre 
obtained by utilizing 148x80 grid points (streamwise x cross­
stream directions), how large B' and w' were. lt should be 
noted that in the farficld from thc vented slot, the grid was 
non-uniformly distributcd with contrai volumes of much 
larger size. 

Table 2-Comparisons of convective (Nuc) and total (Nu1) mean 
Nusselt numbcrs along the hot wall [N et ai.: Nakamura ct ai.] 

Rau = 6.21 10
4 N. et ai. prescnt 

EH E o Nr TofTh Nuc Nu1 Nuc Nu1 

0.03 0.03 6.36 0.866 1.33 1.39 1.31 1.36 
I 0.33 6.36 0.866 1.24 1.47 1.23 1.44 
I I 6.36 0.866 1.09 3.89 1.08 3.84 

RESULTS ANO DISCUSSION 

Pure natural convection. Ali of the computations were 
conducted in air-filled slots (Pr = 0.71) and both the thennal 
conductivity ratio and thickness of the unheated-wall were kept 

constant (Nk = 40, c* = A/I 000). Also, the prescnt rcsults are 
for vents very close to the top and bottom end surfaccs (h* = 
D*/2 = I/2A). Therefore, the study was on the effect of three 

dimensionless parametcrs : A, À* and RaH. Solutions werc 

obtained for Rayleigh numbers ranging from 10
8 

to 5.10
11

, 

aspect ratios from A = 20 to A = I 00, and for thrce widths of 

the vents (À = 0.50, D and 1.5 D o r in dimensionless form À* 

2XO 

= l/2A, 1/A and 3/2A). These parameter values correspond 
with thc practical problem under invcstigation (remova! of 
condensation of humid ai r on historie staincd-glass windows). 

Figure 2 displays thc velocity and temperaturc ficlds within 
a air-filled slot of aspect ratio A = 80, the widths of the vents 

bcing cqual to the spacing (À* = D*). lt should be noted that 
the aspect ratio of the enclosure h as been reduced to A = 15 for 
graphical purpose (in ordcr to make possible plots over the 
wholc extcnt of thc slot). Thc computations show that hot t1uid 
penctrates into the enclosure through the upper vent and 
proceeds downstream along the cold surface. When the primary 
inlet t1ow approaches the bottom of thc enclosurc, it turns 
towards thc outlct vcnt. Small rccirculating rcgions are 
predicted along thc unhcatcd wall at largc spacings and/or high 
Raylcigh numbcrs only. ln the range of aspect ratios 
invcstig<Úed, thc tlow can bc considercd as fully developed 
with relativcly high vclocities ovcr a large part of the height. 
Sincc'thc tcmpcraturc ofthc unheatcd wall scts bctwccn thc hot 
and cold tcmpcraturcs, a boundary layer t1ow dcvelops along 
its outside surface. Thus, thc thcrmal cquilibrium of the 
unheated wall is dctermincd from a conjugate problcm: natural 
convection on both sidcs of the wall and heat conduction 
through the wall. 

Figure 2- Yelocity and tcmpcrature fields within the 
ventcd slot and along thc unheatcd-wall 

(A= 80, À*= liA, Ra11 = 10
10

). 

lf the aim of thc vcntcd cnclosure devicc is to maintain the 
unheated wall at a ternperaturc as closc as possible to the 
ternpcraturc of thc reservoir, the intensity of thc externa! 
boundary layer tlow rate is thus a reliable indication of its 
efficicncy. 

Figures 3 show thc ternperature profiles and the vertical 
componcnt of the velocity at the rnid-hcight of a slot with A = 
!00 for various Raylcigh nurnbers. For thcse cases, the size of 

the vcnts is À* = D*. When increasing R a H, the flow is 
intensificd within the ventcd slot whilc it is decreased in the 
externa! boundary layers (Fig. 3a). The internal velocity profilc 
exhibits the feature of a fully-developed channel tlow at a short 
distance from the inlet vent (Fig. 2) and presents a cubic shape 
at low Rayleigh nurnbcrs because the heat transfer bctwcen the 



cold wall and thc unhcatcd wall is mainly by conduction, as it 
can be seen in Fi g. 3b whcre a linear tcmperalure profile is 
displayed ovcr the spacing. Therefore , it can be concluded that 

more fluid enters the vented enclosure as RaH increases. As a 

result, the temperature of lhe unheated wall increases with Ra11 

and the slo pe o f the temperature protilc indicates that the 
cooling of the stream of hot air occurs mainly at the cold wall 
for high Raylei gh number. 
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Figure 3 - Pro fil es of vertical velocity component (a) and 

temperature di stributions (b) at mid-height of thc ventcd slot 

fo r va rious Ra11 (A = I 00, À* = 0 .0 I ). 

According to the traditional form for presenting heat transfer 
results for natural conveclion in channel s, wc util ize lhe 

Nusseil numbcr Nu0 and the dimensi onl ess group Rar)A, both 
of which are based on the spacing D. Therefore , lhe averag'c 
Nusselt number for the vertical walls was evaluated from · 

Nuo =h D/kr. h= (Q/H) /(Th- Tcl 

where Q is the rate of heat transfer per unit-length of depth 
from y = O to H. Thi s presentati on yi elds indeed a bcl!er 
correlation of thc data as it is shown in Fig. 4 where thc Nussel! 
numbers at the cold wall and at thc left -hand side of the 

un heated wall are presented as a funclion of Ra0 /A which 
spans ti ve order of magnitude . For ali of the data reported in 
Fig. 4 , the width of the vents was kept equal to the spacin g. At 

low values of Ra0 /A, the averagc heat transfer at lhe unheated 
wall is nearly constant whil e it increases linearly at the cold 
wa ll. The explanation for thi s outcome is lhat conduction heat 
tran sfer dominates. The differences in the two Nussel! nurnbers 
represent mainl y the convective heat transfer at the cold wall 
due to the weak air-llow rate through the vents. W hen 

2 ~1 

increasing RaofA, the vertical circulation of hot air intensifies 
and the temperature of the unheated wall increases. Therefore 

Nuo tends towards zero since in the limit RaofA -too the 
unheated wall is at the reservoir temperature. ln that limit , the 
externa! boundary layer f1ow vanishes. On the other hand, 
convecti ve transfcr at the cold wall increascs without limit. At 

RaofA = 10
5

, it can be assumed that the cooling o f the hot air 
entering through the top vent occurs at the cold wall only. 
Obviou sly, the thermal res istance of the unhcated wall plays an 

important role on the Nu- variations with RaofA . ln the present 
study, thc conjugate problem is for a low thermal resistance 

(Nk = 40, e* = 0.01 ) so that there is no discernible di fference 

between the present resul!s and those for Nk-too. 
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Fi gure 4 - Vari ations in mean Nu ssclt numbers at cold wall 

and unheated wall as a function of Raof A (À* = 11 A). 

The flow rate th rough the vented slot is shown in Fig. 5 as 

a fun ction of RaH for variou s si zes of the vents. lt is observed 
that the increases in the tlow rate is more impo rtant at low 
Raylei gh numbers , as depictcd by the decrease in the slope of 

the curves when increasing RaH . On account of the aspect ratio 

considered, the viscous effects are dorninant at low RaH whil e 
the head losscs at the inlet and outlet vents become increasingly 

important at high RaH. For practical purpose, it should be noted 

herc that RaH = 1010 and A = I 00 correspond, for examplc, to 
an air-tilled slot o f 4 m hei ght and a temperature difference of 
l5 °C. Figure 5 illustrates also the effect of the size of the vents. 
The effects of the size of the vents were investigated in order to 
lind the optimum vent size for a fi xed spacing. Results have 
shown that sizes o f the vents larger than the spacing are 
un necessary because vi scous stresses are the main cause of the 
reduction of the llow rate. On the othcr hand, the tlow rate 
could be noticeably increased at hi gh cnough RaH provided that 
thc size of the vents are of the a rder of the spacing and located 
very close to the top and bottom walls of the enclosure. Figure 
5 shows indeed that the tlow rate is almost independent of the 

rat io spacing/width o f thc vents at low RaH. When increasing 

RaH the effects of À* increases and use of wider vents is 

required in order to compensate the head-loss effects at the 
vents. However, increase in width o f the vents cannot produce 
a substantial increase in the tlow rate when the vent sizes are 
larger than the spacing. ln conclusion, the present computations 

show that a ratio À/D of the arder of one can be considered as 
an almost o ptimal desi gn for vented slots of large aspect ratio. 
The velocity profiles displayed in Fig . 6 support such a 
conclu sion . 
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Natural convection-radiation intcraction. When surface 
radiation is considercd, thc thermal boundary conditions at the 
solid walls must includc the contribution of the nct radiative 
tlux. By assuming that ali of the solid surfaces are diffuse and 
grey, the dimensionless net radiative tlux, Or._i • at an elemcntary 
surface dA.i located on the left-hand side of the unheated wall 
(cold face) is obtained by solving the linear system of algebraic 
equations 

NS [ Õ;_i ]-Ej l I NS ( 4 4) . I_ -_ -F;~-- Or.j = ----:)I F;l ~e. - e .i I :::; I :::; N s (7) 
í=l Eí Eí 6o j=l 

where F;i is the view factor between two elementary surfaces 

dA; and dA1• E.i the emissivity of dAi, 6o the dimensionless 

refcrence temperature (6o = TofL'l.T) , and 0.i = e.i + 9 0 . ln Eq. 

(7) the radiative tlux is scaled by oT/ 
The net radiative flux at an elementary surface dA; located 

on the right hand side of the unheated wall (face toward the 

infinite reservoir assumed to bc a blackbody at Th) can be 
written in the following dimensionless form: 

Q,_; =E; [(e;~e<Y- (O.S/611 + 1)4 ] (8) 
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The thcrmal boundary conditions at thc solid surfaces are 
determined by a balance between conduction , radiation and 
convection. Thcrefore, cquations (4b) and (6) take the forms: 

ae . 
-=611 N,Q, ; U=Y=O at Y=O.I and O::::X::::D (9a) 
()y 

a e a ew ) -= Nk--+60 N,Q, ax ax at 

e = ew 
X = D. and X = D. +e. 

(9b) 
os;Ys;h·; 

h. + ais; Y :::; I - (h • + Gi) 
1-h· :::;y.,:;) 

whcrc N, = oTo3H/kr is the well-known radiation paramcter. 
Whcn including surfacc radiation in the problem formulation, 
thrce additional dimensionlcss paramcters are introduced (N,. 

60 and E,). Thercfore, thc problem dcpends on 4 geometrical 
parametcrs and 6 flow parameters. Consequently, it seems 
prcferable to investigare the effect of radiative exchanges 
through .a configuration of practical importance in order to shcd 
light on thc cffect of radiation. ln this section, we are thus 
considcring a vcntcd-window problem with application to the 
device uscd to preveni condcnsation of humid air on stained­
glass windows in historie buildings. Thc calculations discussed 
hcre werc carricd out for a 4 m-high vcnted slot with a spacing 

D = 0.05 m. Thc sizcs of the two vcnts were À= O.OS m and 
their location was at 0.02 m from the top and bottom cnd 
surfaccs. Thc computations werc donc for threc outside cold 

tcmperaturcs <Te = -SOC, ooc and +S °C) while the hot 
tcmpcraturc of the reservoir (inside of thc building) was 

T11 = IS 0 C. The emissivities of the diffcrent surfaces were ali 
fixed ate;= 0.95. For these practical cases, the aspect ratio is A 
= 80, the Rayleigh numbcr based on the enclosure height are 

ranged from l\.1 0
10 

to 17 .I 0 10 
according to the temperature 

differcncc. The radiation paramcter is about N, = 185, the 

conductivity ratio Nk = 40 and the thickness of the unheated 
wall e = 4 mm (stained-gl ass window). Othcr computations 
wcre carried out for enclosurcs the hcight of which varying 

from H = 2 m to H = 6 m ( 40:::; A:::; 120). Similar conclusions 
wcre drawn. 

ln ordcr to demonstrare thc effect of surface radiation, the 
hcat llux through thc vented enclosurc and the flow rates 
through thc vents are rcported in Tables 3 and 4. Without 
radiation (Tablc 3), small conductivc hcat fluxes through the 
stained-glass window were predictcd owing to thc high values 
of the Rayleigh numbcr considcred. Indeed, the hcat flux is 
mainly convcctcd through the vcnts. On the other hand , a steep 
incrcasc of thc conductivc hcat flux through the stained-glass 
window is obtaincd by considcring surfacc radiation. Such an 
incrcase is vcry largc in comparison with thc increases of the 
hcat fluxcs convccted through the vents. 

Comparison betwccn Tablcs 3 and 4 shows that thc 
convectivc part of thc hcat flux at the staincd-glass window 

(total hcat !lux minus radiativc hcat tlux, L:-R) is almost 

unaffected by surfacc radiation and that thc radiativc tlux sets 
approximately at the óO% of thc total hcat !lux (Table 4). 
Furthcrmorc, the heat llux convected through the bottom outlet 
vcnt can bc considcred ncgligible duc to the high aspect ratio 
of the vcntcd cnclosure (A= 80). Indeed, combincd heat 
transfer of convcction and radiation on thc cold wall is then 
almost cqual to the sum of the conductivc heat llux through the 
staincd-glass window and of the heat flux of hot air supplied 
through thc inlet vent. 

Although the llow rate systematically incrcascs with 
radiation , the maximum vclocity in thc vented enclosure 
dccrcascs (Table S) bccause the downwards tlow occupics the 
whole spacing and resemblcs a channcl tlow. Howcvcr, cxccpt 



for the di sappearancc of thc upward fluw, thc general fcatures 
of the tlow can be considercd as unchangcd under the effect of 
surface radiation, i.e. vortices at thc top anel bottom part of thc 
vcnted enclosurc and at the vertical wall bclow thc outlct vent 
are still prcsent. ln fact, the main c ffect of radiation is on lhe 
externa! boundary layer (i.c. on the right-hand sidc immerged 
in the hot ambient air): sincc the average tcmpcrature of the 
stained-glass winduw is lowcred undcr thc intlucncc of surface 
radiation, thc externa! boundary layer tlow is significantly 
enhanced. 

Table 3- Heat flux and flow rate (G) for differcnt outside 
tempcratures without surfacc radi ation. 

hcat Flux (W) 

T, 10·10 Cold Stained lnlet outlet 10
3 

G 
o c 

RaH wall - glass vent venl (m3/s) 

5 7.88 763 3.4 71.8 1.1 11.49 
o 12.3 128.2 5.4 125.5 -2.7 13.25 
-5 17.1 185.5 7.3 187. 9 -9.2 14.76 

Table 4- Total heat !lux and flow rate (G) for different outside 
temperatures with surface radiation. R= radiati vc pari uf lhe 

heat !lux ; L total heat tlux at the stained-glass winduw. 

heat tlux (W) 

T, Cold Stained lnle t outlet L I0
1

G 
o c wall glass vent vent (m1/s) 

5 190.6 99.7 87. 3 3.7 190.6 14.10 
R 116.3 R 116.3 

o 297.9 145 .5 156.2 -3.4 298.3 16.63 
R 172.5 R 172.4 

-5 408.3 189. 1 235.8 -16.4 408.4 18.68 
R 226.8 R 226.7 

Table 5 - Comparison of vclocity maxima with (NC-R) and 
without (NC) radi ation for diffcrent outside tcmpcratures 

(Ui and U0 : vclocity maxima at the inlet and outlet vents, 

V max : velocity maximum within the vented enclosure) 

T, 10
2 ui 10

2 
U0 10

2 
Vrnax 

o c (nvs) (m/s) (nlls) 

5 NC 38. 14 36.3 1 53.57 
NC-R 46.80 46.09 49.64 

o NC 43 .97 42.00 67.02 
NC-R 55.23 54.64 61.50 

-5 NC 49.25 46.66 78.78 
NC-R 61.97 6 1.96 72.61 

Figure 7 shows thc longitudinal temperaturc profiles along 
the right-hand side o f the stained-glass window for different 
cold wall temperatures , with and without radiation. By 
neglecting surface radiation, the hot air which penetrates intq 
the enclosure through the upper vent imposes its temperature. at 
the upper half of the stained-glass window, whatcver the cold 
wall temperaturc, Te, is . However, noticeable effects o f Te are 
seen between the temperature profiles at the lower half of the 
window. When surface radiation is considercd, lhe temperature 
pro files are shifted away on the main part of the window-height 
because surface radi ation produces two opposite effects: lirst, 
lhe temperature of the stained-glass window decreases owing to 
thc low temperature of the cold wall and small width of the 
vcnted enclosure; second, the recirculating region which exists 
whcn ncglecting radiation along the rear side of the staincd­
glass window can be considered as a buffer zone in which an 
increasc of the tcmperature of the botto m part of thi s wall is 
seen. When such a buffer zone no longer exists, because of 
surface radiation, the bottom temperature of Lhe staincd-glass 
window decrcases. 
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Figure 7- Tcmperaturc profiles a1ong lhe internal side of the 
stained-glass window for various outside temperatures without 

and wilh radiation 
CONCLUSION 

A numerical study of natural convection-radiation 
interaction in a vented slot has been conducted. Influences of 
lhe width of the vent and of the spacing between the two 
vertical walls were invcstigated. It was found that there are 
minimum sizes of the vents and of lhe spacing below which the 
llow rate decreases abruptly. Surface radiation was shown to 
have a large effect on the temperature field within the enclosure 
and to produce a large reduction in the effici ency of the device 
for the cases studied. 
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SUMMARY 

The heat transfer c/raracteristics of square arrays of impinging water sprays were investif(ated experimentally. 
Results were compared to a correlation available in the lirerarurefor the area average lreattransfer coefficient 
of impinging arrays of submerged jets. lt is shown that the spray impingement technique may pro vide the same 

heat transfer coefficient obrained wirh impinging jets under much smaller coolant flow rates per unit of 
heated area. Coolant pumping power required by hoth techniques do 1zot appear to dijfer to a large extent. 

INTRODUCTION 

The continuous heating, cooling and drying in the industrial 
processing of various products usually rely on the extremely 
high heat transfer coefficients obtained with impinging jets. 
This transport technique finds extensive use in drying of 
textiles and paper, tempering of glass and plastic materiais , 
quenching of metallic parts and cooling of electronic 
components, gas turbine blades and pistons of heavily loaded 
internal combustion engines. 

During the past forty years much has been done to characterize 
the impingement flow hydrodynamics and its heat transfer 
characteristics. Submerged (mainly gas) jets were, probably due 
to large technological demand for experimental data, deeply 
investigated. A huge volume of information may be found in thc 
extensivc rcviews availablc (Martin, 1977; Button and Wilcock, 
1978; Downs and James, 1987; Jambunathan et ai., 1992; 
Viskanta, 1993). Only recently has the research community 
begun to assess the literature dealing with free surface liquid jet 
impingement heat and mass transfer. Wcbb and Ma (1995) 
summarize this rccent work. The impingcment of liquid jets 
expcriencing phase changc (boiling) has also been investigatcd as 
it may greatly enhance thc already high cooling capabilities of 
liquid jets. Wolf et ai. (1993) review a significam part of the 
information available on liquid jet impingement boiling. 

Attention has also been given to the impingement of liquid 
sprays under boiling conditions. Liquid spray impingement may 
maintain nucleate boiling even when thc hcat dissipating surfacc 
has a sufticicntly high tempcrature to promote the transition boiling 
regime under conventional boiling arrangcments (Grissom and 
Wierum, 1981 ; Sawyer et ai., 1997). Typical industrial applications 
include quick freezing of food, wherc cryogenic liquids are widcly 
employed (Awonorin, 1989), and the quenching of mctallic parts 
(Bolle and Moureau, 1977; Hall and Mudawar, 1996). Although 
spray impingement under boiling conditions has been extensively 
studied (e.g., Mudawar end Deiters, 1994; Yang ct ai. , 1996; 
Graham and Ramadhyani, 1996; Bemardin and Mudawar, 1997), 
there is vcry little prior work on impinging sprays in the single 
phase heat transfer regime (Oiiphant et ai., 1996). 

Arrays of impinging jets are currently used to extcnd lhe 
high transport characteristics of single jets to the processing of 
large surface products. Although these jet arrangements lead to 
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high arca average heat transfcr coefficients, thcy invariably also 
result in a highly non-uniform di stribution of local transfer 
coefticients over the impingement surfacc (Gardon and Akfirat, 
1966; Slayzak et ai. , 1994a, 1994b; Huber and Viskanta, 
1994a, 1994b; Pan and Webb, 1995). Non-boiling spray 
impingement, on thc other hand, may promote a fairly uniform 
distribution of local hcat transfer cocfticients over thc heat 
dissipating surface (Mudawar and Estes , 1996). Such 
uniformity would hardly be obtained with single or multiple 
(arrays) impinging jets. 

The comparison between single-phase jet and spray 
impingement cooling tcchniqucs appear to be limitcd. Oliphant ct 
ai. (1996) conducted measurcmcnts on the arca average heat 
trans ter from a electrically heated surface to water impinging 
from a single spray and three different jet arrays. Their spray was 
generated by a commercially available, full-conc, ai r-assi sted 
atomizer. lt was shown that , for the establishment of a given arca 
average heat transfer coefficient, the spray impingement 
technique requires a mass tlow rate of coolant per unit arca of the 
heat dissipating surface that may be approximately ten times 
smaller than that requircd by arrays of impinging jets. Coolant 
pumping power required by both techniques was not compared. 

The present work aims to further compare both impingement 
cooling techniques. Experimental results of the arca average heat 
transfer coefficient obtaincd with watcr impinging from square 
arrays of sprays were obtained. No previous work assessing the 
heat transfer charactcristics of arrays of sprays could bc found in 
the literature by the authors. Results are compared to predictions 
of a well established correlation for the average heat transfer 
coefficient of impinging arrays of axisymmetric submerged jets. 
Not only the coolant consumption per unit of heated arca is used 
as a basis for the comparison. The pumping power required by 
both techniques is also examined. 

EXPERIMENTAL APPARATUS 

Figure I represents schematically the experimental apparatus 
employed in thc investigation of the hcat transfer 
characteristics of impinging square arrays of sprays. Water was 
collected from the laboratory water supply into a small tank. 
From there it passed through a tlow meter beforc being 



admitted in a high pressure pump. Water was filtered before 
being supplied to the spray nozzlcs mountcd above thc test 
section. A by-pass valve, connecting the pump suction and 
discharge !ines, controlled the water tlow rate to the test 
section. 

Water Supply 

By Pass Valvc ~ 
Test Section 

Tank 

Drain 

Figure I: Experimental Apparatus 

Heater Assembly. Figure 2 shows the heater assembly. lt 
contained the test section, a 140mm long copper block 
positioned above bricks. Ali of its surfaces were well insulated, 
with the exception of the one exposed to the spray 
impingement. Glass wool was employed for the thermal 
insulation of the test section. The heater assembly, consisting 
of the test section, bricks and glass wool insulation, was ali 
enclosed in a plastic box. 

The heater assembly sizing was based on numerical 
simulations of heat conduction in the apparatus. The test 
section was long enough to allow for the presence of one­
dimensional heat conduction through a significant lcngth of the 
copper block. Provided steady state heat transfer was obtained, 
measurcments of the temperature distrihution along the test 
section allowed for both determining the conduction heat !lux 
and the average heat-dissipating surface temperature. 

Nozzles 
Fixing 

lmpinging 
Sprays 

Access to 
Thermocouples 
and Power 
Supply ___. 

Glass 
Wool 
lnsulation 

Figure 2: Heater Assembly 
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Straight !ines were fit through the measured temperature 
distributions. The heat !luxes were calculated by multiplying 
the fitted slopes by the coppcr thcrmal conductivity. The 
avcragc heat dissipating surface tcmpcraturc was obtained by 
extrapolating the linear temperature distributions to the surface 
exposed to thc spray impingcmcnt. 

One cannot statc thc cxposcd surface is isothermal. ln 
reality there is a temperaturc distribution that is a function of 
the local heat transfer distribution on the tcst scction surfacc. 
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However, the adoption of a single average value of temperature 
for the surface exposed to impingement, obtained from 
mcasurcments of the tcmpcrature distribution along the test 
section, is a common procedure in experimental studies of 
spray impingcment (e.g., Grissom e Wierum, 1981; Choi e 
Yao, 1987; Mudawar e Deiters, 1994; Estes e Mudawar, 1995; 
Hall e Mudawar, 1996). 

An outcr Plcxiglas box, in which the heater assembly was 
installed, allowed for both the observation of the impingement 
pattern and collection of the spent water. A hoJe, drilled in the 
bottom of this outer Plexiglas box, allowed for the drain of the 
heated water. 

The spray nozzles employed were mounted on a Plexiglas 
plate. This plate could be positioncd at different distances from 
the impingement surface. By varying the distance between the 
spray nozzles plate and test section, it was possible to modify 
the impingement pattern on the test section. 

A Tctlon collar, press fit between the copper test section and 
an ou ter stainless steel collar, did not allow for leakage of water 
to the interior of the heater assembly. A thin plate of stainless 
steel, attached to the Tetlon collar, was placed to allow for a 
satisfactory drainage of water from the impingement region and 
to protect the glass wool against water exposure. 

Ten high temperature cylindrical cartridge heaters were 
press fit into holes drilled at the bottom of the test section. The 
heaters were I OOmm long and, together, could dissipate the 
maximum power of I O kW in the copper block. Electric power 
cables and thermocouples wiring entered the heater assembly 
through a PVC tube attached to both the outer Plexiglas box 
and thc inner plastic container. The electric power fed into the 
test section was controlled by adjusting the voltage on the 
hcaters. Ali the experimental runs were performed using a AC 
power supply. Further dctails of the experimental apparatus are 
given by Pereira ( 1998). 

Test Section. The tlow pattern that is established under square 
arrays of impinging sprays is a repetitive one. lf the heat 
transfer characteristics of one of those modules of symmetry is 
determined, then the results can be used to predict the behavior 
of an indefinitely long array. Figure 3 illustrates the test 
section. It had a I OOx I OOmm square cross section . 

Experimental runs were made with the apparatus operating 
with four or five spray nozzles. During runs with four spray 
nozzles, these were positioned above the edges of the square 
heat dissipating surface. The results obtained correspond to 
thosc of an array with the distance between adjacent nozzles 
equal to I OOmrn. One more nozzle was positioned above the 
center of the tcst section for the runs with five sprays. With 
this arrangement the results referred to an array with nozzle to 
nozzle distance equal to 70.7mm. Three differcnt models of 
commercially available full-cone spray nozzles were used 
during thc experimental runs. These nozzles are known as 
plain-orifice because they rely exclusively on the high liquid 
discharge velocity (high pressure liquid supply) to promotc 
liquid atomization. 

A total of sixtcen calibrated K-type thermocouplcs wcre 
installed in I mm diamcter holes drilled along the test scction. 
Each of these holes had a depth of 20mm. The thermocouples 
wires, encased by an stainless steel shield and insulated by 
magncsium oxide, had a diameter of 0.5mm. Their output was 
continuously rcgistered by an digital OMB-TEMPSCAN-1100 
data acquisition system. Three of thc thermocouples were 
positioned close to the cartridge heaters, points of highest 
temperatures of thc test section, for safety rcasons. The 
maximum temperaturc was set at 500°C. A safety dcvice was 
installed to shut down the power supply once this limits had 



been reached, thus protecting the cartridge heaters and the 
copper block. 

Thermocouple positioning was planned not only to 
determine the temperature di stributi on along the test section, 
but also to check if one-dimensional temperature di stributi on 
was really obtained. Figure 3 shows that the thermocouples 
were installed at varying cross-sectional locations along the test 
section. 
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Figure 3: Test Section (ali dimensions in mm) 

DATA RED UCTION 

Results were obtained with experimental runs employing 
four or five spray nozzles, out of three different models 
available. Arrays of five di fferent nozzle-to-impingement 
surface distances were investigated (20, 50, 80, I 00 and 
145mm). The coolant mass tlow rate was varied over a wide 
range (I O to 200 g/s). A total of 230 experimental points were 
obtained under single phase convectivc heat transfer. 

The average coolant mass tlow rate per unit of heat 
dissipating surfacc, G, was calcul atcd using Eq . ( I ). 

~h:: 
G= À - 1 

F -
( I ) 

The total water mass tl ow rate, Jh:, was determined from thc 
tlow meter readings (Figure 1 ). The cross sectional area o f the 
test section was equal to F2 The fac tor À accounted for the fact 
that the totality of the coolant mass tlow rate did not impinge 

on the test section. For the tcsts conducted with four nozzles, À 

was equal 0.25 . ln runs conducted with ti ve sprays, À was equal 
to 0 .4. 

The pump rating per unit of impingement surface, p" , was 
calculated from: 
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G~P 
p"=--

p 
(2) 

where p is the water densi ty and G is given by Eq. (I). The 
pressure drop across the nozzles was measured using the 
manometer installed upstream the nozzles di scharge (Fig. I ). 

The area average heat transter coeffi cient obtained with 
spray impingement was calcu lated using Eq. (3). 

q• 
h=---'--

T -T 
ST L 

(3) 

where TsT is thc average temperature of thc tcst section surface, 
TL is the iÍnpinging water temperature and q" , the heat tlux . 
Both T ~T and q'' wcrc determined from the measured 
tcmpcrature di stribution along the test section. 

JET ARRA Y CORRELATION 

Thc correl ation proposed by Martin ( 1977) for the area 
average heat tran sfer coeffi cicnt in impinging arrays o f 
submerged jets, Eq. (4), was adopted for the compari son with 
spray arrays results. Severa! authors have, sincc it was 
originally published in 1977, highlighted its reli ability (e.g., 
Holl worth and Dagan, 1980; Huber and Vi skanta, 1994a, 
1994b), provided that the conditions to which it applics are 
respected (negligible cross fl ow, range of validity of 
dimensionless parameters). 

~= K(Hjd,f )R(H/d.f)F(Re) 
Pr0.42 

(4a) 

where 

l-005 

r l Hl J I I _l d 1 

K( H/ d , f) = l' + 0/'Jr J (4b) 

1- 2.2.ff 

R(Hjd ,f)= 2.Jf (H/_6).ff 
I +0.2 /d 

(4c) 

I 
F( Re) = - Re 0.667 (4d) 

2 

The Nusselt and Reynolds numbers , Nu and Rc, are given 
by Eqs. (5) and (6) , respecti vely. The distance betwecn jets 
discharge orifices and impingement surface is H and d is the 
nozzle di ametcr. 

hd 
Nu=­

k 

Re = pwd 

J.l 

(5) 

(6) 



The ratio between the total arca of jet discharge nozzles to 
the impingement surface arca is f. Nozzle discharge velocity is 
denoted by w. 

Martin ( 1977) shows that the optimum geometrical 
arrangement is obtained when f=0.0152 and H/d=5.43. These 
aspect ratios allow for the highest heat transfer coerticient for a 
given pump rating per unit of impingement surface arca. lJnder 
these circumstances Eq. (4) reduces to: 

~ = 0.08638Pr 
042 

Re 
0

.
667 

k 
(7) 

The coolant pump rating per unit of impingement surface 
arca, p", is given by Eq. (8); and jet discharge velocity, w, by 
both Eqs. (9) and (10): 

óP~ 
p"=--

A 

w=-
fA 

(MP 
w =cctv---p 

(8) 

(9) 

(I 0) 

where óP is the pressure drop through the jet nozzles, V< is lhe 
volumetric flow rate, Cd the nozzles discharge coefficient and 
A the impingement surface arca. 

Substituting Eqs. (9) and (10) in Eq. (8), w can be 
expressed in terms of p" , Cd, p and f, Eq. (li). 

[ ]

0.333 
2p"Cd2 

W= ---
pf 

( 11) 

Cd is assumed to have the value of a well shaped nozzle, and to 
be cqual to 0.95 (Bcan , 1971 ). Eq. (9) may also he expressed in 
the following way: 

G 
w=- (12) 

pf 

where G is the coolant mass tlow rate per unit of heat 
dissipating surface arca. Evaluating water propertics at the lilm 
tempcrature of 40°C (Bejan, 1995), which is also representative 
of the conditions obtained during experimental runs with spray 
impingement, Eqs. (li) and ( 12) may be replaced into Eq. (7) 
to yield, respectivcly, Eqs. (13) and (14). 

( 13) 

( 14) 

It is expected that , for a given value of h, Eq. ( 13) would in 
fact underpredict the real value of p". Thc main rcason for that 
is thc assumption regarding thc value of Cd. A discharge 
coefficient equal to 0.95 can only be obtained with carefully 
built nozzles. This may not he thc case in most situations. 
Hollworth and Dagan (1980) measured , in their experimental 
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investigation of impinging gas jets, values of Cd in the 
proximity of 0.8. Many arrangements of arrays of impinging 
jcts do not use nozzles, but thin platc orifices (Martin, 1977) 
for tluid discharge. lJnder these circumstances Cd may bc as 
low as 0.6. lt should also be noted that friction losses through 
delivery piping was not considered in both Eqs. (13) and (2). 

DISCLJSSION 

Equations (13) and (14) are plotted, for three different 
values of d (I, 2 and 4mm) in Figures 4 and 5. The results 
obtained experimentally with spray impingement were also 
included in the samc figures. 

Mass tlow rate of water per unit of impingement surface arca. 
Figure 4 represents the dependence between the arca average 
heat transfer coefficient to the variation of the average mass 
tlow rate of coolant per unit of impingement surface arca. The 
experimental points obtained during spray impingement runs 
are plotted for the tree different nozzles employed (Type ·• A", 
·· B" and "C" ) and the two nozzle-to-nozzle spacing (I OOmm 
in runs employing four nozzles and 70.7mm in those with five 
sprays). Eq. (14) is also plotted using, for the same range of G 
values obtained experimentally with spray impingemcnt, three 
different values for jet diameter (I, 2 and 4mm). 

Observing, initially, only the jet array correlation plots, it is 
noticed that, for a given v alue of G, h increases with decreasing 
d. Therefore, the construction of jet arrays with the smallest 
possible value of d appears to be desirable. Technological 
difficulties in the operation of reduced diamcter nozzles (which 
are difficult to machine and can be casily clogged) limit their 
value to about I mm. This is also the smallest v alue of d usually 
adopted for experimental investigations of jet impingement 
(e.g., Hollworth and Dagan, 1980; Huber and Yiskanta, 1994a, 
1994b ). The smallest selected value for d was, thcrefore, also 
cqual to I mm. 

Comparing the curves for jet impingement with the results 
of spray arrays it can be noticed that , for a givcn value of h, 
spray arrays require a much smaller coolant mass flow than 
arrays of impinging jets. Note that, for a v alue of h equal to 4,0 
kW/m~.K, spray impingement requires about I kg/m2 s of 
water. kt arrays, on the other hand, require for the same value 
of h, G in the vicinity of 4 kg/m2 s. This represents a fourfold 
increase in G. These rcsults agree with those rcported for single 
spray impingement (Oiiphant et ai., 1996). 

lt is also worth noting that spray arrays points represcnted 
in Figure 4 appear to align with the jet array correlation. This 
indicates that h obtained with impinging spray arrays must be 
roughly proportional to G~13 , in the same way as predicted by 
Eq. (14) for impingingjet arrays. 

Coolant pumping power per unit of impingement surface arca. 
Figure 5 represents the dcpendcnce between h and p". The 
spray arrays experimental points plotted here are the same 
previously shown in Fig. 4. The jet arrays correlation was also 
cvaluated here for d equal to I , 2 and 4mm. 

Concentrating once again in Martin' s (1977) correlation plots, 
it can be noticed that smaller values of d are also desirable in 
what concerns p". For a given pump rating per unit of heat 
dissipating arca, jet arrays of smaller d provide a higher value 
of h (h"" d-113

, Eq. 13). 
Now, comparing spray arrays points with jet predictions, it 

can bc noted that, for a given value of h, there appears to be no 
significant difference betwcen p" requirements of both 
techniques. When p" is smaller than about I kW/m2

, jet arrays 
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provi de, for a given p" , a higher arca average heat transfer 
coefficient than impinging arrays of sprays. For a value of p" 
superior to I kW/m2

, jet arrays appear to requirc a higher pump 
rating than spray arrays. 

It also can be noted, from Figure 5, that spray impingement 
points do align with a steeper slope than jct impingement 
correlation predictions (h oc p" 21

Y, Eq. 13). This also indicates 
that, for a given value of p" (higher than the ones investigated 
experimentally), spray arrays may actually provide a higher 
value of h than the ones obtained with jet impingement. 

It should be mentioned, once more, that values of p" 
estimated for arrays of impinging jets may be underestimated. 
Nozzles with a discharge coefficient lower than the assumed 
value of O. 95 will require, for a gi ven v alue of h, a v alue of p" 

1:\X 

higher than lhe ones represented in Figure 5. The superiority of 
impinging arrays of sprays would, in this case, be cvident. 

CONCLUSIONS 

The single phase convectivc hcat transfcr characteristics of 
impinging square arrays of sprays wcre investigated 
experimentally and compared to the prcdictions of a well 
known corre1ation for submcrgcd jct arrays. It was shown that 
spray arrays may provi de arca average heat transfcr coeflicients 
comparablc to those obtaincd with arrays of impinging jet but , 
requiring for that, a smaller coolant mass flow rate and 
pumping power. 

The apparent greater eapabilitics of impinging sprays may be 
offset in applicati ons of the tcchniquc by the high cost and 
constant inaintenancc required by spray nozzles. 
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RESUMO 

Foi desenvolvido um modelo matemático do escoamento do. ar em sistemas de arma::enagem de grãos 
baseado nas relações entre velocidade e gradiente de pressão obtidas experimentalmente para grãos de soja e 
elaborado um aplicativo que utili::a a técnica dos elementos finitos para calcular os parâmetros de silos com 
diferentes geometrias. Mostra-se 'a dependência significativa destas relações do teor de umidade e da 
variedade do grão. Foram rea/i::adas simulações numéricas da distribuição do ar ( isóbaras e linhas de 
corrente) para esquemas construtivos de silos usados na região, o que permite a apresentação de algumas 
sugestões com vistas a melhorar o processo de aeração. 

INTRODUÇÃO 

Minimizar as perdas pós- colhei ta e preservar a qualidade de 
grãos armazenados em períodos de estocagcm é uma necessidade. 
principalmente se considerarmos a situação sócio-econômica do 
país e região, na qual há uma sensível escassez de alimentos 
(grãos) c recursos no período de entre-safras. 

Uma massa de grãos armazenados pode ser considerada como 
um nicho ecológico onde organismos vivos e não vivos interagem 
entre si e a sua conservação depende muito das interações que 
acontecem entre as variáveis fisicas, químicas e biológicas deste 
meio. 

·Juntamente com a secagem e o controle fitossanitário. a 
aeração é um meio pelo qual se pode conservar a qualidade de 
grãos armazenados durante um período de tempo. 

A aeração ou ventilação é realizada pela circulação forçada 
do ar ambiente pela massa de grãos. O ar é insuflado ou aspirado 
por meio de um ventilador e em seguida é distribuído na massa 
de grãos. Inicialmente, acontece o resfriamento dos grãos e 
amenização da temperatura destes em relação ao ar. Quando a 
aeração se processa por longo tempo. o efeito obtido poderá ser a 
secagem. A maior resistência ao fluxo de ar num sistema de 
acraçào é causada pela massa de grãos. Essa resistência ao 
escoamento do ar depende dos parâmetros do fluxo de ar. das 
características da supcrficie do produto (rugosidade), da forma c 
do tamanho das impurezas presentes na massa. da configuração c 
do tamanho dos espaços intersticiais na massa, do tamanho e 
quantidade de grãos quebrados e da altura da camada do produto. 
Trabalhos realizados por Shedd ( 1953), Brooker ( 1961 e 1969), 
Bunn e Hukill (1963). Pierce e Thompson (1975). Ribeiro et ai. 
( 1983), Khatchatouri an e Toniazzo (1995) sobre escoamento do 
ar em silos abordam alguns desses parâmetros. 

A eficiência de um sistema de aeração, está no fato de se ter a 
possibilidade de controlar o processo do escoamento do ar c 
conseguir manter o fluxo de ar uniforme em todas as direções do 
silo. Quando o fundo do silo não é perpendicular às suas paredes 
laterai s ou quando as seções transversais são variadas, podem 
surgir regiões com variações bruscas de direção c de intensidade 
do flu xo. Nessas regiões não se verifica a linearidade entre as 
perdas de pressão estática c o incremento de altura. 
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Hoje há uma tendência de produzir silos com capacidade de 
armazenamento maior c com diferentes formas. Para silos com 
geometrias complexas e com di fercntes sistemas de distribuição 
de ar é necessário ter so.ftwares adequados para melhor predizer a 
distribuição do tluxo. uma vez que nessas condições a obtenção 
de dados empíricos é uma tarefa muito difkil e dispendiosa 
economicamente. 

O presente trabalho tem por objetivos: 
• estabelecer um modelo matemático para o cálculo dos 

campos de pressão estática e velocidade do ar cm qualquer 
região de uma massa de grãos que esteja sob processo de 
acração: 

o desenvolver um algoritmo e um programa computacional para 
o cálculo de distribuição dos parâmetros ( velocidade e 
pressão) em silos com diferentes geometrias e sistemas de 
distribuição de ar: 

• obter as relações experimentais entre velocidade do ar e a 
pressão estática para o escoamento em uma massa de grãos de 
soja com vários teores de umidade para intervalos de variação 
dos parâmetros utilizados em armazenamentos aluais; 

• realizar simulações numéricas de silos reais c projetados para 
detectar as regiões críticas do ponto de vista de seu 
funcionamento. 

MODELO MATEMÁTICO 

Excluindo a influência da transferência de calor, neste 
trabalho nos limitaremos ao estudo do escoamento isotérmico do 
ar no si lo (com temperatura de equilíbrio). Para o escoamento 
incompressível de fluidos viscosos desprezando as forças 
volumétricas. o sistema inicial inclui as equações de continuidade 
e de momento linear nas formas: 

div fv =O (I) 

D l~ 
PIJi" =- gradP+ J.L Óle (2) 

O último termo da equação (2) apresenta para deslocamentos 
em meios porosos a força de arraste de atrito. Para escoamentos 
laminares e turbulentos, a dependência do fator de atrito cm 



relação ao número de Reynolds é bem diferente. Por exemplo, a 
perda de pressão para um escoamento laminar é proporcional à 
velocidade do fluxo (equação de Blake-Kozeny) e para 
escoamentos turbulentos é proporcional ao quadrado da 
velocidade (equação de Burke-Plummer). Os valores do número 
de Reynolds modificado (Re') que ocorrem em escoamentos nos 
silos ficam na faixa de 5 a I 03

• isto é, no intervalo dos 
escoamentos no regime de transição. 

A equação de Ergun: 

(3) 

que é uma combinação linear das equações de Blake-Kozeny e de 
Burkc-Plummer, permite fazer cálculos para este intervalo, mas 
tem que ser transformada para satisfazer às condições de 
continuidade nos limites do intervalo de transição. 

O escoamento do ar em diferentes partes de silo com 
geometria complexa ocorre em condições de vários números de 
Reynolds e, desse modo, fica diftcil desenvolver um aplicativo 
para os usuários utilizando as equações de Navier-Stokes. 

Por isso. junto com a equação de continuidade modificada: 

a(ep.)+ div(p.fv)=O 
Clt 

usaremos a equação da quantidade de movimento na forma: 

p Ko 
w = --· {grad P- p grad Q} 

J1 

onde: 
Pa =massa específica do ar seco; 

rv = velocidade superficial; 
E = porosidade; 

iJ = viscosidade; 
P = pressão; 
K0 = permeabilidade do meio poroso; 
n = potencial das forças volumétricas. 

(4) 

(5) 

A equação (5) para o escoamento laminar apresenta-se como 
a lei de Oarcy na forma vetorial. 

Considerando o fluido incompressível e desprezando as 
forças volumétricas, temos o sistema: 

div rv =o (6) 

p Ko 
w = ---· grad P (7) 

J1 

Evidentemente, usar a equação (7) em condições de 
transição não é correto mas admitimos que a colinearidade dos 
vetores rv e grad p conservam-se para o regime de transiçãd. 

Isto significa que a equação (7) está satisfeita em cada ponto do 
escoamento para diferentes valores do coeficiente de 

proporcionalidade K = ~ que se chama coeficiente de 
/J 

permeabilidade. Em cada ponto do escoamento não uniforme o 
coeficiente de permeabilidade varia, sendo uma função do 
número de Reynolds. isto é da velocidade e, 
conseqüentemente, através da equação (7) é uma função da 
pressão (gradiente de pressão). 

291 

Para determmar estas funções, usaremos as relações empíricas 
entre a velocidade e o gradiente de pressão na forma proposta 
por Shedd (1953) para o escoamento unidimensional do ar em 
grãos: 

(8) 

onde: 
V é a velocidade média do escoamento; 

L'>.P/L'>.x é a queda de pressão por unidade de altura da massa de 
grãos: 
A e B são constantes empíricas. 

Considerando-se a análise feita anteriormente, pode-se 
esperar que o coeficiente B varie entre e 0,5, o que 
corresponde ao escoamento laminar e turbulento 
rcspecti vamente. 

Substituindo na equação (8) L'>.P/ L'>.x por gradiente de pressão e 
admitindo para um escoamento bidimensional a dependência 
entre o módulo da velocidade do escoamento e a pressão em um 
ponto considerado, como: 

V=A( I grad P I )8 (9) 

Por outro lado. usaremos a equação vetorial (7) modificada: 

V = -K(Re') grad P (lO) 

onde: 
K é o coeficiente de permeabilidade (é função do número de 
Reynolds, da variedade dos grãos. do teor de umidade, etc.) 

Isto implica que as linhas de corrente (que. para o caso 
estacionário. coincidem com as trajetórias das partículas do ar) c 
as isóbaras são ortogonais. 

Comparando as equações (9) e (I 0), temos: 

(II) 

de onde o coeficiente de permeabilidade pode ser expresso: 

K =A( I grad PI )8
.
1 = A[(ClP/Clx)2+(ClP/Cly)2

](
8

·
1112 (12) 

Substituindo os componentes da velocidade escritos na 
forma: 

u= 
(lp 

-K -·v= a x • 

(lp 
-K­

Cly 
( 13) 

na equação da continuidade para o escoamento irrotacional e 
incompressível temos: 

_i_(- K~)+_i_(- K~ I= o 
Clx Clx Cly ay) (14) 

A equação ( 14) se apresenta como uma equação não-linear 
(quase harmónica) e junto com as condições de contorno: 

P = P, (condição de contorno de Dirichlet) ( 15) 

h· grad P =O (condição de contorno de Neumann) (16) 

onde n é o vetor normal de contorno nas paredes c piso do silo, 
descreve o problema de distribuição do ar cm silo. 

Passando para a pressão relativa: 



P-P 
p=---· 

pmax- r. 
onde Pmax é pressão máxima do ar na entrada do silo ( caso 

tiverem fontes de ar com pressões iniciais distintas), 
reduzimos o problema à seguinte forma: 

a ( ap) a ( ap) - K- +- K- = O 
ax ax a y ay 

com condições do contorno: 

p = Pr para S1 + S2 : J:! · grad p =O para S3 , 

onde: 
Pr =O para superficies livres dos grãos: 
Pr= I para as entradas do ar com pressão máxima: 
S 1 = superficie livre dos grãos; 
S2 = superficic de entrada do ar: 
S3 =superfície de contato dos grãos com as paredes do silo. 

( 17) 

Se na equação ( 17) substituir a relação ( 12), pode-se obter a 
equação diferencial parcial não linear de 4" ordem que foi 
resolvida numericamente pelo Brooker (1969) para geometria 
simples de silo. 

Neste trabalho utiliza-se o processo iterativo com resolução 
da equação (17) em cada passo pelo método dos elementos 
finitos, usando para cálculo do coeficiente K a distribuição da 
pressão do passo imediatamente anterior. 

ESTUDO EXPERIMENTAL 

Para obtenção das relações entre a vazão do ar e perdas da 
pressão nos grãos (os valores experimentais dos parãmetros A e 
B) foi construído um sistema experimental (figura I) constituído 
por um ventilador centrífugo de 31. HP de potência com duas 
hélices para insullar o ar através da camada de grãos, um medidor 
de vazão (placa de orificio), uma câmara de distribuição c um 
tubo de PVC com diâmetro de 0,203 m e altura de 2. 75 m que 
serviu como receptáculo dos grãos. Foram realizados 
experimentos preliminares para calibração da placa de orifkio no 
intervalo inteiro da variação da vazão. 

Receptáculo de grãos 

,:ij 
"' "' I!:! 
~ 

~ 

i o 
[--. 

Figura I -Sistema experimental 

292 

RESULTADOS EXPERIMENTAIS 

Os dados obtidos experimentalmente referem-se ao 
comportamento dos grãos de soja com relação à resistência 
oferecida à passagem do ar pela massa. Verificamos que a 
variação da pressão estática a uma dada altura da camada de 
grãos é maior quanto maior for o valor da vazão. Para um dado 
valor da vazão. a relação entre a pressão estática e a altura da 
camada de grãos é linear. independentemente do teor de umidade. 
Esse comportamento mostra. que para as pequenas alturas das 
camadas de grãos estudadas e o modo utilizado para encher o 
receptáculo. a compactação dessas é aproximadamente uniforme. 
Esses resultados estão de acordo com o trabalho apresentado por 
Shedd (1953). 

Através da figura 2 mostramos a relação entre o !luxo de ar e 
a queda de pressão para diferentes teores de umidade dos grãos: 

< 
o 
"C 
o 
)( 
::I N 

Li: E 
Cll ui 
-c;:;-
CII E 
"C­ra 
"C 
·;; 
c: 
~ 

-= 

- . .:.::0::::. 21°/~-- -~~-·---.k- 19% - - - - - -
·-·-<>- 15% ----- ---

---+--- 14% ' - - -· 

~-~~l~~O~Io : 

0,1 -1-------------1 
100 1000 

Queda de Pressão (Pa/m) 

Figura 2 - Dados experimentais da perda de pn:ssão estática por 
metro da camada de soja cm função da vazão, com diferentes 

teores de umidade 

O receptáculo dos grãos foi enchido livremente com 
•· canecas ... tendo cm seu interior um espalhador/amortecedor da 
queda dos grãos. com o objetivo de reduzir o efeito da 
compactação dos grãos na coluna. 

Após o final de cada conjunto de leituras da pressão estática e 
vazão. o receptáculo era descarregado e carregado novamente 
com o lote apresentando um teor de umidade diferente. 

Foi utilizado um lote de grãos de soja, constituído de uma 
mistura de diversas variedades o que assemelha-se à soja 
armazenada cm silos quando a finalidade é a industrialização, ou 
seja. a tàbricação de ração . óleo e outros derivados. Os teores de 
umidade dos lotes de soja trabalhados foram de 12%, 14%, 15%, 
19%c21%. 

Para o controle da vazão. foi utili zada uma válvula na 
tubulação entre o ventilador c o diafragma. A intensidade de 
!luxo de ar (vazão por unidade de área) varia numa faixa de 6,5 
m3

/ min.m2 à 21.7 m3
/ min.m2 

A medidas da variação da pressão estática toram cfetuadas a 
cada 0.5 m de altura da camada de grãos. 

Podemos observar que, para a faixa estudada, a relação 
proposta por Shedd ( 1953) descreve razoavelmente bem a 
dependência entre a vazão c a queda de pressão. 

Verificamos. também, que o aumento do teor de umidade 

provoca uma redução da queda de pressão no intervalo estudado. 

Esses resultados estão de acordo com os dados apresentados por 

Haquc ct ai. ( 1982). A redução da pressão estática para teores de 

umidade maiores pode ser explicada pelo tàto de que o peso 

específico da amostra de soja utilizada tenha diminuído e a 



porosidade tenha aumentado, facilitando a passagem do ar pela 

massa de grãos. As medições da porosidade feitas para diversos 

teores de umidade de soja demostram isto, conforme tabela I. 
As dependências dos fatores de atrito para diferentes teores 

de umidade do grão obtidas experimentalmente estão agrupados 
satisfatoriamente sobre os dados de outros autores apresentados 
na literatura (Sissom e Pitts, 1988) e ficam na faixa de transição. 

Tabela I -Porosidade para diferentes teores de umidade de soja 

Umidade(%) 12,0 14,0 15,0 19,0 21,0 
Porosidade 0.389 0,396 0,398 0,408 0,412 

Os dados obtidos experimentalmente e ajustados pelo método 
dos mínimos quadrados, usando a relação (8), são apresentados 
na tabela 2. 

Na figura 4, mostra-se a comparação de isóbaras obtidas para 
diferentes teores de umidade e dos cálculos baseados nas relações 
de Shedd (1953), ajustadas por Brooker (1969). A diferença 
obtida mostra que os dados de Shedd não podem ser usados para 
cálculos de qualquer variedade do grão em estudo e com teores 
de umidade diferentes. 

Podemos ver a influência significativa do teor de umidade 
sobre a distribuição da pressão no silo. O aumento do teor de 
umidade provoca uma redistribuição das posições das isóbaras, 
deslocando estas em direção a regiões com taxas de velocidades 
maiores, ou seja, na direção onde as áreas transversais são 
menores. 

--- Brooker 

Tabela 2 - Coeficientes A e 8 para a soja com diferentes teores de 
umidade 10% 

Teores de Umidade(%) Coeficiente A Coeficiente 8 
12 0,0049 0,6224 
14 0,0105 0,5267 
15 0,0094 0,5544 
19 0,0133 0,5112 
21 0,0198 0,4551 
I O (Shcdd) 0,0034 0,7108 

As dependências de A e 8 em relação à umidade dos grãos 
apresentadas na forma linear e ajustadas pelo método dos 
mínimos quadrados foram inseridas no aplicativo realizado. 

Os resultados do estudo experimental permitiram ampliar o 
intervalo de aplicação da equação (8), levar em conta as variações 
da umidade do grão c aplicar esta equação para outras variedades 
de grãos. 

SIMULAÇÃO NUMÉRICA 

Foram realizadas as simulações numéricas variando o teor de 
umidade do grão, o sistema de distribuição do ar no silo (número 
de fontes/ entradas de ar) c a geometria do silo. 

Na figura 3 é mostrado o esquema de um silo típico 
produzido e utilizado na região do Rio Grande de Sul que foi 
simulado neste trabalho. 

o 
"-o 
L[) "' 00 

0•!-~~--------------~--------------~ 
o 

vi-~.-----------------~------------------~ 
o 
o .... 

6000 

Figura 3 -Esquema do silo estudado 
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Figura 4 - Distribuição das isóbaras no silo com 5 fontes 

Para uma melhor compreensão deste comportamento, foram 
feitos cálculos para esquemas simplificados de silos com scções 
transversais na forma retangular e de trapézio (figura 5). 

- --H=l2% 

0,4 0,3 0,2 

o 

Figura 5 - Distribuição das isóbaras em silo com seção transversal 
na forma de trapézio, A/A,= 2 

Como era esperado, constatamos que a queda de pressão para 
o silo de seção retangular é linear, ou seja, a taxa de queda de 
pressão é constante. Para o silo com seção na forma de trapézio, a 
taxa de queda de pressão é variável (figura 6). No início do 
escoamento, as velocidades são maiores e a queda de pressão é 
mais rápida do que no caso do silo com seção transversal 
retangular. 

1 ,O 

"' 0,8 > .. 
"' 0,6 -; ... 
"' 0,4 ... 
:I 0,2 ... 
< 

0,0 

H=12% 

+-~~-----L-- H=21% 

o 0,2 0,4 0,6 0,8 
Pressão relativa 

1,2 

Figura 6 -Queda de Pressão Relativa (.~Pit-.P max) ao longo da 
altura do silo, para diferentes teores de umidade, A/A,= 4 



O aumento do teor de umidade aumenta a taxa de queda de 
pressão nesta região, mas à medida que a seção tran sversal se 
amplia, a taxa de queda de pressão diminui. 

Este comportamento está relacionado com a influência das 
velocidades e da umidade sobre o coeficiente de permeabilidade 
K que pode ser apresentado na seguinte forma, combinando as 
equações (8) e ( 12): 

1-B 

K= A(~)B 
I 

AB. ym ( 18) 

1-B 
onde m = --. B < I. B . 

Os dados experimentais obt idos (figura 7) mostram. que para 
o intervalo estudado de ve locidade e umidade. o va lor de m 
cresce com o aumento do teor de umidade. 

~ :~ I I I I LD I I I /J 
1,1 -1--1--

~ 
ii? ftt IEffii-
:;r 0,9 v 

fiffil ll r E 0,8 

0,7 

0,6 

12 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 
Teor de Umidade(%) 

Figura 7 - Os valores de m com relação ao teores de umidade do 
grão 

Isto provoca uma redução do valor de coeficiente de 
permeabilidade K com o aumento da velocidade. ou seja, 
dificulta a passagem do ar através dos grãos. 

A figura 8 mostra a influência da variação da área da seção 
transversal sobre o coeficiente K re lati vo para diferentes teores de 
umidade. 

Como podemos ver, a redução da área (que corresponde ao 
aumento da veloc idade) no intervalo [0.2: 1,0] provoca queda 
mais rápida do valor re lativo de K para os teores de umidade 
elevados. 
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0,8 

0,7 

0,6 
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~ 0,5 

0,4 

0,3 

0,2 

O, 1 

0,2 0,4 0,6 0,8 
A/AO 

Figura 8- Variação da área de secção transversal com n.:l açào ao 
coeficiente K relativo, para diferentes teores de umidade 
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As distribuições das linhas de corrente calculadas para 
esquema básico do silo variando o número de fontesh::ntradas de 
ar (3 e 7). estão apresentadas nas figuras 9 c I O. 

Observamos que o aumen to do número de fonte s de ar no silo 
permite obter um flu xo mais uniforme: no entanto. o aumento 
destas superior a 5 para o si lo estudado não provoca 
significati vamente a uniformi dade para o flu xo de ar. 

Figura 9- Distribuiçüo das linhas de flu xo no silo (3 fontes) 

Figura I O- Distribuiçüo das linhas de fluxo no silo (7 fontes) 

Com objetivo de mostrar a possibilidade usar o aplicativo 
desenvolvido para anú li se do escoamento do ar nos silos 
existentes c projctados de várias geometrias. apresentamos a 
distribuição de pressão (figura II) c de linhas de corrente (figura 
12) para diferentes esquemas de injcçào do ar. mantendo o 
mesmo número de fontes. 

Figura II - Di st ribuiç<1o das isóbaras para diferentes posições das 
fontes (5 fontes) 



As simulações feitas mostram que o aplicativo desenvolvido 
permite detectar regiões com intensidades de fluxo diferentes no 
interior do silo em estudo, possibilitando que sejam dadas 
sugestões para melhorar as condições de aeração. 

Figura 12- Distribuição das linhas de corrente para diferentes 
posições das fontes (5 fontes) 

CONCLUSÕES 

Foi desenvolvido o modelo matemático do escoamento do ar 
em sistemas de armazenagem de grãos baseado nas relações entre 
velocidade c gradiente de pressão obtidas experimentalmente 
para grãos de soja. Foi mostrada a dependência significativa 
destas relações do teor de umidade e da variedade do grão. 

Foi elaborado um aplicativo que utiliza a técnica dos 
elementos finitos para calcular os paràmetros de silos com 
diferentes geometrias. O aplicativo pode ser utilizado para a 
otimização dos sistemas projetados de distribuição de ar ou para 
definir as regiões de risco nos silos existentes. 

Foram realizadas simulações numéricas da distribuição do ar 
( isóbaras c linhas de corrente) para esquemas construtivos de 
silos usados na região, o que permite a apresentação de algumas 
sugestões com vistas a melhorar o processo de aeração. 

Quanto às perspectivas de trabalho futuro, a continuidade do 
presente projeto poderá permitir: 

I. Complementar o modelo desenvolvido com o objetiv0 de 
considerar os fenômenos de transferência de calor c . massa 
durante o processo de aeração (seca-aeração ). 
2. Estudar o efeito quantitativo da compactação dos grãos 
em processos de seca-aeração. 
3. Aperfeiçoar o modelo para casos axi-simétrico c 
tridimensional. 
4. Obter as relações empíricas para outras espécies de grãos 
cultivadas na região. 
5. Desenvolver equipamentos experimentais para o estudo do 
processo de scca-aeração c a identificação de variáveis do modelo 
matemático. 
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ABSTRACT 

Thc mathematical model ofthe air llow in systems of storage 
of grains based on the empírica! relationships between the 
vclocity and pressure gradicnt for soy grains was proposed. An 
application using the technique of the tinite elements to calculatc 
thc parametcrs of silos with different geometries was elaborated. 
lt was shown that the dependence of these relationships on the 
humidity and on the varicty of the grain is significant. Numerical 
simulations of the air distribution (isobars and streamlincs) for 
constructivc outlines of silos used in the region was carried out. 
This allows us to improve the aeration process. 
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SUMÁRIO 

Neste trabalho descreve-se o comportamento da dinâmica de um leito formado por frutos de café ao 
escoarem sobre múltiplas bandejas vibradas, dispostas em série no interior de um túnel vertical de secagem. e 
através de um transportador de canecas com possibilidade de operar em diversas velocidades, utilizando um 
variador eletrônico de velocidade do motor que aciona o transportador. Um alimentador vibratório efetua a 
alimentação dos grãos no secador. Faz-se um estudo do desempenho do secador na secagem de frutos de café, 
sobretudo na quantificação do tempo de processamento requerido para atingir o conteúdo de umidade de 
armazenamento que é de 12% (b. u). 

INTRODU CÃO 

Os frutos de café provenientes da colheita podem ser 
submetidos diretamente a secagem ou então processados em via 
úmida, o que consiste em: separação de impurezas; eliminação da 
polpa; eliminação de mucilagem (goma açucarada rica em lectina 
que impregna os grãos) por fermentação natural ou por meios 
mecânicos (atrito com água sob pressão) e quimicamente 
empregando-se hidróxidos, seguindo a secagem (Matiello, 1991 ). 
Contudo este processo requer um controle rigoroso. na colheita 
dos frutos maduros, distinguindo os verdes e aqueles que já 
secaram parcialmente na planta e que não podem ser processados 
nas máquinas que retiram a polpa externa dos frutos. No BrasiL 
principalmente com o café "arábica" é efetuada a secagem de 
todo o fruto, imediatamente após a colheita. 

A secagem ao sol de frutos de café apesar de não requerer 
investimentos em equipamentos necessita longo tempo de 
secagem (até 30 dias), o que depende das condições climáticas. o 
custo da mão-de-obra é elevado e microorganismos podem 
proliferar sobre a casca dos frutos "Colletotrichum coffeanum" . 
ou sobre as superficies de secagem: .. Aspergillus niger; 
Penicillium sp: Rhizopus" , atuando no sentido de prejudicar a 
qualidade do produto. Em secadores, com ar percolando o leito 
formado pelos frutos, o conteúdo de umidade dos trutos deve ser 
reduzido até cerca de 12% (bu), no qual os mesmos podem ser 
conservados satisfatoriamente na estocagem. Contudo. o tempo 
de secagem depende do tamanho dos frutos, grau de maturação c 
do conteúdo de umidade dos mesmos. 

O controle da secagem pode ser efetuado monitorando a 
temperatura dos frutos . Quando os frutos são provenientes de 
lotes com grande porcentagem de frutos verdes a temperatura 
inicial dos mesmos não pode ultrapassar 40°C. devido a 
ocorrência de oxidação. Após esta etapa inicial, se existir, a 
temperatura dos frutos pode ser mantida até 45°C. Como. com o 
decorrer do tempo, a temperatura das partículas vai se 
aproximando da temperatura do ar de secagem, é necessário 
diminuir a temperatura do ar gradativamente (Matiello. 1991 ). 

Geralmente, os secadores de café operam em batclada com 
recirculação dos frutos até que o conteúdo de umidade situe-se no 
valor desejado (Clarke & Macrae, 1987). 
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SECADOR DE MÚLTIPLAS BANDEJAS VIRRADAS COM 
DISPOSITIVO DE RECICLO 

O secador de bandejas vibradas com dispositivo de reciclo. 
representado esquematicamente na Figura I. consiste de um túnel 
vertical com dimensões 0,33m x 0, 18m x 1.30m com quatro 
bandejas dispostas no seu interior. As bandejas possuem 
dimensões 0,26m x 0, 14m x 0,22m e são constituídas por 
chapas perfuradas (furos de 0,0075 m) recobertas por uma tela 
que possui II aberturas por polegada, confeccionada com 
arame de 0,0006 m de diâmetro. As bandejas são inclinadas 3° 
cm relação à horizontal. A comunicação entre elas é efetuada por 
vertedouros (indicados por C), dispostos lateralmente no túnel 
de secagem. Cada vertedouro possui uma cortina de borracha 
de dimensões 0, 14m x 0,07m para amortecer a queda dos grãos c 
é responsável pela alimentação da bandeja subsequente. As 
bandejas são suportadas por um eixo vibratório (A), o qual é 
conectado ao sistema de vibração (F). O motor de 560 W, o 
qual é conectado a um excêntrico, é acoplado 
a um variador eletrônico de velocidade (Movi-

Figura I -Esquema do secador de múltiplas bandejas vibradas 
com di spositivo de reciclo. 



tron-MT2596-P) que possi bilita variar a freqüência de 
vibração. Ao longo do túnel de secagem foram instalados 
seis termopares de cobre-constantan, fixados no interior de 
sondas de aço inoxidável. Os frutos de café são alimentados 
no topo do secador (8) e sua descarga efetuada em uma 
calha (D) disposta na base. Os fruto s são conduzidos em um 
el evador de canecas (N). de dimensões 3,2m x O, 7m x 0,6m, 
fixadas em duas correias de aço. Um motor de 560 W é 
conectado às correias e acoplado a um variador eletrônico de 
velocidade. As canecas (66 unidades de dimensões O, 16m x 
0,08m x 0,08m) são espaçadas de 0,015 m. Na calha (Q) o 
café escoa para o alimentador vibratório (L): NE Alimentadores­
CE-5b. O conjunto é completado por uma série de resistências 
elétricas (R), um medidor de orifício (M), uma válvula de 
controle da vazão de ar (V) e um soprador (S) de 2,3 kW. 
Apenas uma fração de ar fornecido pelo soprador é admitida 
na câmara de secagem, sendo uma parcela descarregada na 
válvula de controle. As bandejas do secador foram projetadas 
para operar com o ar percolando através do leito de secagem 
em correntes cruzadas com o leito de partículas. As partículas 
escoam horizontalmente sobre a superfíc ie das bandejas e ao 
atingirem os vertedouros desl ocam-se verticalmente em 
direção à bandeja subsequente. O reciclo dos frutos de café 
é efetuado até atingir a umidade desejada. Parte das 
partículas da descarga são coletados cm um recipiente 
cilíndrico de plástico com diâmetro de 0,03 m e altura de 
0,05 m, o qual possui um termopar inserido no centro 
possibilitando a quantificação da temperatura dos grãos. 

DINÂMICA DO LEITO 

O comportamento dos frutos de café ao escoarem sobre as 
bandejas foi verificado utilizando pulsos de entrada 
(alimentação de partículas marcadas) e monitoramento da 
concentração dessas partículas na descarga do secador (D). 
Os frutos de café parcialmente desidratados, com conteúdo 
de umidade de 12% (bu), foram caracterizados. apresentando 
os valores médios unitários: volume de O, 727. 10·6 m3

: massa de 
0,406.1 0'3 kg: densidade de 560 kg/m3 c diâmetro da esfera 
de mesmo volume de 0,0 I 12 m. As condições operacionais 
foram: pul so de entrada no alimentador vibratório de I 00 
partículas marcadas (cor cinza) : amplitude c freqüência de 
vibração 0,0025 m c 6.2 Hz (Aw2/g = 0,40 ; onde w é a 
freqüência angular em rd/s ): carga total de café nas bandejas foi 
de 0,6 kg: sendo a velocidade c temperatura do ar de secagem 
I ,8 m/s e 58°C. A Tabela I mostra os resultados obtidos. 

Tabela I: Resultados da dinâmica do leito. 

Tempo Número de Massa das Taxa Concentração 
(min) partículas partículas mássica das partículas 

marcadas marcadas de marcadas 
colctadas (g) descarga c. 1 o·2 (g/g) 

(g/min) 

o - - - -
2 I 0.406 96.00 0.423 
3 16 6.496 108,00 6.0 15 
4 28 11 ,368 98.00 11.600 
5 16 6.496 82.68 7,857 
6 12 4.872 89.26 5,458 
7 11 4.466 82.35 5,423 
8 6 2.436 69.90 3,485 
9 3 1,218 66,60 1,829 
l O 3 1,218 72.80 1.673 
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Os resultados da dinâmica do lei to para as condições 
vibracionais de operação indicam a existência de dispersão 
dos grãos ao escoarem ao longo das bandejas e ou através 
dos vertedouros. Isto mostra que existe escoamento 
preferencial dos frutos durante o traj eto, com provável efeito 
sobreposto de mistura dos grãos. 

Para ameni zar a dispersão dos tempos de residência de 
partículas individuais, planejou-se a secagem com ar 
escoando a maior velocidade, 2,4 m/s, porém com amplitude 
de vibração de I . I o·3 m e freqüência de I O, 7 a 5,5 Hz. A 
variação da freqüência de vibração durante os experimentos é 
necessária para evitar a tendência das partículas escoarem com 
maior velocidade a medida que perdem umidade e diminuem 
de tamanho. A carga total de café no circuito, expressa em 
base seca, era de 1.84 kg. 

Quando a secagem dos frutos encontrava-se em um 
estágio bem avançado (após 22 horas de operação), partículas 
de café marcadas foram colocadas no alimentador do elevador de 
canecas e quantificou-se o tempo gasto para que cada partícula 
reto rnasse ao local de alimentação. Os resultados são mostrados 
na Tabela 2. 

Tabela 2: Tempo de um ciclo completo percorrido por amostras 
de frutos de café. 

Tempo 
Tempo de Tempo de um ciclo médio 
secagem (min) individual 

(h) de 
I" 2" 3' res idência 

pass~em ..E_ass~em ..E_aSS~em (min) 
22 6,0 7.0 6,8 7,0 
23 5.5 - - -

25 .5 7.0 - - -

Os resultados indicam uma certa uniformidade no 
escoamento, bastante distintos dos resultados indicados na 
Tabela I . A influência de velocidade do ar foi maior do que 
a da vibração imposta ao leito. Para comprovar o desempenho 
do secador outros ensaios de dinâmica foram efetuados 
com alimentação simultânea de dez partículas marcadas. Os 
resultados são mostrados na Tabela 3. 

Tabela 3: Tempo de permanência de frutos de café (entrada de 
pulso), min. 

Massa de partículas Tempo de secagem 
marcadas (kg . I 0'3) 

24,5 h 25,0 h 25,5 h 26,0 h 
0.3467 5,42 14,46 8,0 17,0 
0.4434 5.21 6,45 6,46 7.42 
0,5550 5,21 19,35 8.12 8.56 
0.4897 6,18 7,02 9.36 5.15 
0,4052 6,57 6.08 5,41 5.03 
0,5628 6,40 6.50 9,50 6.56 
0.5273 7,03 4,17 6,54 7,07 
0.6981 6.20 5,13 4,25 7,37 
0.5003 6,12 4,50 7,30 7,23 
0,4519 6,29 12,58 7, 12 10,57 

A média aritmética do tempo de residência das partículas 
foi de 7,50 min. Como no final da secagem existem em 
média cerca de 1,33 kg de café no sistema e a taxa de 



escoamento das partículas era de 2.22.10·3 kg/s, o tempo 
médio de residência pode ser estimado em 9.9 min. Esta 
análise mostra a existência de uma diferença entre os tempos 
de residência com os dois métodos utilizados. sendo a média 
aritmética entre as duas medidas de 8.7 minutos. 

SECAGEM DOS FRUTOS DE CAF É 

A massa inicial de grãos de café alimentada no secador foi de 
5,54 kg e o conteúdo de umidade da mesma de 
2,012 kg de água/kg de café seco . A secagem do café foi 
realizada durante 28 horas. As condições operacionai s são 
indicadas na Tabela 4. 

Tabela 4: Condições iniciais e operacionais dos ensaios de 
secagem. 

V clocidade do elevador de 
canecas 2.7r_[l_m 

Velocidade do ar de 
secagem 2,4 m/s 

Amplitude de vibração 1.10·· m 

Freqüência de vibração 10,7 Hz (início) 
(variável) 5.5 Hz (final) 

Temperatura máxima dos 
frutos de café 45°C 

Umidade inicial dos fruto s 
de café. X 0 2.012 kg H20 / kg café seco 

Tamanho inicial médio dos 
frutos de café 1.10-2 m 

Massa inicial de café úmido 5.54 kg 

A secagem dos frutos de cate foi realizada em 3 etapas de 8. 8 
e 12 horas respectivamente. somando um total de 28 horas de 
processamento. No início do processo de secagem. frutos de café 
foram alimentados ao alimentador vibratório do secador c após 
30 minutos a alimentação tinha sido completada. Durante a 
operação, fruto s de café foram colctados na descarga do secador 
cm intervalos de aproximadamente 20 minutos, para análi se da 
temperatura e da umidade das partículas sólidas. 

Os ensaios de secagem foram realizados operando com 
alimentação de ar de secagem através da base do túnel de 
secagem, com velocidade igual a 2,4 m/s. A temperatura do ar de 
secagem foi controlada manualmente. alterando-se a voltagem da 
fonte de energia elétrica que alimenta as resistências elétricas 
externas (R2). por intermédio de um variador de voltagem. cuja 
capacidade é de IOkW. Quando o ar passa através de uma 
bandeja, ocorre uma diminuição na sua temperatura, devido a 
transferência simultânea de calor e de massa na secagem das 
partículas. Essa variação da temperatura foi registrada pelos 
termopares instalados no interior do secador. e estes valores estão 
mostrados na Figura 2. 

O referencial para o aquecimento do ar de secagem era a 
temperatura dos grãos na descarga do secador, não permitindo 
que a mesma ultrapassasse 45°C. A variação da temperatura dos 
grãos de café foi registrada por meio de um termopar, inserido no 
coletor cilíndrico supracitado. sendo estes valores discriminados 
na Figura 3. 

Durante o processamento do café, cm intervalos de tempo, 
foram registradas as temperaturas de bulbo seco c de bulbo úmido 
do ar ambiente. Os valores obtidos estão dispostos na Figura 4. 
Utilizando-se a técnica de soluções saturadas de sais (Young, 
196 7) foram obtidas isotermas de adsorsão dos frutos de café para 
as temperaturas de 32 e 50°C (Linhares. 1997). A modelagem 
indicada por Ono & Yoshida ( 1986 ). permite transform ar as 

2<l8 

isotcrmas cm uma única curva generalizada utilizando o conceito 
do Potencial de Adsorsão ·· Ad .. indicado pela Eq. (I). 

80~--------r===========~--, 

75 

u 70 o 

• TI v T4 

o T2 • T 5 

+ T 3 " T 6 

ro~ 

:..... 65 " o "" ~ O 00 D ~D DO 
~ :........r&n o o IlJ o 
c:j aJ Q ~ O oD 0 0 O 0 

1-< 60 cP .•, ~Q • • O I 
<1) 6 IT"*o/f u~ +" •• D 
o.. • : • "'· ... • ~.-· •••• s 55 +.p ~i Y.&P"í!v "-1.. • • • ••. 
~ _ 'I ++ ~~""~~~~~fflW~~ ~;~t,w 

)Ú • ~t~ 1'3' 6. ~ 

45+-~.-~--~--~--~-.~-.~~ 
o 4 R 12 16 20 24 28 

Tempo, h 
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(I) 

onde: Ad é o Potencial de Adsorsão I.J /kg]: R é a constante dos 

gases 8.31441 [.l/moi K]: T é a temperatura [Kj c ··a" é a 
atividade de água do café , que é igual à umidade relativa 
do ar "<p" no equilíbrio com os frutos de café. Os 
resultados obtidos são mostrados na Figura 5. 
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Figura 5 ~ lsotcrma generalizada de equilíbrio de grãos de café. 

Os pontos experimentais da Figura 5 foram ajustados à uma 
função exponencial de primeira ordem resultando na Eq. (2). 

X = 6. 68 + 2 L52 X [-~_\A_::d:_~_2_59_1_1 .6_)] 

eq 65060 ,25 
(2) 

No tratamento dos dados experimentais utili zou-se equações 
da psicrometria indicados a seguir (ASII RAE. 1985 ). 

A umidade abso luta Y (razão de umidade) corresponde à 
massa do vapor de água contida numa massa de ar seco. expressa 
pela Eq.(3). 

mv 
Y= - (3) 

A massa de vapor de água pode ser expressa pelo produto: 
número de moles de água pelo peso molecular da água (n v. Mv); 
do mesmo modo a massa de ar seco é dada por (n •. M.). Além 
disso, utili zando a lei dos gases perfeitos. o número de moles dos 
constituintes pode ser expresso pela Eq . (4). 

n 
v 

P xV 
v ------
RT 

ou 17 
a 

f' X V 
a -----

EU 

(4) 

Os vários constituintes do ar seco podem ser considerados 
como sendo um único gás, e assim a pressão total do gás úmido 
(!') é a soma das pressões parciai s do ar seco c do vapor de água 
o que se representa pela Eq. (5). 

p = p + p (5) 
a v 
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Combinando as Eq. (3), (4) c (5), e substituindo os valores 
dos pesos moleculares do ar e do vapor de água, tem-se a Eq. (6). 

Y = 0.62198x[~J 
P-P 

v 

(6) 

A umidade relat iva é a relação entre a fração molar do vapor 
de água ex istente cm uma amostra de ar úmido, xv e a fração 
molar do vapor de água em uma amostra de ar saturado. xv,, em 
uma mesma temperatura c pressão, como mostra a Eq. (7). 

X 

I{! = .2._ 
X 

VS T. p 

(7) 

A pressão parcial do vapor de água é igual ao produto da sua 
fraç ào molar pela pressão total da mistura gasosa, dada pela 
Eq . (8). 

p =X X p (8) 
v v 

Substituindo a Eq . (8) no numerador e no denominador da Eq. 
(7). tem-se a Eq. (9). 

p 
v 

rp=-
p 

VS 

(9) 

A Eq . (I O) permite calcular a umidade absoluta do ar úmido 
cm função das temperaturas de bulbo seco (T) e de bulbo úmido 
(Tw) do ar (ASHRAE. 1985). 

~25ot - 2.38t x T Jx r -V-T) 
y = -------"'-· __ ,\_' ____ ,_v_ 

250 I+ 1.805 X T- 4,186 X T 
\V 

(lO) 

Utilizando os dados da Figura 4 c as Eq. (6), (9) e ( 1 O) obtém­
se os dados de umidade relativa do ar na entrada do secador 
mostrados na Figura 6. 

Durante o processamento dos grãos de café, era coletada uma 
porção de grãos na descarga do secador para que se pudesse fazer 
medidas da temperatura c do conteúdo de umidade das partículas 
só lidas. /\s umidades X. em kg de água! kg de café seco foram 
determinadas cm estufa a temperatura de 105°C até peso 
constante. 

Utili zando os dados da Figura 6 c as Eq. (I) e (2} 
obteve-se os dados de equilíbrio dos frutos de café em 
funçào da temperatura e do conteúdo de umidade do ar de 
secagem. Com os dados obtidos e os do conteúdo de 
umidade dos frutos de café (obtidos cm estufa). foi 
construída a curva do adimensional de umidade (X') cm 
funçào do tempo, veja a Figura 7. onde: 

X' = (X-Xcq) I (X0-Xeq) (li) 

Ao final das 28 horas de secagem o conteúdo de umidade dos 
frutos de café foi de O, 145 kg IIP/kg café seco. o que 
corresponde a um percentual de 12,64 em base úmida. Esta 
umidade é adequada para armazenar os grãos de café. O tempo de 



0,16,----- • 

I : 
<PI 

0,151 <P2 
À <P3 

O,I4i • À 

• 
0,131 • À 

À 

<p 
0,12 

À 

0,11 

0,10 
I" etapa 2" etapa 3" etapa • À 

0,09 
o 4 8 12 16 20 24 28 32 

Tempo, h 

Figura 6- Umidade relativa nas três etapas de processamento, em 
função do tempo. 

1,0 

o+ 
... 

0,6 ... ... 
X' 

0,4 
' 11-... 

...... ~ 

0,2 
............ ......... .............. 

~ ... ..... 
00 ... ~ 

, o 4 8 12 16 20 24 28 32 

Tempo [h] 

Figura 7- Curva adimensional de secagem dos grãos de café. 

secagem de 28 horas é inferior às 30 horas de secagem nos 
secadores convencionais, os quais processam frutos com umidade 
inicial de 40% (bu), aproximadamente, contra a umidade de 
66,7% (bu) dos frutos procesados neste trabalho. 

Os pontos experimentais da Figura 7 foram ajustados à uma 
exponencial de primeira ordem a qual após derivada em função 
do tempo forneceu a Eq. (12). Utilizando esta equação e os dados 
da Figura 7 foram gerados dados para confeccionar a Figura 8. 

dX' ~ 0,11665x<>{ 7,7~;06 J 
dt 

(12) 

A curva expressa pelos pontos experimentais da Figura 8 indica 
que toda a secagem do café acontece no período de taxa de 
secagem decrescente e a curva de secagem apresenta-se linear. 
Isto conduz a equações simples para expressar a cinética de 
secagem dos frutos de café. 
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CONCLUSÕES 

A operação do secador de bandejas vibradas com velocidade 
de escoamento do ar de 2,4 m/s, e condições vibracionais: 
amplitude 1.10-3 me freqüência de 10,7 a 5,5 Hz possibilitou um 
escoamento com pouca dispersão das partículas como mostrado 
na Tabela 3. Em 28 horas de secagem pode-se obter os frutos de 
café com o conteúdo de umidade requerido para o 
armazenamento, o qual é inferior ao tempo de processamento dos 
secadores convencionais. A curva de taxa de secagem obedece 
uma relação linear e mostra que a secagem acontece no período 
de taxa de secagem decrescente . 
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SUMMARY 

ln this work the dynamics behavior of a coffee bed is 
described . Thcse coffee berrics tlow on multiple vibratory trays, 
serially disposed inside a vertical drying tunnel , and through a 
bucket-elevator transporter operating in severa! speeds, using an 
electronic regulator of speed. A vibratory feeder introduces the 
grains in the dryer. A performance study of the dryer was made 
for the drying of coffee berries. This study quantified thc drying 
time the coffee fruits, requested to reach lhe humidity storage, 
12% (b.u). 
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RESUMO 

É proposto um modelo global para o estudo do secador pneumático vertical. Para isto, foi necessário 
comparar os modelos jluidodinâmicos de Soo e Gidaspow, várias correlações empíricas para estimar Nu , 
verificar a influência do atrito partícula-parede do tubo e, da aglomeração, nas variáveis térmicas do 
secador. O modelo foi comparado com os modelos de Rocha (I 988) e Faria (1986) e, com seus respectivos 
dados experimentais. Verificou-se que o modelo de Soo representa melhor os resultados experimentais 
dentro das seguintes faixas - E. 0,999: Y: 3,50 J()'

2
- 25,66 !()'

1 kg/kg: X 0,967 {()-2
- 7,47 10'2 kg/kg: TJ!: 

104,8- 189,0 "C: T,. 15,9- -16,3 "C. W,. 8,7 - 53,0 kgih. W" 86, I - 146,2 kg/h: P. 95.391 - 95. 939 KPa; d,: 
0,2-1- 0,55 mm; p,: 2.500- 2. 715 kg/m3

: Cp,, .. 754,0- 799,7 Jlkg K. 

INTRODUÇÃO 

Nos secadores pneumáticos verticais. o material em forma 
particulada e transportado pelo gás, neste caso ar atmosférico 
aquecido, ao mesmo tempo que é submetido ao processo de 
secagem. O processo torna-se complexo devido as interações 
partícula-patícula, partícula-fluido c partícula-parede do tubo. 
Tudo isto, pode afetar a transferência de calor c massa. assim 
como a perda de pressão. 

Os modelos fluidodinâmicos mais simples desenvolvidos 
para o transporte pneumático cm fase diluída tem sido aplicados 
na modelagem do secador pneumático. Estes modelos não levam 
em consideração a interação partícula-partícula: a intcração 
partícula-fluido é considerada através da força de arrasto devido a 
diferença das velocidades médias entre ambas fases, e. por 
último, a interação partícula-parede é considerada como 
proveniente da força de atrito causada pela parede do tubo ao 
movimento das partículas. Muitas vezes, este atrito não é levado 
em consideração quando a concentração volumétrica de material 
por volume do tubo é baixa, por exemplo 0.001. 

A abordagem mais simples, no desenvolvimento destes 
modelos, consiste em considerar a partícula como isolada das 
outras, muitas vezes referenciado como modelo da "partícula 
individual". Andrieu & Bressat (1982) e Faria (1986). por 
exemplo, utilizam este modelo. Outra abordagem, também, muito 
utilizada, considera ambas fases como dois meios contínuos 
interpcnetrantes que interagem entre si. Como por exemplo, o 
modelo de Soo (1967), empregado por Kmiec (1986). e o de 
Gidaspow ( 1978), apud Arastoopour & Gidaspow ( 1979). 
utilizado por Rocha (1988). No caso do secador pneumá(ico, 
estes últimos modelos tem sido muito utilizados fornecend9 bons 
resultados com relação aos dados experimentais. Porém, no 
trabalho de Arastoopour & Gidaspow ( 1979), é mostrado que há 
diferenças entre ambos modelos, especialmente com relação à 
concentração de material e velocidade da partícula. Razão pela 
qual é feita, neste trabalho, uma comparação entre ambos 
modelos. Estes últimos modelos serão referenciados 
simplesmente como modelo de Soo c modelo de Gidaspow. 

Existem muitas correlações empíricas para estimar o 
coeficiente de transferência de calor. Urna das mais utilizada é de 
Ranz & Marshall, desenvolvida para uma partícula individual. 
Rocha ( 1988), comparou várias correlações, e concluiu que a 
correlação de Torrezan et ai. ( 1983), desenvolvida para uma 
população de partículas. fazia com que os resultados teóricos se 
aproximassem mais dos experimentais. Isto gera dúvidas na 
escolha da correlação. 
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Últimamente, Kemp & Bahu (1992) , analisaram a influência 
do material introduzido de forma aglomerada no secador. Seus 
resultados téoricos mostraram que seu modelo subestimava a taxa 
de secagem, especialmente na zona de aceleração, quando 
comparados com os resultados experimentais. Isto foi atribuído à 
aglomeração do material. Motivo pelo qual introduziram um fator 
que leva-se em consideração o efeito da aglomeração de material 
nas equações que descrevem o processo. 

Portanto. este trabalho tem como objetivo principal 
desenvolver um modelo computacional que inclua algumas das 
sugestões dadas isoladamente na literatura. Para realizar isto, 
foram comparados os modelos fluidodinâmicos simples de 
Gidaspow e Soo, levando em consideração o atrito partícula­
parede do tubo. Também são comparadas as correlações de 
Froessling, Ran= & Marshall, Kemp et ai, Bandrowski & 
Kac=mw·=yk e Torre=an et a/. para o calculo do coeficiente de 
transferência de calor, e por analogia, o de massa e, finalmente, é 
verificado o efeito do aglomerado, nas temperaturas e umidades 
do gás e do material. 

MODELAMENTO DO SECADOR 

Hipóteses do modelo. As hipóteses que são comumente 
adotadas na modelagem do secador pneumático vertical são: 

Fluidodinâmica. 
I. O escoamento é unidimensional e em regime permanente. 
2. As partículas são sólidas. esféricas, lisas, inertes e não 

contraem. 
3. As partículas estão distribuídas uniformemente na seção 

transversal do tubo. 
4. O arrasto das partículas é devido principalmente à diferença 

entre as velocidades médias de ambas fases. 
5. Não há interação partícula-partícula. 

Transferência de calor e massa. 
I. A área superficial das partículas para a transferência de calor 

e massa são iguais. 
2. A temperatura do sólido é considerada igual à da sua 

superficie e quando haja umidade igual à temperatura de 
bulbo úmido do gás. 

3. O material é não higroscópico. 
4. A umidade a ser evaporada é superficial. 
5. A geração de calor devido ao atrito das partículas com a 

parede do tubo é desprezada. 



Modelos Fluidodinâmicos. A equação da continuidade para 
as fases fluida e sólida. respectivamente: 

d 
d::: (~':Pg,ullg ) =O. ~ [(1- E)P, ,11u,] =O ( 1,2 ) 

Onde Ps,u=Ps(I+X) c Pg,u=Pg(I+Y) são as massas 

especificas do material c do gás, respectivamente, contendo cada 
uma, um determinado conteúdo de umidade X c Y; u, c u11 
constituem, respectivamente. as velocidades da partícula e do gás; 
t: é a porosidade. 

Equação da mistura gás-sólido: 

(I ) 
du du dP 

-ep u-' +ep , '·" 'd- ,)1, -d = --- = d::: 
( 3 ) 

- [{1- E)p, , + Ep, ,]g 2[p, , {1- E)uj, + P, ,eu~fel 
D 

Onde g é a força da gravidade: P constitui a pressão; h e !;: 
representam. respectivamente, os fatores de atrito para a fases 
sólida c fluida ; e D representa é o diâmetro do tubo . 

Equação da quantidade de movimento para a fase sólida 
segundo Soo: 

p,,(l- t:)u, d;, = (1- E)fn- (1- E)P,,, g ­

- ~[P (1- E)u 2f] D ·'·" , ' 

Ondc}/J representa a força de arrasto por volume. 
E segundo Gidaspow: 

I d ( )' --p. (1-e)- u -u · =(1-e)' -(1-e)p g -2 ·'·" d::: ' ' ) /) ·'·" 

--E[p, ,{1- e)u:J,] 

( 4) 

( 5 ) 

Equações constitutivas. A força de arrasto.jjy, é dada por: 

-(A' .·" )Cnp~'·"(u~~ -u,f E-(k+4.7) 
fn- V 2 

·' 

( 6) 

Onde ék ~. 71 corrige o coeficiente de arrasto para uma partícula 
isolada. 
Onde: 

{
0.64 

k 300/Res 

Res < 500 

Res > 500 

E A f.s = rrd} /4 e J ~ = ml~ /6 são a área frontal e o volume para 

uma partícula esférica, respectivamente. 
O fator de atrito para a fase gasosa. j~. em tubo rugoso é 

dado pela correlação de /laa/and. citado por White ( 1995): 

I [(e/D)'·'' 6.9] y,=1.81og - +-
!,· 3.7 Re, 

( 7) 

Onde e é a rugosidade do tubo; Reg = EPgugDj!lg c f.l.g é a 

viscosidade do gás. 
O fator de atrito para a tàsc sólida,;: .. é dado pela correlação 

empírica de d.:belgue (198-1): 

l
-0 Iii ]O.Jl'! Wj 

)'w P, u,d, 

/,=00054[; [(",-")o 
( 8) 

Onde W, e W11 são as vazões massicas do material c do gás. 
respectivamente: e d, é o diâmetro da partícula. 

O coeficiente de arrasto. Cn. é dado pela correlação empírica 
de Haider & Levenspie/ (1989): 

c 24 ( D =""R;' I +01806Re?6459 )+ 0.4251 
' I+ 6880.95 

( 9) 

R e_,. 

Onde Re,=Epg(ug -u,)d_,. j!lg · 

Modelamento da transferência de calor e massa. A área 
interfacial total. A. num elemento infinitesimal. para a 
transferência de calor e massa é dada pela expressão de Smonillo 
& Kudra (/986): 

6W 
dA =---s-d::: 

11 sd s Ps 
( lO) 

Considerando que toda a massa de umidade evaporada é 
transferida da partícula para o gás. tem-se: 
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6 
dX (Y -Y) -d . _ = -k vPg .\li/ llsPs ·' d; -

dY =_!!i_ dX 

d; Wg d; 

( li ) 

( 12) 

Onde Y,.,, é a umidade do gás na saturação e ky representa o 
coeficiente de transferência de massa. 

No balanço de transferência de calor para a partícula é 
considerado que toda a energia transferida do gás para a partícula 
é utilizada para evaporar a umidade superficial, elevar a 
temperatura do vapor da temperatura do sólido à do gás c variar a 
entalpia da partícula sólida como é mostrado na Eq. ( 13 ). 

dT,. (A,.) I [f h(Tg- 7~) ) 
d; = -;;;: -;;; 1 Cf',,s +c,,_, X -

-lk1 Pg(Yml - Yl[ Mfv ,s + CP, ,x (T.• ,g- 7;.,, )]]] 

c,_,._,. +c,1."x 
(13) 

c,,-,~ dX 

CPs ,s + Cl't,s X d; 

Onde T, é a temperatura do sólido: h representa o coeficiente de 
transferência de calor. dH,._ , constitui o calor latente de 
vaporização à T,; 7~ ·. x c T,.,,. são as temperaturas do vapor no gás c 
na partícula. respectivamente: Cp,. 11 • Cp1 e Cp_, representam. 
respectivamente. os calores específicos à pressão constante do 
vapor à 7~. da água e da partícula; m, e A, são a massa e a área de 
uma partícula, respectivamente. 

No balanço para a fase tluída a energia cedida por esta é 
igual à transferida para a partícula c perdida para o meio 
ambiente, porém, a energia transferida pela massa da umidade 
evaporada faz com que a queda de temperatura do gás seja menor 
como mostra a Eq. ( 14 ). 



C!\·.~ Tg + tlH,.,If. dY 

C Pa.>.K + C p,.,K y d~ 

( 14) 

dq~ 

Onde wn é a taxa de transferência de massa: Cp"·' representa o 
calor específico do gás seco c q~ é a perda de energia para o 

meio ambiente. 

Modelamento da aglomeração. O aglomerado é modelado 
làzcndo uma analogia com os parâmetros geométricos de uma 
partícula esférica. Primeiro é definid a uma área superficial para o 
aglomerado. que possui um limite máximo associado à área 
superficial de todas as partículas que o compoem e, um limite 
mínimo relacionado à área da partíciula esférica do mesmo 
tamanho do aglomerado. 

A aglomeração é introduzida nas equações através de fatores 
de aglomeração, que podem ser definidos como razões 
área/volume ou área/massa do aglomerado. esta última utilizada 
por Kemp & Bahu (1992). Porém neste trabalho será utilizada a 
primeira definição. Estes fàtores são considerados constantes para 
um aglomerado de um dado tamanho. 

O fator de aglomeração para a força de arrasto. fa D: 

dag 

d,. 
( 15) 

O fator de aglomeração para a transferênci a de calor c 
massa, fa 11 • compreendido entre os valores extremos da área 

superficial para o aglomerado real. são : 

A) V, I (d'"') c A) l', p, 
[a11 ,,, =~/V =2 d fa'''"" =~=-

"í-! a~o: .• _,- ,f "" P(l,: 

( 16,17) 

Neste último caso. pode-se dizer, ainda. que o valor mínimo 
parafaH.mrn será atingido quando p.,>: = p, . com o que fáll.mrn = I. 
Pois. a tendência é p.,K atingir o valor de p_, .. Note que p,K é menor 
que p_, devido aos vazios ou interstícios preenchidos pelo ar 
dentro do aglomerado. Em al gun s casos p"K pode ser tomado. 
como uma primeira aproximação. como a massa específica 
aparente do sólido num recipiente (Kemp & Hahu, 1992). 

A massa específica do material quando cm forma 
aglomerada toma o valor de p,~ e quando disperso em partículas 
toma o valor de p, . Portanto. é necessário incluir um fator que 
leve em consideração esta variação. denominado de làtor de 
aglomeração para a massa específica. expresso pela razão entre 

p, e Pag• assim: 

i 18 ) 

Segundo Kemp & Bahu (1992) , a dispersão dos aglomerados 
em partículas individuais signi1íca que os fatores de aglomeração 
variam com o tempo. portanto. é necessário incluir um tempo taK 

no qual o aglomerado estará completamente dividido nas 
partículas que lhe deram origem. A taxa de desintegração do 
aglomerado é considerada constante com o tempo, motivo pelo 
qual os fatores de aglomeração podem ser diminuídos 
linearmente na faixa de t = O e 1 ~ t"K através de uma equação 
algébrica do tipo: 

fa =xt + y ( 19) 

303 

. ... 

Estes fatores tomam o valor igual a I quando os aglomerados 
tornam-se partículas individuai s, por outro lado aumentam seu 
valor com o aumento do tamanho do aglomerado. 

Os coeficientes da Eq. ( 19) podem ser obtidos pelos valores 
dados na tabela I. 

Tabela I -Valores mâximos c mínimos para os fatores de aglomeração 

tempo força de transferência de massa especifica 
arrasto calor e massa famc 

jaf) faH 

1=0 fGJ) ,IIWX fi fan ,max 
a H ,max = --

2
--

fame,min = Pa~ 

I =lag fan,""" =I faH ,mil1 =I fame,mav: = Ps 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

Comparação dos modelos tluidodinâmicos. Nas figuras I e 
2 é mostrada uma comparação entre os modelos através dos perfis 
estimados para a porosidade. E, e a velocidade da partícula. u,. 
respectivamente. Observa-se que a porosidade atinge valores 
mais elevados quando estimados a partir do mode lo de Soo do 
que quando utilizado o de Ciidaspow. para uma mesma distância. 
z*. adimensional. Este comportamento se repete na velocidade da 
partícula. figura 2. pois esta depende da porosidade. ver Eq. (2). 

o 990 .---,--~-.--~-.--~---.-----.----,--, 
Co rrel011çlll o emp inca Ozbe lgu e 
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0.988 
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--A--- Soo(19 57) __A' 

" / 
0 .986 I 

i 
o 984 

0 .982 

0 .0 0 .2 o 4 

A ---h.----h.---1:.---h. · .f) .. - o.- ll---A - ·- 6. -- ó 

Corricla 02- Kmte c 11986) 
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r , " 0.9817,P
0

" 114905 N/m : 
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z• 

Figura I ·Variação da porosidade, E, conforme os modelos de Soo c Grdaspow. 

Esta diferença no perfil da porosidade c, conseqüentemente. 
no da velocidade da partícula é devido a como é definida cm cada 
um dos modelos a transferência de quantidade de movimento no 
termo convectiva das Eqs. (4) e (5). O modelo de Soo. Eq. (4). 
leva em consideração somente a velocidade da partícula. a qual 
aumenta ao longo do tubo: enquanto que o modelo de Gidaspow, 
Eq. (5), utiliza a velocidade relativa entre as fases, que diminui ao 
longo do percurso. 

Na figura 3 é mostrado o perfil para perda de pressão. Nota­
se que a diferença é praticamente insignificante. Isto leva a 
acreditar que, cm se tratando da perda de pressão e quando a 
E20.999. qualquer um dos modelos é adequado para sua 
estimativa. Porém. o comportamento do perfil da porosidade e da 
velocidade das partículas mostrado nas figuras I c 2. leva a 
acreditar que as variáveis térmicas serão afetadas 
significati vamcntc. 

Uma variação menor na porosidade indica maior 
concentração de partículas. portanto. uma maior área para se 
cfctuar a transferência de calor e massa. Este efeito pode ser 
observado na temperatura do ar atmosférico. TK. figura 4. A 
queda maior no perfil da temperatura do ar é dada pelo modelo de 



Gidaspow, afastando-se dos dados experimentais de Rocha 
(1988). Já o perfil estimado pelo modelo de Soo se aj usta mais 
adequadamente aos dados experimentais. 

40 Correlaç;lio empirica : Ozbtlgue 

Uod1lo1 -Gid~spow (1 978) _A-_t::.-4:l- ..A--ll- -ll.-õ- 6.-ll.- A--ô.-···L'l 

-t::.- Soo 11967 ) _..A"...A 
/'/> 

/ 
I 

/! 

3 .6 

"' 
3 2 

E 
,- 2.8 

2 4 
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1
t 

f • ~ 0 .9817 .P
0 

• 114905 Nlm' 

P, • 80:.1 kglm',d, • 2 24 10 ·' m 

D • 4 .8 10'' m . L a 3 . U m 

2.0 L-----L-~-..._~---'--~-'--~---'--~-'---' 
0.0 0. 2 o 4 o 6 0.8 1.0 
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Figura 2 - Variação da velocidade da partícula, u, conforme os modelos de Soo e 
Gidaspow. 
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Figura 3 - Variação da perda de pressão, ill', conforme os modelos de Soo e 
Gidaspow. 
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Figura 4- Variação da temperatura do ar, 1~ . e da partícula, 1;, conforme os modelos 
de Soo e Gidaspow. Correlação empírica: Ranz & Marshall, Eo= 0,999, Pu= 95,900 
KPa, Xu=2,84 10'2 Kg/Kg, Y,r7,91 10"' Kg/Kg, 1~n = 121,1 "C, 1~o=31,7 °C, 
W,=ll,60 10·' Kg/se W,=3,944 10'2 Kg/s 

Na figura 5, observa-se que, também, o perfil da razão de 
umidade do ar, Y, estimado pelo modelo de Soo se ajusta melhor 
aos dados experimentais. Nota-se, também, que o valor final do 
conteúdo de umidade, X, e temperatura, T., do material são 
reproduzidas pelo modelo de Soo, figuras 5 e 4, respectivamente. 
Portanto, para E,20,999, o modelo de Soo fornece resultados mais 
adequados aos experimentais do que o modelo de Gidaspow. 
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Figura 5 - ·Variação da razão de umidade do ar, Y, c conteúdo de umidade da 
partícula, X. conforme os modelos de Soo e Gidaspow. Dados ver figura 4. 

Comparação das correlações empíricas para Nu. Foi 
realizada uma comparação entre as correlações de Froeesling, 
Ranz & Marshall , Kemp et a/, Bandrowski & Kaczmarzyk e 
Torrezan et ai, utilizando para isto os dados experimentais de 
Rocha (/988). Verificou-se que para a porosidade inicial 
utilizada, c=0.999, os resultados obtidos através das correlações 
empíricas desenvolvidas para partículas individuais se ajustaram 
melhor aos dados experimentais. Espera-se que, provavelmente, 
para concentrações maiores, as correlações de Bandrowski & 
Kaczmarzyk e Torrezan et ai podem fornecer melhores 
resultados. 

Na figura 6 é mostrada uma comparação típica entre as 
correlações citadas anteriormente utilizando a temperatura do ar 
como parâmetro de comparação. Observa-se, que para as 
condições utilizadas, o perfil obtido através da correlação de 
Kemp et a/ se ajustou melhor aos dados experimentais do que as 
outras. 
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Figura 6 - Comparação de várias correlações utilizando a temperatura do ar, 1~. 

como parâmetro de comparação. Correlação empírica : Ranz & Marshall, f o= 0,999, 
I' v = 95,782 KPa, Xo~3,0 10'2 Kg/Kg, Y,=6,48 10·' Kg/Kg, 1~o ~ 114,2 "C, J',o""30,0 
"C, W,=I0 ,35 10'' Kg/se W,=3,74 10'2 Kg/s. 

Efeito do atrito nas variáveis térmicas. Nas figuras 7 é 
mostrada o efeito do atrito das partículas com a parede do tubo na 
temperatura do ar. Observa-se que na região denominada de zona 
de aceleração sua influência não significativa. Isto deve-se ao fato 
de que o atrito é proporcional ao quadrado da velocidade da 
partícula. Como a velocidade da partícula é baixa nesta zona, 
então o efeito do atrito será pequeno. É no final do tubo onde 
percebe-se uma queda maior na temperatura do ar. 

Comparação com os modelos de Rocha e Faria. O modelo 
desenvolvido neste trabalho é comparado com os dados obtidos 



através dos modelos desenvolvidos por Rocha (1988) e por Faria 
(1986). 

Para comparar os resultados é necessário ressaltar as 
seguintes diferenças entre os modelos globais citados acima. 
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Fi gura 7 - Influência do atrito partícula-parede do tubo na temperatua do ar. Dados 
ver figura 6. 

Modelo fluidodinãmico utilizado. Neste trabalho é utilizado o 
modelo de Soo enquanto que Rocha (1988) utiliza o de Gidaspow 
e Faria (1986) o modelo de Mujumdar, citado por Rocha (1988) . 
baseado na abordagem da partícula individual. 

Atrito da partícula. Neste trabalho é considerado o atrito das 
partículas com a parede do tubo através de um fator de atrito 
obtido de forma semelhante ao de um fluido enquanto que os 
modelos de Rocha (1988) e de Faria (1986) isto não é levado em 
consideração. 

Correlação empírica para a estimativa do coeficiente de 
transferência de calor. Neste trabalho é utilizada a correlação de 
Ranz & Marshall, Rocha (1988) utiliza a de Torrezan et a/ e 
Faria (1986) a de Kramers. 

Área superficial total das partículas. Neste trabalho a forma 
como é estimada a área superficial total das partículas. Eq. (12), 
faz com que esta varie ao longo do tubo. Isto é consistente com a 
variação da concentração volumétrica das partículas sólidas. A 
forma utilizada por Rocha (1988) e Faria (1986) a mantém 
praticamente constante. 

Temperatura de bulbo úmido. Neste trabalho é permitida que a 
temperatura de bulbo úmido varie ao longo do tubo conforme as 
condições do ar vão mudando através de correlações específicas, 
embora esta permaneça quase constante. Rocha (1988) e Faria 
(1986) a consideram constante. 

Perda de energia para o meio ambiente. Neste trabalho assim 
como no de Rocha (1988) é considerada a perda de energia para 
o meio ambiente. Porém, No modelo de Rocha (1988) a perda de 
energia para o meio ambiente é relacionada diretamente à 
variação da entalpia do ar enquanto que neste trabalho não, pois a 
variação da entalpia deste é composta pela parcelas relacionadas 
à transferência de energia para a fase sólida e à perda de energia. 
No trabalho de Faria (I 986) não é levado em consideração este 
fato r. 

Temperatura do material partículado. Neste trabalho são 
consideradas 3 fases para a temperatura do material. A primeira 
consiste em elevar a temperatura da fase úmida do seu valor 
inicial até a temperatura de bulbo úmido. Eq. ( 15). A segunda 
fase é caracterizada pela existência de umidade na partícula e pela 
temperatura constante, numericamente igual à temperatura de 
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bulbo úmido (T,. = TBU), à qual a partícula é mantida. A terceira 
fase é caracterizada pela inexistência de umidade na partícula e 
pelo aumento da sua temperatura, portanto a Eq. ( 15) se reduz ao 
primeiro termo à direita da igualdade. 

No código computacional desenvolvido por Rocha (1988) 
observa-se que a segunda fase não é considerada e as equações 
utilizadas para a terceira fase ainda contém termos relacionadas 
com a transferência de energia para a evaporação da umidade. 

No código computacional desenvolvido por Faria ( 1986) não 
é prevista a terceira fase, deixando desta forma a temperatura do 
material fixa quando atinge um determinado valor. 

Rugosidade do tubo de secagem. Neste trabalho o tubo de 
secagem é considerado rugoso enquanto que Rocha ( 1988) e 
Faria (1986) o consideram liso. 

Nas figuras 8 e 9 é mostrada uma comparação entre o 
modelo desenvolvido neste trabalho e o de Rocha (1988) , em 
conjunto com seus dados experimentais. Observa-se que os 
resultados obtidos para a temperatura do ar, figura 8, utilizando o 
modelo proposto neste trabalho, aparentemente, se ajustam 
melhor aos dados experimentais do que os obtidos pelo modelo 
de Rocha (1988). Por outro lado, os dados experimentais para a 
umidade foram reproduzidos mais adequadamente pelo modelo 
de Rocha (I 988), figura 9. 
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Figura 8 - Perfil da temperatura do ar estimado a partir do modelo proposto neste 
trabalho e o de Rocha ( 1988). Dados ver figura 4. 
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Figura 9 - Perfil da umidade do ar estimado a partir do modelo proposto neste 
trabalho e o de Rocha (1988). Dados ver figura 4. 

A diferença na queda de temperatura do ar logo no inicio, 
figura 8, se deve provavelmente a que a área superficial total das 
partículas é maior, quando estimado pelo modelo proposto neste 
trabalho do que o modelo de Rocha ( 1988). No final , a área 
estimada pelo modelo de Rocha (I 988) é maior, ocasionando uma 
queda maior na temperatura do ar. 



Nas figuras 9 e I O é mostrada uma comparação entre o 
modelo desenvolvido neste trabalho e o de fària (1986) cm 
conjunto com seus dados experimentais. Neste caso. observa-se 
que nenhum dos dois modelos consegue fornecer resultados que 
se ajustem adequadamente aos dados experimentais. Acredita-se 
que a correlação utilizada para estimar o coeficiente de 
transferência de massa não seja adequada para os baixos valores 
do conteúdo de umidade utilizado no material por Faria (1986). 
da ordem de 10·3

• se comparado com o utilizado por Rocha 
( 1988), da ordem de I o-2 

Com tudo, espera-se que o modelo proposto neste trabalho 
forneça melhores resultados que o de Rocha ( 1988) e Faria 
( 1986), devido às modificações introduzidas no modelo. 
Especialmente à área superficial total do material que vari a ao 
longo do tubo. 
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Figura 10 - Perlil da temperatura do ar estimado " partir do modelo proposto neste 
trabalho e o de Faria ( 1986). CorTelaçào empírica: Ranz & Marshall, Eo ~ 0,999. l'o 
95 KPa, Y,r•2.5 10 1 Kg/Kg, Y,~2 ,47 10·' Kg/Kg, ! ~o ~ 142 "C, r,,~2 3.9 "C, 
W,~\2,11 10·' Kgis c 11--,=3,385 10·2 Kg!s 

Influência da aglomeração. Nas figura II é mostrada uma 
simulação típica da influência do aglomerado na temperatura do 
ar. Verificou-se que o tempo de desaglomcração. fax· possui um 
efeito maior nas variáveis do secador do que o tamanho do 
aglomerado,Jan. 
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Figura li - Influência da aglomeração na tempcralura do ar para um 1,,~0 , lO s c 
fú, -1 0. Ccmelaçào empírica: Ranz & Marshall , fo ~ 0,999, 1'11 - 95,735 KPa, 
.\é5,78 10'2 Kg/Kg, Y"~ 7 , 03 10·' Kg/Kg, ~~~~~ 13 6 , 1 "C. r, ,;=24,7 "C, 11>7,71 lO' 
Kg/se 11',~3 ,844 10·' Kg/s. 

Na figura li observa-se que para um tamanho I O vezes 
maior do que a partícula original ifan = I O) c para um tempo de 
desaglomeraçào de 10 segundos (la~:= lOs), os perfis estimados 
se aproximam mais dos dados experimentais do que quando não é 
levado cm consideração o aglomerado. No caso da temperatura. 
figura 11. o perfil estimado se ajustou aos dados experimentais. 
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CONCLUSÕES 

Para a seguinte faixa de valores - E: 0,999; Y: 3,50 10'2 -

25.66 10·2 kg/kg; X: 0,967 10'2 
- 7.47 10'2 kg/kg; Tg: 104,8 -

189,0 "C T,: 15.9- 46.3 "C: W,: 8.7 - 53 ,0 kg/h: W g: 86,1 - 146,2 
kg/h; P: 95.391 - 95. 939 KJ>a; d,: 0,24 - 0.55 mm: p,: 2.500 -
2.715 kg/m3

: Cp,: 754.0- 799.7 .l/kg K. o modelo fluidodinâmico 
de Soo baseado na abordagem do meio contínuo e levando em 
consideração o atrito das partículas permitiu obter os melhores 
resultados. 

As correlações empíricas desenvolvidas para uma partícula 
individual para a estimativa de Nu. forneceram os melhores 
resultados do que aquelas que levam cm consideração sua 
concentração. E observou-se que a aglomeração possui um efeito 
significativo nas variáveis do secador pneumát ico. portanto. deve 
ser levada cm consideração. 
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SUMMARY 

A a global modcl of thc pncumatic drycr is presented. ln 
ordcr to attain this, a comparison bctwecn the fluidynamics 
modcls of Soo and Gidaspow and some correlations for thc Nu 
was done. lt was, also, vcrilícd thc inlluencc of thc particle-wall 
intcraction and de aglomcration on thc dricr variables. Our results 
were compared against Rocha 's (1988) and Faria 's (I986) 
simulation rcsults and thcir respcctivc experimental datas. Good 
results were obtaincd with Soo's modcl , especially in the 
following range- E: 0,999: Y: 3,50 10·2 - 25,66 10·2 kg/kg; X: 
0,967 10·2 - 7.47 10·2 kg/kg; Tg: 104,8- 189.0 "C; T,: 15,9-46,3 
"C; W,: 8,7- 53.0 kg/h: W": 86.1 - 146.2 kg/h: P 95.39 1 - 95. 
939 KPa; d,: 0.24 - 0.55 m1;;: p, : 2.500- 2.715 kg/m1

; Cp,: 754,0 
- 799.7 J/kg K. 
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No presente trabalho é feita uma descrição do sistema de cogeraçcio de uma usina açucareira brasileira 
que forne ce excedentes de energia à rede elétrica, calculando-se além das propriedades termodinâmicas dos 
diferente jluxos do sistema. os balanços de massa, energia e exergia. É fei ta uma comparação das eficiências 
de primeira e segunda lei, mostrando a utilidade desta última na avaliação de um sistema real, e como 
elemento importante na decisüo de melhoras dos esqur?mas térmicos ao evidenciar os equipamentos de 
maiores irreversibilidades e conseqüentemente a perda de oportunidades de geraçcio de energia elétrica. 

INTRODUÇÃO 

Embora a cogeração seja conhecida desde o século 
passado. sua difusão é relativamente recente. Esta tecno logia 
teve uma grande aceitação no setor sucro - alcookiro. em razão 
da sua adequação: o combust ível utilizado é um rejeito de 
fabricação c os ··produtos"': vapor e energia elétrica. são 
utilizados no próprio processo . O fato que o combustível do 
sistema seja um rej eito de fabricação faz com que energia 
clétrica possa ser cogcrada no setor. a preço competitivo. 

Nestes últimos anos as usi nas estão enfn:ntando um novo 
desalio : a geração de energia elétrica para venda externa. Esta 
questão. colocada também a nível internacional (Villada 
Duque. 1996). inclui desdobramentos tais como a necessidade 
de um gcrenciamento melhor do sistema de cogeração na 
planta. incluindo o controle de custos (Barreda dei Campo. 
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Cerqueira and Nebra. 1997) e também a pesquisa de novas 
tecnologias na combustão do bagaço (Souza Santos. 1997a: 
Mcl3urney and Me Burney. 1997). assim como na própria 
geração de energia clétrica (Ogden et ai.. 1990; Bridgwater. 
1995: Souza Santos. 1997b: Larson. 1993 ). 

Com o intuito de contribuir a um melhor gerenciamento 
de sistemas já em funcionamento. é real izada neste trabalho 
uma análi se de primei ra c segunda lei do sistema de cogcração 
da Usina .. Vale do Rosário ... situada na Fazenda Invernada. 
Morro Agudo. São Paulo. 

O trabalho visa identi ficar as fontes de maiores 
irreversibilidades do sist.:ma, assim como estabelecer uma 
comparação com outros sistemas de cogeraçào descritos na 
literatura na base de fi guras de mérito característi r.as da 
tecnologia de cogeraçào. 

Figura 1- Esquema simplificado do sistema de cogeração . 
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DESCRICÃO DA INSTALA CÃO 

Os dados desta descrição correspondem às instalações em 
funcionamento durante o ano de 1997. 

O sistema de cogeração (Figura I) objeto de nossa análise, 
é constituído pelos subsistemas de: geração de vapor, de 
energia elétrica e de energia mecânica (moendas). A geração de 
vapor, possui sete caldeiras, cinco delas, consideradas de média 
pressão ( 2,06 MPa man., 300 oc ), estas caldeiras foram 
indicadas na Fig I como se fossem uma única. Elas alimentam 
as turbo moendas e turbo bombas do sistema de média pressão e 
que fornecem a maior quantidade de vapor para processo, 
assim como para outros consumidores tais como o sistema de 
hidrolização do bagaço. utilizado depois como matéria prima 
na elaboração de alimento animal, a secagem de levedura. 
levedura tcrmolizada com vapor superaquecido. assim como 
centrifugas, secadores de açúcar e cocedores a vácuo com 
vapor saturado . As outras duas caldeiras, consideradas de alta 
pressão ( 4.3 MPa man .. 430 °C), são destinadas a fornecer 
vapor para o sistema de geração de energia elétrica e a 
turbobomba do sistema de alta. 

O sistema de geração de cletricidade e formado por cinco 
turbogeradores de 4 MW cada um, tendo-se uma capacidade 
instalada de 20 MW (este sistema é indicado na Fig I como se 
fosse um único turbogerador). Com esta capacidade a usina é 
capaz de satisfazer a demanda interna e vender o excedente de 
sua produção, em torno de 4 MW. 

Em termos de processamento. a usina tem uma capacidade 

de 1000 ton/h de cana, possui três sistemas de moagem, dois 

deles com seis moendas cada um e por último um difusor. Os 

três contam com sistema de preparo de cana formados por: 

picadora. niveladoras e desfibradoras, o difusor tem a mais um 

sistema para eliminar parte da água contida na cana chamado 

"rolo desaguador" (todas as moendas trabalham com 2.06 MPa 

man., 280 oc na entrada e 147 kPa man., na saída). Nos três 

casos a cana abandona o sistema de moagem com uma umidade 

de 49 a 51%. 

Tabela 1- Parâmetros dos principais !luxos do sistema 

Fluxo Pressão Temperatura Massa 
[Mpa] [ oc] [ kg/s ] 

I 24 105,0 36,108 
2 24 25,0 3,415 
3 24 135,0 2,582 
4 24 126,1 41 ,633 
5 460 126,9 41 ,633 
7 440 430,0 19,542 
li 440 430,0 19,648 
14 440 387,5 39,804 
15 24 128,8 39,804 
17 9,43 97,9 42,129 
18 24 25,0 38,3 
19 24 135,0 9,654 
20 12 104,8 90,083 
21 225 127,4 90,083 
22 220 217,2 2,809 
25 215 280,0 84,651 
29 215 280,0 0,422 
49 24 161 ,0 112,675 
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Do vapor que é enviado ao processo, uma parte dele 
retorna ao sistema como condensado. O sistema de condensado 
de alta pressão é formado pelo condensado proveniente do 
vapor consumido pelos pré-evaporadores , e o condensado do 
sistema de baixa é formado pelo condensado do vapor vegetal 
produzido no pré-evaporador. Estes condensados são 
misturados com a água de reposição nos dcsacreadores dos 
sistemas de alta c baixa rcspetivamente. 

No sistema existem cinco válvulas redutoras de pressão, 
com o objetivo de ter uma maior flexibilidade operacional do 
sistema de distribuição de vapor c abastecer as necessidades 
dos diferentes consumidores. Dois destas válvulas encontram­
se no Tandem I e no difusor . as quais reduzem a pressão de 
2.06 MPa (man) para 147 kPa (man), fornecendo vapor de 
baixa. para processo. as outras três válvulas estão relacionadas 
com os diferentes consumidores. uma delas reduz de 2,06MPa 
(man) para 1,67 MPa (man) para fornecer vapor para o 
hidrolizador de bagaço e as outras duas de 2,06 MPa (man) 
para 980 kPa (man) para o consumo de vapor das secadoras de 
açúcar. centrifugas c para o secador de levedura. 

DADOS E SIMULACÃO DO SISTEMA 

Foram obtidas medições práticas naqueles pontos onde a 
instrumentação era confiável. Outros dados tiveram que ser 
assumidos levando em conta a experiência e critérios 
técnicos dentro do sctor. sendo todos os dados 
posteriormente corroborados através dos balanços de massa c 
energia. As avaliações foram feitas na base dos dados da 
safra de 1996. onde era conhecida a produção de vapor das 
caldeiras. a energia elétrica produzida , assim como o 
consumo de cada uns dos elementos de preparo de cana e 
moinhos por tonelada de cana processada. Foi necessário 
implementar uma metodologia para determinar o consumo de 
vapor de cada tandem. a~sim como das turbobombas de água de 
alimentação do sistema de baixa e alta pressão e os turbogeradores 

Entalpia Entropia Ex. Especif. 
[ kJ/kg] [ kJ/kgk] [kJ/kg] 

440,26 1,3629 38,47 
104,98 0,3669 0,14 

2733 ,62 7,1129 617,45 
529,63 1,5929 59,27 
536,25 1,5978 64,42 

3279,41 6,8242 1249,33 
3279,41 6,8242 1249,33 
3178,83 6,6766 1192,75 
2720,31 7,0801 613,94 
410,62 I ,2842 32,30 
104,98 0,3669 0,14 

2733,62 7,1129 617,45 
529,63 1,5997 57,24 
536,58 1,6049 62,64 

2799,05 6,3015 924,83 
2972,47 6,6447 995,91 
2972,47 6,6447 995 ,91 
2788,43 7,2431 633,44 



No caso dos turbogcradores, determinou-se inicialmente a 
eficiência térmica pela primeira lei da termodinâm ica. já que 
são conhecidos os parâmetros do vapor na entrada c saída de 
cada equipamento. sendo também conhecida a potência gerada 
em cada um. Logo foi determinado o consumo específico de 
vapor das turbinas. Para o grupo turbogcrador. além da 
eficiência térmica. teve-se cm conta a eficiência do redutor c o 
gerador. 

No caso das turbomoendas. para a determinação do 
consumo de vapor dos tandens, tinham - se os dados n;fercntes 
às condições do vapor (U') na entrada e saída dos mesmos, 
para determinar o consumo de vapor, na base dos dados 
disponíveis determinou-se a razão: kg,apo/kW. sendo 
conhecido como dado do labriçante os k W/(t cana moída). com 
o dado das toneladas dc cana processadas cm cada um dos 
elementos, assi m como o tempo trabalhado. foi possível obter 
os kg,aro/ hr consumidos cm cada Tandem. 

Ficava por definir o consumo de vapor dos diversos 
consum idores externos (llidrolizador. levedura tcrmulizada) c 
outros internos( sccadon:s de levedura. centrifugas, secadores 
de açúcar c cocedor a vácuo), mostrados na Tabela 2. Neste 
caso foram utilizados os dados de cada um dos fabricantes dos 
equ ipamentos. referentes a consumo específico de vapor. 
indicado por tonelada de produto. sendo que n quantidade de 
produto produzida ou processnda é controlada na planta. 

Para a n:alizaçãu dos balanços de massa c energia foi 
utilizado o si mulador lPS E (Sim Tcch Simulation Tcchnology. 
Ciraz. Austria), que simula diferentes processos térmicos. que 
podem ser montados a partir de um banco de diferentes 
ekmcntos : turbinas . geradores. válvulas, caldeiras, etc. O 
simulador trabalha com um conjunto de equnçõcs clússicas de 
balnnço de mnssa e energia. O sistema estudado neste trnhalho 
foi montado como pode ser apreci ado na Figura I, mediante a 
dclinição dos equipamentos básicos ligados entre si através de 
linhas de vapor ou água liquida, segundo as propriedades do 
1luxo que passa por elas. 

Tabela 2 - Consumo de vapor dos diversos consumidores 
externos à planta de cogcração. 

Hidrolizador Levedura Secador de 
termolizada Levedura 

0.107[kg/s] 0.0937 [kg/sj 0.221 (kg/s] 

Centrifugas Secadores Cocedor 
de açúcar a vácuo 

2.29[kg/s]. 0.424 [kg/s ] 0.0937[kg/s] 

Depois de varias simulaçiics logrnram-sc os resultados que 
representam o funcionamento do sistema de cogcraçào ·da 
planta mostrados nas Tabelas I. 3, 4 c 5. 

Tnhcla 3 - Pnrâmetros das Turbomoendas 

Equipo 'lmt 'lSt 'lr 'llll potmoinho 
% % % % [kW] 

Tandenl 98.0 42.0 95.0 98.0 3491.386 
Tanden 11 .. .. .. .. 3479.744 

Difusor .. .. .. .. 2302.36 
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Tabcln 4 - Parâmetros das turbobombas 

Equipo( turbo- 'lmt TlSt llb 11mb pot 
bombas) % % % % [kW] 

bomba de baixa 99,0 55.0 70,0 99.0 633,0 
bomba de alta 96.0 55.0 70.0 96,0 287,378 

Tabela 5 - Parâmetros dos Turbogeradores 

Equipo 11m TlSt 11Cg 'lmg pot 
% % % % [kW] 

TGI a TG4 96.0 74.0 95.0 96.85 3223.759 
TG5 .. " " " 3225.533 

O próximo passo foi calcular o consumo de bagaço das 
caldeiras, para isso levaram-se em conta os 1luxos de vapor 
saturado c superaquecido gerados. as cxtrações continuas para 
manh:r o nível de concentração de sais, o PC! do bagaço (7655 
k.l /kg) e ns eficiências das mesmas, adotando-se 77 %. O 
resultado obtido foi que o consumo total de bagaço foi de 
I 078430 t/snfra, sendo o excedente de 128682,85 t/safra o que 
rcprcscntn I 0,66% do bagnço produzido. 

EFICII~NCIAS DE PRIMEIRA E SEGUNDA LEIS DA 
TERMODINÀ.MICA 

Foi definida a efic iência de primeira lei para cada um dos 
equipamentos fundnmcntais do sistema: turbomocndas. 
turhogeradorcs e turbobombas. de ncordo com a primeira lei 
como:. 

W MEC T) = ---"='-'=---

my x6h 1so 
( I ) ou 

Os resultados são mostrndos a seguir na Tabela 6. 
Pam a eficiência de Segunda Lei destes equipamentos 

foram utilizadas duas definições: a ··racional" ('li ), discutida 
por Kotns ( 1985). c a definição que inclui as perdas mecânicas 
de transmissão ('P). Ambas reportadas na Tabela 6. 

O cálculo destas exergias foi feito mediante a Eq.(2), onde 
primeiro é necessário definir um estado de referencia que em 
nosso caso foi o de água líquida a 25 oc c I O L3 kPa. : 

A equação pnra o cálculo da exergia é: 

( 2 ) 

A definição de eficiência .. racional" (Kotas. 1985) é: 

\.{1. = 6HREAL 

Ex 1 - Ex 2 

( 3 ) 

Ou incluindo as perdas de transmissão mecânica; 

ou 'P= ( 4) 



Tabela 6- Eficiências de Primeira.: Segunda Lei para os turbo 
-acionados 

Equipamento 11 '1'. 'I' 
Turbogeradores 65.0 79.0 69.0 
Turbomoendas (Tanden I e li) 38.3 49.4 45.1 
Preparo e Rolo dcsag.(Difusor) 35.3 49.4 45.1 
Turbobomba de alta 52.7 63.0 60.0 
Turbobomba de baixa 54.5 62.0 6 1.5 

---- · -

A eficiência de primeira lei resulta menor que a de 
segunda lei nestes casos devido a que para ambas eficiências o 
numerador é o mesmo. mas no caso da de primeira lei o 
denominador considera um salto térmico ideaL que 
numericamente é maior que a variação do fluxo de excrgia real 
nu equipamento. ou seja. as condições de comparação na 
definição de eficiência segundo a primeira lei para estes 
equipamentos. são mai s restritivas que no caso da segunda lei 

No caso das caldeiras a eficiência ··racionar· de 
Segunda Lei é calculada considerando no numerado a dife rença 
das cxergias dos !luxos de vapor (c úgua do: ntraçào) que 
saem. menos o de água que entra. c nu denominador. a cx.:rgia 
do bagaço alimentado: 

11 
= Exvsc + Exvs + ExEXTCON- ExAGUAFNT ( 5) 

ExBAG 

A exergia do bagaço fo i calculada segundo a cquaç<1o 
proposta por Szargut.( 1988). que leva cm conta a umidade do 
bagaço (conteúdo de água em estado líquido) : 

ExBAG = ~(C 1 + LZw )+ Exw Zw (6) 

O valor da exergia calculada foi de ExBAG = 10259.335 
kJ/kg. As eficiências para as caldeiras são mostradas a 
continuação. 

Tabela 7- Comparação das eficiências de Primeira c Segunda Lei 
para as caldeiras. 

Eguigamento n 'I' 
Caldeira I. III. IV e V (Baixa Pressão) 77.0 22.0 
Caldeira li( Baixa pressão) 77.0 22.1 
Caldeira VI c VII (Alta Pn:ssào ) ]_7,0 - 24.8 

A grande diferencia entre ambas eficiências na Tabela 7 é 
devida a suas próprias definições: a eficiência de primeira lei é 
definida como o calor útil absorv ido pelo vapor em relação ao 
calor desprendido pelo combustíveL Jú no caso da segunda lei. 
ela pode ser interpretada como a rclaç;1o entre a potência 
teórica máxima que poderia ser extraída do vapor que sa i da 
caldeira e a exergia do bagaço. 

A eficiência de segunda lei põe cm evidencia as 
irreversibilidades o perdas que acontecem desde a libcraçilo 

do calor pelo combustível dur<mtc o processo de combustilo. 
que é claramente irreversível. até que seja absorvido pela 
água. De toda a potenci alidade de geração de trabalho 
(exergia) contida no combustível. a mesma perde-se através 

das trocas irreversíveis de calor. dadas fundamcntalm<.:nk 
pela grande diferença de temperatura entre os gases de 

combustão c a água nos tubos da caldeira. alem das perdas 

produto da diferencia de temperatura entre os gases quentes e 
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o meio c os gases quentes e o vapor no caso que exista 
também vapor superaquecido. A segunda lei. no caso das 
caldeiras enfatiza c infere onde o homem pode atuar para 
diminuir estas perdas c elevar estas eficiências, seja 

melhorando o proct:sso de combustão. ou a troca de calor 
mediante limpeza de superílci.:s de troca ou a elevação dos 
parâmetros de geração do vapor. Mais ela é também muito 
clara. ainda tendo condições ideais de operação das caldeiras o 

máximo (teórico) que poderá ser aproveitado da energia 
contida no bagaço para a produção de potência elétrica, nas 

condições atuais será. no caso das caldeira de baixa. 22 %, e no 
caso das caldeiras de alta. 25 %. 

CRITI~RIOS DE DESEMPENIIO BASEADOS NA 
PRIMEIRA LEI DA TERMODINÂMICA 

Com a finalidade de comparar um sistema de cogeração de 
uma usina sucro - alcoolcira com outros tipos de sistemas. 
foram calculados alguns critérios de desempenho. seguindo a 
proposta de IIORLOCK ( 1987). 

RJE 

O Fator de Utilização de Energia (FUE), é dado por: 

WFlFr + WT B.'\l:rA + wrll!WXA + WTANI +~ANil+ ~lF +QUSIST 

(mo \11 x!U) 
(7) 

Este parâmetro seria uma eficiência de primeira lei do 
sistema como um todo. 

Um parâmetro apresentado por HUANG ( I <)<)6 ) refere-se 
à economia de energia de combustível (Índice de Poupança de 
Energia). obtida por sistemas de cogcração cm comparação a 
plantas convencionais que produzem separadamente energia 
clétrica c térmica. Este índice é definido pela sigla ES L Para o 
caso de nosso sistema este índice fica definido como: 

ESI = m" v" x PCI 
WEJ.ET + WME< + QUSIST 

(8) 

11 TI ' RM 11 CALO 

Sendo que para as eficiências dos sistemas de comparação 
foram adotados os valores YITFRM = 0.4 . llcALD = O. 77 c o calor útil 
calculado para o sistema. Ou s1sr = 284682.81 kW. 

Então a razão de poupança de energia do combustível é 
definida como: 

RPEC = 1- ESI (9) 

Outro parâmetro apresentado. c baseado no conceito de 
Combustível Destinado à Produção de Potência (FCP), que é 
definido simplesmente como a razilo de combustível para 
processo cm relação ;) potência produzida ( elétrica e/ou 
mecânica) c é dado por : 

( m . x PC 1) _ Q u s1sT 
C! - VIJ --

FCP = 11cALD 
WELET + w"E' 

(I O) 

Então a cliciência de geração de potência para o sistema 
defin.:-sc como: 

I 
E= FCP (I I) 

.L 



No livro ·· Cogeneration-Combincd lleat anel Powcr 
(CHrr· (llorlock. 1987) é dedicado o capitulo 2 à discussão 
destes critérios ou índices para diferentes tipos de sistemas c 
são mostrados alguns dos valores destes cocfícicmcs para 
diversos casos. na Tabela 8 a continuação constam alguns 
deles junto aos correspondentes ao sistema analisado neste 
trabalho. 

Tabela 8- Critérios de desempenho ele sistemas térmicos. 

Exemplo FUE 1/FCP RPEC FCP 
(E) 

Planta de extraçào 
0.48 0.43 0.057 2.3 3 

condensa ào 

Planta de contra -
0.85 0.75 0.235 1.33 ressào 

Turbina a gás com 
0.85 0.77 0.265 IJO caldeira ele recu era ·ão 

Ciclo combinado com 
0.82 0.75 0.318 1.33 sistema de contra - ressào 

Usina "Vale do Rosário" 0.75 0,57 0,046 1,76 

Como pode-se observar nesta Tabela 8 o fàtor de 
utilização da energia (FUE). do si stema analisado neste 
trabalho é ligeiramente inferior ao dos sistemas expostos à 
exceção da planta de extraçào - condensação. isto é devido 
fundamentalmente a que nas plantas expostas. as caldeiras são 
de combustível líquido. cuja eficiência é muito maior que as 
caldeiras que queimam bagaço. 

No caso da eficiência na geração de potência ( E ). de 57 

%. também é mais bai xa. mais este valor reflete o fato que um 

sistema de cogcraçào de uma usina açucareira tem um perfil 

completamente diferente aos outros. sendo que uma boa parte 

da energia disponível é utili zada na produçào de vapor. o que 

se vê claramente no índice FCI'. muito maior que nos outros 

tipos de sistemas de cogcraçào. Por esta mesma razão o valor 

do índice (PHR), para sistemas de cogcração definido pela 

relação entre a quantidade de potência ektrica e/ou mecânica 

produzida e o calor destinado ao processo, no caso desta planta 

foi de 0.095 . 

No caso da poupança de energia do combustível (RPEC). 

observa-se uma economia de 4.6 % no combustível cm relação 

a s istemas que produzem separadamente potência c calor. o que 

justifica uma vez mais as vantagens da cog.:raçào neste caso. 

Outra vez. este índice é mais baixo que nos outros tipos de 

sistemas em razão do perfil diferente deste. mais voltado à 

geração de vapor (calor) que energia clétrica. que cm mzào de 

utili za r um combustível menos ·· nobre.. apresenta uma menor· 

eliciência nas caldeiras. 

CONCLUSÜES 

Uma metodologia de análise de si stemas de cogcraçào foi 
apresentada, aplicada ao caso ela Usina Sucro - Alcoolcira 
··Vale do Rosário .. . Esta Usina embora tenha características 
típicas do Sctor. inclui alguns equipamentos que podem ser 
considerados .. ele tecnologia avançada"' cm relaçào à média, 
como caldeiras com pressão de 4.30 MPa c o uso do difusor 
substituindo mocndas. 

Os resultados obtidos pôem de manifesto alguns aspectos 
importantes no gcrcnciamcnto destes sistemas: no conjunto. a 
eficiência das caldeiras têm uma grande importância no 
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desempenho global. uma alta eficiência (de primeira lei) é 
condição necessária. Outro aspecto é a necessidade de 
instrumentação adequada. para o monitoramento do 
funcionamento dos equipamentos. particularmente as caldeiras 
e turbinas. 

As eficiências de segunda lei obtidas pôem de manifesto a 
limitação do nível de pressão da caldeira para a geração de 
energia elétrica: incremento substancial na geração só poderá 
ser obtido com a elevação dos níveis de pressão praticados. As 
baixas eficiências dos acionamentos mecânicos diretos, via 
turbinas de menor porte. pôcm de manifesto a questão das 
perdas energéticas (e exergéticas) neles: considerando apenas 
aspectos termodinâmicos. a sua substituição por acionamcntos 
com motores elétricos de boa eficiência seria aconselhável. 
embora nestes casos seja necessário discutir custos também. 

Finalmente. com o objetivo da energia elétrica vir a ser um 
.. produto.. a mais da planta, uma análise do processo de 
fabricação de açúcar e álcool visando a redução de consumo de 
vapor. se faz necessária, com o intuito de aproveitar a maior 
quantidade de bagaço que sobraria, na geração de energia 
elétrica. 

NOMENCLATURA 

- Ex erg ia específica 
- Fluxo de exergia na entrada 
- Fluxo de excrgia na saída 

- Entalpía do vapor ou da água nas condiçôes do 

h o 
kgv 
mCI -V II 

InCI -VIl 

Qu 

processo 
- Entalpía de referência 
- Kilogramas de vapor 
- fluxo total de bagaço consumido pelas caldeiras 
- fluxo total de bagaço consumido pelas caldeiras 
- Calor útil 

s - Entropia do vapor ou da água nas condiçôes do processo 

So - Entropia de referência 

te - Tonelada de cana 

11 - Eficiência 
W -Potência 

l'lh;so - Salto térmico isoentálpico . 

ôi!REAL - Salto térmico real 
p - E uma razão que é função das fraçôes em massa de 
hidrogênio, carbono. oxigénio e nitrogênio presentes no bagaço 
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b 
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E 
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eg 
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mb 
mg 
mt 

SIST 

st 

TA~D 

T B ALTA 
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TERM 

v se 
VS 

Tjm 

- água na entrada da caldeira 
- bombeamento 

- bagaço consumido na caldeira 
- caldeiras 
- elétrica 
- cxtraçôcs continuas 
- gerador clétrico 
- mecânica 
- mecânica da bomba 
- mecânica do gerador 
- mecânica da turbina 
- redutor 
- sistema 

- lsoentrópica da turbina 
- Tandcn 
- Turbobomba de alta pressão 
- Turbobomba de baixa pressão 
- térmica 
- vapor superaquecido 
- vapor saturado 

- Eficiência do moinho 



ABSTRACT 

A description of the cogeneration system of a Brasilian Sugar 
Industry is made in this work, which furn ishes surplus of 
e lectric energy to the grid . Thc thermodynamic properties of 
the flux of the system are calculated, besides the mass , energy 
and exergy balances. E comparison is dane, between the first 
and second law efficiencies, showing the convenience of thc 
latest one in the evaluation of a real system, as an important 
point in the decis ion of improvements in the therma l schemes 
pointing out the equipments that prescnt more irreversibility 
and consequently the lost of opportunities of electric energy 
generation. 
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RESUMO 

O presente trabalho visa apresentar o desenvolvimento de um sistema automatizado para avaliação de 
centrais hidrelétricas - SACH, que realiza o moniloramento e avalia as condições de funcionamento e 
operação de centrais, através de ensaios de recepção de seus grupos geradores. O sistema utiliza modernas 
técnicas de aquisição de dados e realiza uma inte1jace entre os instrumentos de medição (transdutores de 
sinais, sensores e medidores) e um computador, que compões o sistema. O SACH foi desenvolvido com obj etivo 
específico de fornecer a curva de recepção destes grupos em tempo real e interativo em forma de gráfico e 
tabelas, de maneira a validar o sistema desenvolvido. O mesmo foi aplicado em uma bancada de ensaios em 
laboratório e o resultado final é apresentado no decorrer do trabalho. 

PUC 
RIO 

INTRODUÇÃO EQlJACIONAMENTO PARA OBTENÇÃO DA ClJRVA DE 
RECEPÇÃO E DESCRIÇÃO DOS INSTRUMENTOS 

Tradicionalmente os testes e ensaios em máquinas 
hidráulicas tem sido feito através de instrumentos c 
procedimentos operac iona is manuais, ou seja, a pressão lida em 
manômetros de Bourdon ou manômetro de coluna d'água ou de 
mercúrio: a rotação. do conjunto gerador. é feita por meio de um 
tacômetro digital ou de contato: a vazão por meio de sondas de 
Pitot. molinetes ou vertedores. Estes procedimentos para atender 
as ex igências de precisão das normas. requerem a repetição de 
uma mesma med ida várias vezes, o que causa uma demora 
considerável para a consolidação de apenas um ponto na curva 
de recepção do ensaio. 

Entretanto. com o avanço tecnológico atual e o 
desenvolvimento de aplicativos específicos, os processos manuais 
tendem a ser substituídos por procedimentos automatizados que 
processam as lei turas dos dados em maior quantidade, menor 
tempo e custo. Pois. com uso de sistema informatizado existem 
vantagens como: a velocidade de aquisição. armazenamento c 
processamento de grande número de dados c. consequentemente. 
menor incerteza por ponto. Assim sendo. toma-se necessário a 
utilização dt: instrumentos elétricos I cletrônicos. como: sensores, 
transdutores e medidores. para a obtenção dos sinais dos 
instrumentos em tempo real , onde pode-se acompanhar todos os 
fenômenos transitórios no momento do ensaio. Contudo, -esta 
técnica apresenta alto custo que aumenta proporcionalmente ao 
grau de incerteza do instrumento. Além do que. os instrumentos 
necessi tam ser calibrados e/ou recalibrados de acordo com 
padrões exi stentes, no início de cada ensaio no local onde os 
mesmos serão utilizados. para que exista maior credibilidade das 
suas informações. 

Será descri to todas as característi cas para o desenvo lvimento 
de um sistema computacional para a aquisição de dados cm uma 
central cm pleno funcionamento. Inicialmente será dada uma 
breve noção da bancada de ensaios do laboratório, em seguida 
serão mostrados os procedimentos operacionais 
(equacionamento c o sistema), para obtenção das diversas 
grandezas envolvidas na avaliação de uma central hidrelétrica c 
no final serão mostrados os resultados dos ensaios no laboratório 
e conclusões inici ais do trabalho . 

A curva de recepção e/ou de comissionamento de grupo 
hidrogcrador que tem como objetivo mostrar o rendimento do 
grupo gerador cm função da variação da potência gerada e obtida 
com o conjunto gerador a rotação e queda constantes e é 
apresentada na forma: rendimento totaL T] 1 ]%] versus vazão, Q 
]m'/s] . conforme mostra a curva de recepção esquematizada na 
Figura I. 

CURVA DE RECEPCÃO DE TURBINAS 

0.8 

0.6 

0.4 

0.2 

o 
o 0.4 

Figura I -Curva de recepção de turbinas 
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Uma aplicação deste gráfico é verificar se o equipamento 
atendeas condições nominais de rendimento máximo, T'lmáx 1%] 
e vazão nominal, Qnom lm3/s], garantidas pelos fabricantes. 
Também permite definir a faixa operacional de funcionamento, 
vazão mínima operacional, Q1 lm3/s] c vazão máxima 
operacional. Q 2 lm3/s]. do grupo gerador em função de um 
decréscimo admissível do rendimento. ~Tladm 1%]. 

Ensaios periódicos de recepção permitem o 
acompanhamento do rendimento de grupos hidrogeradores c, 
consequentemente. detectar a ocorrência de prováveis 
problemas. 

Conforme esquematizado na Figura 2. nos ensaios de 
recepção as grandezas medidas são: vazão de admissão da 
turbina, Q I m3/s], rotação da turbina. n I rpm], posição do 
ângulo de abertura do distribuidor da turbina. a ( 0 1. carga 
estática na entrada da turbina, H, [mca]. altura de sucção, Hs 
[mca[. nível d'água a jusante da turbina. z lm[. posição dos 
instrumentos em relação ao eixo da turbina. a [mi e potência 
elétrica do gerador, P,1 lkWI. Em posse desses valores, calcula­
se a carga estática total ou altura de queda líquida, H (m.c.a.l , 
potências hidráulicas Ph lkWj, e de eixo Peixo (kW]. rendimento 
do grupo gerador, Tlgg 1%1. 

NM 

Q., 

HI 

H, 

Hs 

Q (m'/s) - VAZÃO 
H1 (mca)- CARGA TOTAL 

H1(mca) ·CARGA ESTÁTICA 
Hs (m) -ALTURA DE SUCÇÃO 

Ph(kW) ·POTÊNCIA HIDRÁULICA 

Pi (kW)- POTÊNCIA INTERNA 

Peu.(kW)- POTÊNCIA NO EIXO 

P.1(kW) - POTÊNCIA ELETRICA 
n (rpm) ·ROTAÇÃO 

---~ 

Figura 2 -Grandezas medidas cm um ensaio de recepção de 
turbinas. 

Além destas, há necessidade de determinar algumas 
grandezas auxiliares, que dependem das condições do local do 
ensaio, como: massa específica da água. Págua 1Kg/m3 l. que é 
calculada cm função da temperatura do ar. T., (0 C] c da 
temperatura média da água. T mtd I0 C] ; aceleração da gravidadc 
local. g lm/s 21, calculada em função da altitude . Z lml. da 
latitude do local do ensaio, rn I o I e da pressão barométrica 
local, Pbar lmmHg]. 

A seguir são descritos os procedimentos c in strumentos 
usados na medição informati zada dos parâmetros de ensaio 
obtidos através do sistema de aquisição desenvolvido no 
presente trabalho. 

Vazão 

A vazão de adução da turbina. Q lm3/sl, é um dos 
parâmetros de maior dificuldade de medição cm ensaio. tanto no 

laboratório quanto cm campo. mesmo existindo diversos métodos 
para a medição desta grandeza. 

Nos sistema desenvolvido. devido ser um instrumento portátil 
de medição. sua flexibilid ade c facilidade de instalação, optou-se 
pela utilização de um medidor de vazão por ultrasson, extrusivo, 
que deve ser instalado na tubulação de adução existente, caso a 
mesma apresente as condições adequadas. conforme mostrado na 
Figura 3. na qual o medidor está instalado cm uma tubulação de 
2" . existente no laboratório. 

Figura 3 - Medidor de vazão ultrassônico instalado na bancada do 
LIIDC. 

O aparelho utiliza dois transmissores I receptores de ultrasson. 
com habilidade de transmitir c receber sinais, que são fixados em 
lados opostos da tubulação. Através da emissão de ondas no 
tempo c considerando todas as características da tubulação usada. 
como diâmetro externo. espessura da parede, espessura do 
revestimento. bem como as velocidades sónicas do tipo de fluido. 
do material da tubulação c do revestimento. mede-se a vazão em 
função de parâmetros pré - estabelecidos. 

Neste instrumento. pode-se ohter a vazão através de duas 
formas. a primeira é a leitura dircta no visor do medidor c a 
segunda é se registrar os sinais de saída do medidor, que pode ser 
em corrente. cm frcqüência c impressos por uma saída RS232. O 
sinal. após processado. fornece os valores de vazão da tubulação. 

Entretanto o ultrasso n cxtrusivo. é um instrumento que 
apresenta uma faixa de erro grande. cm torno de 3 a 5% (valores 
tornccidos pelo 1:1bricantc do instrumento) c que podem aumentar 
na programação das características da tubulação. Por esta razão. 
para a validação das medidas. há necessidade de comparar as 
grandezas com um padrão. No campo isso nem sempre é possível. 
o que se propõe é. nas centrais. Lllilizar o método de Gibson para 
convalidar as medidas c!Ctuadas. Trata-se de um método 
desenvolvido com base no fenômeno do golpe de aríetc (Bortoni. 
1997). onde far- sc-á uma rejciç<lo da carga a I O % posição de 
abertura do distribuidor da turbina. mede-se o transitório 
hidráulico cm dois pontos distintos da tubulação forçada e. por 
procedimento de integração obtém-se a vazão no instante anterior 
ao fechamento do distribuidor. 

Uma outra possibilidade para obtenção desta grandeza é a 
utilização de molind.::s que. através da medição da vcllKidade de 
giro do rotor. fórncc.:: a vclocidadc do !luxo cm um determinado 
ponto da scç<lo. Após várias medidas cm posições pré -
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determinadas. calcula-se a vazão da scçüo do tudo. canal ou 
câmara de carga da central. 

Carga Total 

Para obtenção da carga total ou altura de queda líquida. que 
é a pressão em metros de coluna de água. H [mcal. utiliza-se a 
equação da energia (I). cm função da vazão da aduçào da 
máquina, diâmetros de entrada e saída da turbina c nível de 
jusante da máquina. Z [mi. Esta grandeza é a soma das alturas 
(cargas) potencial, piezométrica c dinâmica cm uma 
determinada scção (ABNT- 228, 1974). 

11=-p' +(Z+a-y)+[~ - (~-(~)'lte 11 
PII,O · g 1t · g·D, o, JJ 

lmcal (I) 

A primeira parcela da Eq. (I), referente a carga estática. que 
é medida seguindo as especificações das normas J\BNT N B -
228 ( 1974) e NBR- I 0280 ( 1988), utili zando-se um transdutor 
de pressão. instalado na tomada de pressão na entrada da 
turbina, como visto na foto da figura 4. Este instrumento é 
caracteri zado por sua construção baseada cm um sensor 
piczorcsistivo cm estado sólido, ou seja, um semicondutor cm 
miniatura responsável pela saída de s inais de tcnsüo cm 
milivolts proporcional a pressão aplicada. O sinal emitido é 
conduz ido até a placa de aqui s ição c processado pelo sistema de 
avaliação de centrais hidrelétricas. 

figura 4 -Transdutor de pressão in stalado na tomada de pressão 
da turbina. 

A segunda parcela da Equação (I) expressam a altura 
potencia l ou carga de pos ição, Z [mi; cota de posiçiio do 
in strumento de medida, a [mi, são medidos na instalação c, o 
nível de jusante. y [m(. obtido por um transdutor de ni vc;l. J\ 
parcela referente a vazão. Q lm 3/sl é medida pelo ultrasson ou 
pelo molinete . Os diâmetros da scção de entrada da turbina. 0 1 

I mI e saída do tubo de sucção. 0 2 I m 1. são fornecido s pelo 
projeto da máquina. E a ultima parcela referente ao erro 
percentual da carga total. e11 [mcal, dado cm função dos desvios 
padrões das medidas c da equação de calibração dos 
in strumentos é calculada pelo s istema desenvolvido. 

Potência Hidráulica 

A partir dos va lores da vazão c da carga total ou altura de 
queda líquida calcula-se a potência hidráulica. P11 [kWI . da 
turbina conforme a Eq. (2). 

P, =Pu,u ·g·Q · H ·IO··J [kW] (2) 

Onde p 11 , 0 é a massa específica da água, calculada de 

acordo com a Eq . (3 ), de llcrbest c Rbgencr (IEC- 41, 1991), 
c:-.:prcssa cm funçào da temperatura média da água, . t 111 I°CI , 
medida no início e no final de cada ensaio por termopares ou por 
termômetro de ponta. 

Pu ,o = 1000,1-H 0,0094.t"'- 0,0053.t~ lkg/m
3

] (3) 

A aceleração da gravidade local, g I m/s'l. é função da latitude. 
Ul [0 1 c da altitude. z [mi. centra l. obtida cm levantamentos de 
cartas geográ ficas ou por GPS e é calculada pela Eq. ( 4 ), de 
acordo com a norma lEC- 41 ( 1991 ). 

g = 9,7803 · (1 + 0,0053 · sen' rn )- 3 ·lO "" . z lmts"J (4) 

Potência de Elétrica 

J\ determinação desta grandeza pode ser fe ita de duas 
maneiras: a primeira ocorre a partir da aquisição de dados c pré -
processamento dos s ina is. por transdutores de potênc ia elétrica 
ativa c reativa. vi sto na Figura 5. instalados no quadro elétrico da 
central. J\ segunda é através da le itura direta nos Wattímetros. em 
conc:-.: ào Aron. instalados no barramento do quadro de comandos 
da central. 
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Figura 5 - Transdutor de potência elétrica ativa. 

Rendimento Elétrico 

Nos ensaios de n.:ccpçüo realizados no laboratório. o 
rendimento clétrico fi.li calculadn cm função da potência elétrica 
gerad a. P,.1 lkW(, c que Iili obtida pdo transdutor de potência 

ati \' a. cm função do fa tor de potência do gerador. cos <p. mostrado 
na Fi gura 5. 

l'ara u laboratório Iil i dch.:rminada a equação da curva do 
rcndim..:nto cktricn. do gerador. cm funçào da potência elétrica 
gerada. pel a n:g rcssiio dos pontos obtidos nos ensaios 
clctrodinámicos do gerador que resulta nas cur\'as de 
1iuKionamcnto do equipamento. Fi gura 6 . 

Obteve-se a rcgressàn polinomial da curn do rendimento 
elétrico adotando-sc um fator de pott! ncia unitário. cos <p = I e 
pela interpolação dos pontos digita lizados da mesma. Eq. (5). 



[
A+B · P,, +C-P,~] 
I+D·P"+E·P,~ 

T] , , = 100 
[%] (5) 

Onde A, B, C, D e E são os coeficientes da curva para o 
gerador elétrico da bancada ensaiada. sendo os seus respectivos 
valores aguais a : A = 52,940236: B = 39,760809: C = I ,590042; 
D = 0.20357539 c E= 0,044816703 . 

' , 

·I 
~L 

~ r, , " '~l 

Figura 6 ~Curva do gerador elétrico ensaiado no laboratór io. 

Potência de Eixo 

;\ potência de eixo da turbina. P6 , . (kW(. é calculada de 
acordo com a Eq. (6), e depende do fornecimento do rendimento 

e létrico do gerador. TJe1 (%(. 

P . - Pe~ 
tiXO - ~~ 

11., 
[kW] (6) 

Rendimento do Grupo Gerador 

Para instalações onde tem-se conhecimento dos valores da 
potência de eixo c da potência hidráu lica, por processos manuais 
ou automat izados, calcula-se o rendimento total da turbina, Tj,, 

(%(,pela Eq. (7) . 

p 
11 =~· 100 

' p 
h 

(%] (7) 

Quando não se tem nenhuma informação do gerador. 
determina-se o rendimento tota l do grupo gerador. que é 
calculado em função da potência hidráulica da turbina, Eq. (2) . e 
da potência elétrica gerada. obtida pelo transdutor de potência 
ativa, conforme Eq. (8). 

p 
11 = __!!_ · I 00 

gg ph 
(%] (8) 

Rotação 

É obtida através da média das le ituras feitas 
diretamente por um tacômetro óptico ou de contato; ou 
através de um dínamo taquimétrico (tacogerador) que 
fornece um si nal de tensão contínua correspondente ao 
valor real da velocidade da máquina e létrica a qual está 
acoplado. E le possui ímãs permanentes de AlNiCo no 
estator, com a função de produzir um campo magnético. 
No rotor bobinado é ge rada uma tensão contínua de 

amplitude proporcional à rotação e polaridade que 
depende do sentido de giro. A Figura 7, mostra o 
tacogerador instalado no eixo turbina O s inal de tensão é 
adquirido e processado pelo sistema de aquisição de 
dados. 

Figura 7 - Tacogerador instalado no eixo entre a turbina e o 
gerador. 

CALIBRAÇÃO DOS INSTRUMENTOS 

De acordo com Mioduski ( 1982 ), ca librar é o desenvolver um 
conjunto de operações de forma a estabelecer. sob condições 
especificadas. uma relações entre os valores indicados por um 
instrumento (ou sistema) de medição c ou valores correspondentes 
as grandezas .estabelecidas por padrões. 

Baseado neste conceito efetua-se a calibração ou recalibração 
per iódica de todos os instrumentos utili zados cm ensaios, tanto no 
laboratório quanto no local do ensa io. de forma a obter-se valores 
de referência padrões . 

S ISTEMA PARA AVA LIA,ÇÃO DE C ENTRAIS 
HIDRELÉTRICAS DESENVOLVIDO 

O sistem a de avaliação de centrai s hidrel étrica - Si\CH. foi 
desen vo lvido com as características de um s istema generali zado 
de med ição. de acordo com o flu xograma mostrado na Figura 8. 
Sendo possível ensaiar insta lações hidrelétricas com qualquer tipo 
de turbina hidráulica fabricada no Brasil. 

SISTEMA DE MEDIÇÃO - - - - --+, 

Figura 8 ~ Sistema de aquis ição de dados 
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O si stema de medição do SACII é composto pelos seguintes 
instrumentos c equipamentos: 

- Instrumentos. sensores c medidores de aquisição de dados, 
citados acima: que emitem sinais, de corrente ou tensão, 
proporcional aos fenômenos aos quais estão submetidos; 

- Um sistema de tratamento de sinai s, que tem como objetivo 
ampliar o sinais. filtrá-l os c processá-los, conduzindo-os para os 
indicadores das medidas. resultando sinais de tensão 
proporcionais aos valores das grandezas, composto por: um 
módulo condicionador que realiza a função de unidade controle 
no sistema de medição, pois recebe os sinais de saída dos 
diversos instrumentos e os envia para a placa de aquisição de 
dados; uma placa de alimentação com função de alimentar e 
ampliar e os sinais de saída dos instrumentos que necessitam de 
uma alimentação, cm tensão ou corrente. diferente da realizada 
pelo módulo condicionador: uma placa de aquisição PCL - 816 
- DA - I. Sendo este o elemento do sistema de tratamento de 
sinais .responsável pela conversão dos sinais de analógicos para 
digitais: 

- Um indicador que é o elemento do sistema de medição que 
recebe o sinais tratados c os transforma em dados a serem 
processados pelos usuários (Noronha. 1996 ). O sistema 
desenvolvido neste trabalho tem como base os diversos módulos 
do aplicativo Data Acquisition !:>~vstem Lahoratory (DAS YLah ('"r 
que é um aplicativo. em ambiente Microso.fi"' Windowsn•. para 
analises de sistemas. controle de processos. sistema de aqui sição 
de dados c simulação de projctos automatizados. (D/\SYTEC'''. 
1996).No sistema desenvolvido, este aplicativo é o 
e lemento de indicação e de pré - análise dos resultados, 
devido a sua grande versatilidade, como a montagem de 
sistemas baseado em programação por diagrama de 
blocos, iterativamente e sem grandes dificuldades . Além 
da indicação e análise, ele é utilizado para a calibração ou 
recalibração dos instrumentos no local do ensato, 
processamento de sinais e um pré - tratamento de dados 
dos va lores aquisitados. 

No sistema desenvolvido. o ensaio inicia-se. a partir da 
abertura dos aplicativos DASYLah:''. onde é aberto o arquivo 
'"Calibra'". que é utilizado para calibração e/ou rccalibração dos 
instrumentos necessários ao ensaio. Após o processo de 
calibração é aberto o arquivo '" SACBS"'. responsável pela 
aquisição. análi se. pré - processamento c armazenamento dos 
sinai s no apl icativo de aquisição. 

Após a abertura do arquivo de aquisi ção. abn.:-sc o arquivo 
do Sistema de Ava liação de Centrais llidrclétrica- SACR que 
realiza o tratamento fin al dos dados. Neste arquivo são 
determinadas as condições locais c da instalação a ser ensaiada. 

No arquivo SACHS. a partir da configuração do indicador 
de aquisição. são gerados ci nco arquivos. como 160 pontos, para 
cada grandeza obtida, cm cada posição de abertura do 
distribuidor da turbina ou do injctor ou pá dirctriz. Sendo que 
cada arquivo deverá ser salvo com nomes cm seqüência 
alfanumérica c dentro do dirctório de trabalho. que é criado pelo 
sistema. 

Após a aquisição dos arquivos para uma determinada 
abertura do distribuidor. todos os arquivos do diretório de 
trabalho são importados automaticamente para o arquivo de 
tratamento de sinais, onde são processados. 

O início do ensaios dar-sc-á a partir da escolha do tipo de 
turbina. feita na tela ini cial do s ist~.:ma mostrada na Figu ra 9. Em 
seguida. o operador fornece. para o sistema. as características 
geográficas locais como: altitude. latitude: atmosféricas como 
pressão barométrica, temperatura do ar c da água : da instalação. 

diâmetros da seção de adução e do tubo de sucção; cotas de 
posição do instrumento e de referência da instalação e os erros dos 
instrumentos de medição utilizados (fornecidos pêlos fabricantes 
dos in strumentos). Feito isto o sistema calcula os parâmetros 
adicionais da instalação. como: aceleração da gravidade locaL 
massa especifi ca média da água e erros nas leituras e por vinculo 
são geradas as tabelas dos parâmetros lidos e calculados, de onde 
são retirados pontos para a plotagem das curva de recepção de 
turbinas. 

Figura 9- Tela Inicial do Sistema. 

Todo o processo. da obtenção a confecção dos gráficos. é 
interativo sendo possível tàzer. além de uma análise inicial de 
cad<J ponto do gráfico, o acompanhamento de sua evolução 
durante o ensaio e. se necessário. retornar a execução de um ou 
mais pontos que não estejam seguindo a tendência da curva de 
recepção d.: turbinas. 

BANCADA DE ENSAIOS 

Com o objetivo de verificar o sistema c a metodologia 
desenvolvida foram reali zados no Laboratório 1-lidromecânico 
Didático Cient ífico da Escola Federal de Engenharia de ltajubá. 
mostrada na Figura I O. um ensaio de recepção cm um grupo 
g..:rador existente. composto por uma turbina hidráulica do tipo 
Francis com caixa espiral e eixo hori zontal, de 5 [kW] de potência 
nominal. O ci rcuito. da bancada é alimentado por uma bomba 
centrífuga de 40 cv. A tu rb ina aciona um gerador clétrico. o qual é 
passível de entrar cm paralel o com a rede da concessionária locaL 
através de um painel de comando. Na Figura 10. é uma foto que 
mostra uma visão parcial do banco ensaio deste trabalho . 

A bancada J{)i montada de t\) rma que as grandezas pudessem 
ser obtidas de forma manual ou automaticamente c com 
comparação d<Js metodo logias de obtenção. O nível de jusante foi 
medido através de um piezômetro ou um transdutor de posição 
para nível: A vazão fo i medida através de um medidor Venturi c 
cm um m..:did or de vazào ultrassônico. A carga estática na entrada 
da turbin a foi medida por um manómetro de Bourdon. instal ado na 
entrada e na saída da turbina c por transdutores de pressão. A 
rotação foi m.:dida por um tacómetro óptico e por um tacogerador, 
instal ado no eixo da turbina. P<Jra o município de ltajubá, a 
aceleração da gravidade foi tomada como sendo 9. 785 [ m/s']. A 
potência de eixo. fo i obtida através do rendimento do grático do 
gerador clétrico . 
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Figura lO- Foto do banco de ensaio. 

RESULTADOS EXPERIMENTAIS 

A Figura II, é a curva de recepção resultante do ensaio 
realizado na turbina de 5 [kW] do laboratório. A partir dos 
processamento dos pontos obtidos nos ensaios, chega-se ao 
rendimento total máximo para a turbina: que no caso da turbina 
ensaiada é de 67.5 [%], para uma vazão nominal de 0.0602 
[m'/s], com a posição de abertura do distribuidor da turbina cm 
70 [%], sendo mantidos constante a rotação em 1807 [rpm] c a 
carga total em I 0,07 [ m]. 

Figura II -Curva de recepção das turbinas do LHDC. 

A faixa operacional da turbina, definida em função da queda 
máxima admissível de rendimento em torno de I O [%], levando­
se em conta o coeficiente de Thoma (o) foi de: vazão mínima 
(Q 1) de 0.05418 [m'/s] e vazão máxima (02) de 0.06622 [m'/s], 
que correspondem de 63 a 85 [%] de posição de abertura do 
distribuidor da turbina. No caso deste ensaios o erro global está 
cm fase de processamento. 

CONCLUSÃO 

A partir dos procedimentos de ensaios manuais de recepção de 
turbinas hidráulicas, desenvolveu-se um sistema automatizado 
para avaliação das condições de funcionamento de centrais 
hidrelétricas. inicialmente testado em laboratório e para uma 
posterior validação em condições reais. 

Tendo em vista que o objetivo principal do sistema 
automatizado é o de registrar o maior número possível de dados, 
em menor tempo, com baixo custo e o mínimo de incertezas, 
assim para validar e alcançar maior confiabilidade, comparou-se 
os resultados obtidos pelo mesmo, com os fornecidos pelo 
processo manual clássico, sendo que estes ensaios foram 
realizados paralelamente, para as mesmas condições ambientes, 
faixa de operação e nível de confiança, conforme mostrado na 
figura II. os resultados mostraram-se bastante satisfatórios. 
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SUMMARY 

Cogeneration is the simu/taneous production of heat and e/ectric energy for industrial processes departing ji-om the some primmy 
source of energy. The current structure o( the wholesa/e competitive 1-:lectric Energy Market (AfEE), estab/ished for the Argentine 
e/ectric induslly a//ows the cogenerators to se// their production surplus at short-term market price (or spot price). This work presents 
an ana/ysis, via a Game Theory, of the strategies adopted by the cogenerators to make its offers to the MEE, simulating the operation 
upon a testing system extractedji·om tec!mica/ /iterature. 

JNTRODlJCTION 

The production of electricity from fossil fuels is a proccss 
relative ly inefficient. Thc pcrformancc of thc most advanced and 
sophisticated combincd cyclc gas/steam can bccomc in the ordcr 
of 52% (Central Costancra, 1996), which means that at prcsent 
more than 48% of the caloric powcr of thc fucl is bcing wasted. a 
lot is not recovercd. but some may be dcvoted for industrial uses 
through cogencration, which is the simultancous production of 
electric and heat encrgy for industrial processes from the sarne 
primary source ofencrgy (El-Wakil. 1984). 
ln thc last dccade, the national electric industry as well as that of 
other Latin American countries. devclopcd from a structure of 
Electric Encrgy Markct (M EE). vcrtically intcgratcd . towards 
onc vertically and hori zontally scgmentcd. via a compctencc 
scheme whcn there is no natural monopoly ( generation arca). or 
in case it cxists. undcr a rcgulatcd schemc (transmission and 
distribution arca) which supports and facilitatcs compctence in 
the othcr segments (Moitre, et a/. 1996/a). 
1t consists at some serviccs from thc southcrn rcgion, the 
Patagonic sub-system and by a subsystem in thc central rcgion. 
both conforming thc Argentina Systcm of lntcrconnection 
(SADI). During thc last years. thc growth rate has cxpcrimented a 
sharp fali. a situation which was rcvcrtcd during 1996 placüd in 
the order of 7.3% annual avcragc. 
This markct. composed by a the Wholcsale Elcctric Market 
(MEM) at thc Central Systcm and thc Patagonic Wholesalc 
Electric Syslcm (MEMSI'). includcs different eommercial and 
financial agreemcnts. through contracts of diftercnt type and 
duration . shared risks. transactions in the short-tcrm. etc. Thc 
nucleus of thesc agrccments is a spot markct in which the cleelric 
energy is valued and commcrcializcd. requiring communication 
betwecn its agents and lhe Control Center for its functioning. a 
role that is perfonncd in our counlry by thc CAMMESJ\, as an 
organism in chargc of lhe SADI dispatch. programming the 
opcration with the objective of minimizing the expected value of 
thc cost of opcration plus failure at lhe generalors units (Moilre, 
e/ a/, 1996/b ). 
The presenl legal framcwork in Argentina takes into account the 
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possibility of cogenerators offering its surplus in the spot market, 
being di spatched when it is technically and economically 
possible. 

A MEE SPOT MODEL 

The problem of the optimal economic dispatch of the active 
power of an thcrmal system composed by NG generalors units 
and NCG eogencrators units whieh must provide a DE schedule 
electric demand through LT lransmission lines with thermic 
restrictions on its transpor! capacity, being PK max the thermic limit 
of lhe k line of lransmission. affectcd by the loss of power PL of 
thc transmission network. and a DTj sehedule heat demand for 
each j cogenerator unit. can be posed as a non-linear oplimization 
problcm subject to five sets of restrictions associated to the 
production - demand balance, to the obligation at satisfying the 
schcdulc heat demand of eaeh cogcnerator unit , to the 
technological characteristics of the generators and cogenerators 
unils. on the PGi and PCGj decision variablcs respectively. and 
thc capacity at the transmission network (Wood, et. a/, 1984). 

!NG NCG ) 

Min ~C;(PG;)+ ~Ci(PCGj) 

s.a. 

NG NCG NCG 

IrG; + IPcGi = rL +DE+ Iorj 
i=l j=l j=l (I) 

o ·Ij-::; PCGi:j = I, .... NCG 

PCG J -::; PCGra':j = 1... .• NCG 

PG Min < PG· < PGMax .. - 1 NG 
I - I- I ~~- .... , 

Pk <S: Pta' :k = I, .... LT 

The nccessary conditions of first order of Karush - Khun -
Tucker (13azaraa, et a!., 1993) when thc restrictions on the 



transmission are not active are in the form: 

For i=I... ... NG 

dC; =À. 
fp; dPG; . 

if PGMin < PG < PGMax 
I I I 

dC fp _ _!_ ;::>:À. 
I dPG; . 

if PG; = PG~in 

fi dC; ' ·r p -- $11. I 
I dPG; , 

For j = 1, .... , NCG 

dC 
fpj--J -=À if 

dPCGi ' 

dC 
fp - -J- ;::>:À, if 

J dPCGi 

dC fp. ____ J_ $À if 
J dPCG ' 

J 

PG; = PG~ax 

PCGMin < PCG · < PCGMax (2) J J J 

PCG· = DT J J 

PCG · = PCGMax 
J J 

NG NCG NCG 

LPG; + IrcGi = PL +DE+ LDlj 
i=l j=l j=l 

Pk < Pk"a' ; k = L. .. LT 

If we call LIN to the set of active restrictions of the 
transmission !ines. the conditions (2) are modified. now resu lting 
m: 

For i=!.. .... NG 

f [~+"" -~]=À PI dPG L Jlk ilPG . 
1 ke LIN 1 

if PG~tin < PG
1 

< PG~lax , or 

fi 
[ 

ctc I "" a rk J 
PI dPG + L ~~k a-r-c.;-

1 ke LIN 1 p
1 
= P/'tin 

~À, 

[ 
dC ; "" iJ Pk ] , 

rpl ·ctrc;-+ L 11 k ar6- $A., 
I kE LIN I PI= plML!\ 

For j =L .. NCG 

f i[ --~+ "" _ ___i1_!1_] = À P. dPCG . L llk ilPCG . , 
.I kE LIN J 

if DT
1 
+ I'CG ;lin < PCG J < PCG ~ax , or 

[ 
dC j I ilPk ] fpj --- - -·-. + Jlk - -·-·.· ~À (3) 

. di'CG i3PCG ' 
.I kE LIN .I PCG ,=DT

1 

r ·[ ctc; "" a rk J À PJ cti'CG + L llk ·arcc:; . $ · 
.I kE LI N .I PCG = PCG "" 

J J 

NG I"CG NCG 

I PG I + I PCG .i = PL + DE + I DT, 
i= l j= l 

Pk < P;'ax ;k e LIN 

Pk = P;'ax ; k E LIN 

Jlk ~ O:k E LIN 

j=l 

The marginal costs at the thermal units are then affected by 
the temporal and spatial quantification at the transmission losses 
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via the penalization factors of thc corrcsponding generation bus. 
which are defincd in thc classical cconomic dispatch of active 
power by: 

é)pL 

fpi=[l-aPG; ]

- 1 

(4) 

and by: 

l
-1 

é)pL 

fp·=[l- are~ J J 
(5) 

for thc cogen.eration bus. 
lf the rcslrictions upon the transmission capacity are not 

active. in the optimum for each schedulc stagc, ali thc thermal 
units opcrate at the sarne penalized marginal cost, thc À of the 
system or markct price, within its technological limits, cxccpt for 
the ones whieh gcnerate their maximum and minimum po1.ver and 
operate respectively, ata penalized marginal cost of at least or, at 
the greatcst. the market priee. kceping a balance between the 
production and the demand. 

lf we call '· restricted marginal cosi .. to the one which results 
from adding the product of the multiplier Jl corrcsponding to thc 
Iinc that rcaches its thermic limit for its ··incremental thermic 
capaciry" . a product which will be callcd .. congestion marginal 
c os(' . thcn in thc optimum for each schedule stagc, the thcrmal 
units operate at the sarne penalized restricted marginal cost thc 
markct pricc. within its technological limits, except for the ones 
that gcneratc their own minimal and maximum powcr and 
opcratc. respectively, at a restricted penalized marginal cost of at 
least, or at the highest, the market pricc, keeping thc balance 
bctween production and demand in the schcdule stagc. 

COGENERATION ATA MEE SPOT 

When a conventional system such as a boiler produces steam 
for industrial processes or for the generation of clcctric energy. 
therc cxists no difficulty in estimating thc cost of vapor. 
Howcvcr, when a cogcncration system produces process stcam, it 
is not easy to cstimate its cost. DitTercnt methods have been 
proposcd: the incremental , the lost kw, thc availablc energy. 
These mcthods can be classified in two groups, dcpending on 
whethcr the estimation is made on the basis of the energctic 
contento r on the basis of the availablc energy . 

Thcrc is no generalized method that could bc used in ali the 
situations: some are particularly suitable for thc decision 
concerning thc investment in thc cogencration and others when 
thc cogcneration system is already at work (Li. et al., 1985) . 
Differcnt rcscarchers have dealt with thc problem of optimizing 
the decisions of invcstmcnt of a cogeneration system and its 
operation. under different MEE structurcs (Ghoudjchbaklov, et 
al. , 1987; Foster. 1987; Puttgcn, et a{. , 1984; Moslchi. et a/., 
1991: Harie, et a{, , 1992: Vcnkatesh, et al. , 1995). This work 
assumes that thc investment decisions havc alrcady bccn taken. 
employing a mathcmatical model to simulate thc system 
operation. which optimizes it in thc sense that minimizes the 
operating cost, undcr a wholcsale competitivc MEE structurc as 
thc one that is currently found in Argentina and other countrics in 
the Latin American Contincnt. 

A wholcsale competitive MEE is considcred in which its 
agents offer their production trying to max imize its bencfits to thc 
Control Ccnter, which administrates it intcnding to minimize the 
cost of fucl. lhe production costs are rcprescntcd by: 



C(P)=a+bP+cP
2 1JhJ (6) 

and the energy priccs by: 

Pr(P )= b+ 2 c P IX:twhJ (7) 

The cogcnerators are obliged to supply its own heat demand 
(i.e., thcir necd of steam process) at a cost that will be supposed 
to have been already dctermincd by some of lhe previously 
mentioned mcthods; while the decision to participatc in the spot 
market to supply the electric demand is reflected upon the price 
function s which declare to the dispatch center in an intent to 
maximize its benefits. Thus. the economic behavior of the 
cogenerators can be analyzed using the Game Thcory 
(Fundenbcrg, et. ai.. 1991; 13inmore, 1992). 

ln our work, it involvcs a non-cooperativc game with players 
reprcsented by the cogcneration utilities that by mcans of 
di ffe rcnt pure st rategics. lhe prices which declare for the ir 
production surplus, havc the intcntion of maximizing their 
profits. that is, their bencfits: 

lr[a +bDT+cDT
2
]- I .I .I J .I J 

B k = L J [ai + b .i PCGi +c .i PCG ~ ] J 
~~1 I . l À ( PCGi- DTi) J 

(8) 

where QK is thc group of cogeneration units \vhich bclongs to the 
k utility and À is the market price for lhe energy unit produced. 

The payoff function of lhe player k is of thc form: 

NCG 
1t k : TI E .i ~ 9{ 

j=l 

where EJ is lhe set of pure strategies of the player j. 

(9) 

A Nash equilibrium in a game of n players is an n-tuple of 
pure stratcgies (0'1 .... O'n) so that. for ali playcr i and for ali pure 
strategy "C;: 

STUDY CASE 

ln this section an examplc is presentcd to simulate the 
dispatch of a MEE, making use of the IEEE 30-bus · system. 
conformed by forty-one !ines of transmission in 132 kv, twenty 
load bus and six generation bus (Alsac et ai., 1974). Two of them 
correspond to cogeneration un its { CG I, CG2} and lhe other four 
to generation units { G I, G2 , G3. G4}: lhe corresponding curves 
of generation cost [$/h] are shown in lhe Appendix. 

!t will be assumed that there are two cogeneration utilities, 
dcnoted by Q 1 = {CGI} and Q 2 = {CG2}, defining two pure 
strategies for each of these players: 

• LOW <=::> to offer generation at a price of 75% of the 

marginal cost of lhe unit. 

• HIGH <=::> to offer generation at a price 25% over lhe 
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marginal cost ofthe unit. 

Four runnings were made employing the MATPOWER® 

simulator version 2.0 under MATLAB® version 5.1. corresponding 
to the possible eombinations of the pure strategies proposed for 
the sehedule eleetrie demand and heat demands specified: 

Tablc I. Schedule demands 

lhe results corresponding to the base case (dispatch at a 
marginal cost) are shown bellow: 

Table 11. Economic Optimal Dispatch (base case) 

Unit Power- [MW] CMg 1$/MWh] 

CG! 24.86 4.243 

CG2 22.37 4.119 

Gl 45.42 3.817 

G2 59.87 3.845 

G3 24.88 4.111 

G4 51.24 4.101 

The strategic form of the game corresponding to thc study 
case obtained from (8) and (9) results in: 

Table III. Payoff Matrix 

n2=? LOW HIGH 

Ql 
u 

7.47 0.00 
LOW 11.48 17.14 

10.42 -0.72 
HIGH -3 . 14 -13.22 

Thc first observation that springs is that for thc two players 
the stratcgy LOW strongly dominates the strategy HIGH. This 
means that for each player it is better to offer the generation at a 
pricc of 75 % of thc marginal cosi of thc unit. independcnt from 
what the othcr playcr makes. 

Estimating the minimax and maximin valucs of lhe payoff 
matrix of the first player Q 1 and the second player Q 2• the 
tollowing is obtained: 

n1(~1 1 ) = m(Q 1) =I 1.48 

m(Q 2 ) = m(n 2 ) = 7.47 
( ll) 

Thc security leve/ of a player is the greatest profit that the 
playcr can ensure with indcpendence from what the other players 
makc: from (II) it is concluded that (LOW, LOW) is a seat point of 
both matrixcs, consequently I I .48 [$/h] is the security levei of 
the player Q 1 and LOW is lhe security strategy. Analogically 7.47 
[$/h[ is lhe security leve i of the playcr Q 2 and LOW is a security 
strategy (Binmore. 1992). 



r 
I 
I~' 

A rational player will ncver use a strongly dominated 
strategy, for this, when looking for the Nash equilibrium of a 
two-players game, wc can start supressing ali thc rows and 
columns which correspond to the strongly dominated strategies. 
On the other side, it is easy to prove that (LOW. LOW) is a Nash 
equilibrium, because cach pure stratcgy of the pair is an optimal 
answer to the other. 

Finally. the effect of thcse stratcgics upon the markct pricc 
rclative to the base case is shown in thc following tablc: 

Tablc IV. Variations in thc Markct Pricc 

n1 n2~ LOW HIGH 

~ 
LOW -6.31% LI% 

HIGH -3,04% 2.12% 

CONCLUSIONS 

Thc currcnt structure of thc Argcntine MEE considcr the 
possibility of the cogenerators acting as its agents. and offcring 
thcir surplus of the production of the spot market departing from 
the definition of a price curve. 

ln this work a methodology based on the non-cooperative 
game thcory was employcd to simulatc thc cconomic bchavior of 
the MEE agents. the cogcncrators. analysing thc diffcrent 
strategies that can use to maximize thcir bcnefits through the 
possibility of fixing the price which is offcred of thcir production 
surplus to thc market. simulating the operation in thc IEEE-30 
bus system. 

From thc results obtained for thc study case proposed. it is 
concluded that the optimal stratcgies to offer the production 
surplus from the two cogcncration utilitics. is that both define 
their prices in the arder of 75% of the marginal costs of the base 
cost. which will let them increase their nct bencfits in 11.48 [$/h) 
and 7,47 [$/h) with rcspect to the base case, respectivcly. As thcy 
are sccurity strategies, thc results are obtaincd by each company 
rcspcctively, indepcndent from thc priccs which thc other defines. 
On the other hand. as it is a Nash equilibrium. both strategies are 
simultaneously optimal soas to maximize their bcnefits. Diffcrent 
from the others, their use on thc part of thc cogenerators is 
refiectcd in a decrease in thc order of 6,3 I% with respect to the 
base case. the Market price, which làvorably affccts the price of 
encrgy thc users pay. 

Thc use of this methodology in this context constitutes a 
powcrful tool for the analysis and dcfinition of prices of the 
production surplus of the cogencrators, contributing to the 
process of dccision-making of the MEE agents. 
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APPENDIX 

Technica/-economic characteristics of the therma/ units. 

Table ;\I. Spccific Consume curves 

Unit a b c 
CGI o 3.00 0.025 ...! 

CG2 o 3.00 0.025 
Gl o 2.00 0.020 
G2 o 1.75 0.0175 
G3 o 1.00 0.0625 
G4 o 3.25 0.0083 



______________________ .................... . 
Ta ble Ali. Thcrmal unit tcchnological limits 

Un it PminJMWI PmaxlMWI 
CG I o 30 
CG 2 o 40 
G I o 80 
G2 o 80 
G3 o 50 
G4 o 55 
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SUMMARY 

The conventiona/ p/ants of therma/ generalion jed bv jossi/ fue/s e mil so/id and gaseous contaminants lo lhe atmosphere during the 
operation. ln our coun11:v. lhe Nationa/ Ciovernmenl j ixed the standards of emission for convenliona/ therma/ planls, thal are 
contro//ed by lhe ENRE The protection of the environment is carried jorward by the induslry fi'om lhe design and instal/ation of 
conlro/ systems ofthe contaminant em issions in therma/ p/ants and h_v means ofthe uti/i:::ation ofjúe/s 1rith a /ow potenlia/ o{emission. 
Another alternative that complements lhe former consisl in programming the operation with strategirs lhat control ar minimi:::e the 
em ission of SOê and NO<. The third method has ca//ed the attention of many researchers during the las/ twenty years, who have 
proposed differenl s/rategies to allack lhe prob/em. lhe objective o( the work is to prese n/ an !!va/uation o/ lhe behavior of a ficne tic 
a/gorilhm deve/oped lo solve the prob/em of the environmenta/.economic dispatch (Lf.D) in a t!!sl .1yslem mode/ed fi'om the 
!nterconnecled Syslem ofthe Pmvince ofCórdoba, Argentina. 

INTRODUCTION 

ln the last decade. the electric national industry evolved from a 
structure of Market of Ekctric Energy (MEE). integrated 
vcrtically, towards one which is scgmented vertically and 
horizontally. via a schcme of compctition when a natural 
monopoly does not exist (gencration sector). or. in case of 
existing. under a regulated scheme (transmission and di st rihuti on 
sector ) that sustains and Ü1cilitates the compctition in remaining 
segments (Moitre, et. a/., 1996/a). This compctitive MEE. is 
superviscd hy the CAMMESA. with a man agemcnt of thc 
demand mostly oriented by the prices and a spinning reserve 
smaller than the traditional in thc old structure. planning the 
operation of the Argcntinc Systcm of lntcrconnetion (SJ\DI) with 
the objective of minimizing the expectcd valuc. over the 
hydrologics. of the cost of operation plus failure of the 
gcnerators units . The main organism of State Control. National 
Regulator of Electricity Entity (ENRE) has among others. thc 
function of protecting thc cnvironment and puhlic security 
(Boletín Oficial. 1992). To perform the control actions ovcr 
distinct agcnts of thc markct. it makes use of tools such as 
Environmental Diagnoses. control of thc Environmental 
Management plan of companies. Rcgister of Emi ss ions and 
Environmental J\uditing. 
Ali clectric power gcncration plants producc in thc phasc of 
construction as well as in that of operation. shocking actions on 
Lhe Natural environment: atmospherc. land and soil. watcr. 
flora. fauna. etc .. and the Soc ioeconomic cnvironment: use of the 
territory. economic infrastructure. population. cultural values. 
etc .. that have a repcrcussion on them with di st inct dcgrecs of 
intcnsity. ln particular. conventional plants of thermal 
gcneration fed by foss il fuel s emit solid and gascous 
contaminants to thc atmospherc during the operation. lhe tirst 
type is produced in the form of volatile ashes. principally by 
solid fuels. and in a minor proportion by liquid fuel s heing 
practically nonexistcnt in th e case of gaseous fuel. The sccond 
typc corresponds to the oxides. fundamentally. of sultur and 
nitrogcn . Thc sulfur oxide ( S02 ) originates in the sulfur content 
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of the sulfur of the fucl hcing uscd. particularly coai and tuel-oil 
Thc ones from nitrogen (NOx). partially originatc in the contents 
of nitrogen of the fuel. and in a greater extent hy its presence in 
the air uscd in the combustion. !3oth gascous contaminants are 
thc originators of the so- callcd "acidic rain" . Thc protection of 
the environmcnt is carricd forward hy the industry from the 
design and installation of control systems of the contaminant 
cmissions in thermal plants and hy m~:ans of thc utilization of 
fucl s with a low potential of emission. Another altcrnative that 
complcmcnts the former consist in programming the operation 
with st rategies that control or minimize th~: cmission of so2 and 
NO, (Talaq. et. a/ . . 1994: EI-Kcib. <'1. a/.. 1994: Cipriano. e/. a/.. 
1996). Thc emergcnt tcchniques of optimization. in their 
difTcrent variants (Foge!. 1994; Goldberg. 1989) have been 
applied to th e problcm of the economic dispatch (ED) of a powcr 
systcm (Yang, et. a/. 1995: Chen. e/. a/.. 1995: Sheble .. et. a/.. 
1994). and particularly to a subsystem of the central arca of the 
SADI (Moitre. et. a/.. 1996/h: Jlcrnándcz. et. a/.. 1996: Moitrc, 
e/. a/ .. 1996/c: Moitre. el . a/. , 1997: Riubrugent, e /. a/., 1997). 
with promissory results. 

ELECTRIC GENERATION: THE PROBLEM OF 
ENVIRONMENTAL CONTAMINATION 

The cnvironmcntal contamination produccd hy thc clectric 
industry is a theme in which national govern mcnts have sta rtcd 
to pl ay a more active role . through the promulgation of 
legi s lation for it s regulation and thc estahlishment of thc 
corresponding mcchanisms of control. Thus. for cxamplc. thc 
"J\ct of thc Clean !\ir" of 1990 (Congr. Amend.. 1990) 
introduccd in the United States of North J\merica ohliges the 
gcncrators to rcduce gradually thc rate of the emissions of so2 
and NO, in two phases or steps: The tirst from January I st. 1995 
until Deccmbcr 31st 1999 and the second from January I st . 
2000 onwards. This Law imposcs strict rcstrictions that producc 
an impact on present practices concerning powcr systcm 
planning and opcration. ln our country. thc National Government 
(Secretaria de Energía. 1993) tixcd the standards of cmission for 



conventional thcrmal plants. that are controlled by the ENRE. 
The following tables show. approximately. thc cmissions of 
gaseous and solid contaminants corrcsponding to the year I 994. 
discriminatcd hy the typc of fucl and by arca of the SADI 
(Chenlo. et. ai. , 1995). so as to havc a notion of the extent of 
magnitude ofthe problem in our country: 

Tablc 1: Emission of S02 JTon/yearJ 

~A~r~e~a~~G~as~4-~F~·~O~ii-1~G~·~O~ii-+~C~o~a~I __ ,__T~ot~a~l_, 
~L~i~t-+--~1~30~.7~-~~. 2~1~8~.2,_ __ ~0.~3~1~~7~.3~89~.3~~8.~7~38~.7, 

Cu 'O 29.9 493 0.22 --- 523.2 
NOA I 88.5 --- 0.23 --- I 88.7 
NEA 1.1 3 --- 4.1 
Com. 35.5 --- --- --- 35.5 
Bsi\s 357.6 790.1 --- --- 1.147.7 

~C~f~c~d~--~8~5=2.~24-~2~·~4~75~·~3,_ ____ ~1+----------,__-~3.~3~2~8~.5~ 
EPEC 53.8 161.3 5.6 --- 220.7 

~·~ro~t~a1~ __ 1_.6~4~8~.4_.~5~·~13~9-._l._ ___ to_._.3 __ 7_.3~8_9~.3~_1_4_1~87_.~1 

Table 11: Emission of NOx [Ton/ycar] 

~A~r~e~a~--G~as~~~F~-~O~ii_, __ G~·~O~ii-+ __ C~oa~I~,_~T~o~ta~l_, 
~L~i~t.-+~1~.9~6)~--~~~~1.~1~10~.8~--~9~.21-_4~-~94~4~.4~~8.~0=29~.~5 

Cuvo 669.8 449.6 6.6 --- I. I 26 
NO!\ 4.171.9 --- 6.8 --- 4.178.7 
NEA I 89.7 --- 90.7 
Com. 3.626,6 --- --- --- 3.626.6 
l3s As 5.373.7 720.4 110.9 --- 6.205 
C Fed 12807.3 2.257 29.7 --- 15.094 
EPEC 1.380 l 47 166.8 --- 1.693.8 

~T~o_t~a1~~2_9_99_4~.4_._4_._6~8)_-._9._ __ 4_11_)._9.__4_.9_4_4_.4~_4_0_0_44_.~7 

Tablc I 11: Emission of solid material [Ton/ycar] 

~A~r~e~a~--G~a~s--~F~·~O~il~r-G_._O __ ii-+ __ C~oa_I __ ,_ __ T_o~ta_l_, 
Lit. 119.9 231.3 0.72 6.189.6 6.541.5 

Cu 'O 25.1 93 .6 0.52 --- 119.2 
NO!\ 206,1 --- 0.54 --- 206.6 
NEA 0.22 7. 1 --- 7.3 
Com. I 06.7 --- --- --- I 06.7 

Bs As 327.8 150 8. 7 --- 486.5 
C Fed 78J.2 469.9 2.3 --- 1.253.5 
EPEC 63 30.6 13.2 --- I 06.8 
Total 1.629.7 975.6 33.1 6.189.6 8.828 

Generally, the cmission of atmospheric contaminants can be 
reduceJ by means of thc following methods (o r the combination 
o fthem) : 

• Installation of systcms of trcatmcnt of thc smokes of 
combustion. 

• Utilization of fuel s of low potential of cmission. 
• Programming of the opt:ration of thc powcr systcm by mcans 

of strategies that point to limit thc contamination. 

lhe first method gcncrally rcquircs the dcsign and installation 
of new equipment. while the second may necd the modification 
of thc cxisting equipment resulting, ín both cases. in increments 
in thc costs of capital. Thc third method has called the attention 
of many researchers during thc last twenty ycars, who have 
proposed different stratcgics to attack the problcm (Talaq. et. ai.. 
1994). The principal efTort has bcen madc 111 thc scnse of 
Jiminishing the cmission of gaseous contuminants with u global 
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focu s (that is. to reduce the total production of emissions), as well 
as with u locul focu s (to reduce the contamination to the soil 
levei in certain arcas). The basic strategies could be summarized 
in the following way: 

• Minimize the emissions. subject to thc restnctwns 
associated with the technological characteristics of the 
generating units. to the production - demand balance and the 
transmission capacity. 

• Minimize the emissions. subject to the restrictions 
associated with the cost of production. to the technological 
characteristics of the generating units. to the production -
dcmand balance and to thc transmission capacity. 

• Minimize the total cost of production, subject to the 
restrictions associated with the tcchnological characteristics 
of the genurating units. to lhe production- demand capacity. 
to thc transmission capacity and to thc limit of emission . 

Di fferent variants of thcse basic strategies can be obtained 
dcpending on thc focu s employcd to rcduce the emi ssion (total or 
global). The emission functi on to bc used dcpcnds. among other 
things. on the typc of contaminant: in the case of so2 .it is 
acccptcd thut thc emissions are proportionatc to thc consumption 
fuel of the thcrmal units. which leads to the quadratic funct ional 
fo rm in the output power of the unit being ditTerent from the case 
of NO, which shows a highly non- linear behaviour in the output 
power of the thermal unit. ln this work the last strategy was 
followcd whcn a gcnctic algorithm was designcd to so lve the 
problcm of optimal cconomi c/environmental dispatch of a power 
systcm. since thc prcsent practices of dispatch in the SADI 
(Cammcsa. 1995) h ave as objective the minimization of the total 
cosi of production. taking into account its hydrothermal nature 
(which conducts to thc minimization of the expected v alue on thc 
hydrologies) 

MATHEMATICAL MODEL OF THE ENVIRONMENTAL 
/ECONOMIC OPTIMAL DISPATCH 

Thc problem of the environmental/economic optimal 
dispatch of lhe active powcr of a thcrmal power system composcd 
by N gencrating units without restrictions over the emissions and 
M-N generating units (N < M) with restrictions ovcr the 
emissions of S02 that supplies a D schedulc demand, 
considering thc losses of transmission PL. can be formulatcd as a 
problcm of non linear optimization, subject to thrce sets of 
associated restrictions to the limitation of the cmissions. to the 
balance production-demand, and to the characteristics of the 
gcnerator units over the variables of dccision (Wood. et. a/., 
1984): 

s.a. 

i= N+ I 

M 

_LP; =Pt. +0 
i=l 

P;'11111 S I'; S P;'113
'. i = 1, .... M 

(I) 

Thc objective function . the production total cost of M thermal 
units. as well as thc function of emission of S02 are modcled as 



the sum of quadratic functions : 

C; ( P; ) = a+ b P; +c P;
2 

E; ( P; ) = a+~ P; + y P;
2 

ofthe active powcr to P; generated by the i-thermal unit. 

(2) 

The first rcstriction fixes a I imit to the S02 emissions for 
cach of thc M-N. the second givcs an account of the equilibrium 
between the offcr and the demand that exits ovcr cvcry schedule 
step, while the othcrs limit the production of M units in tcrms of 
the technologicallimits. 

The necessary conditions of first arder of Karush- Khun­
Tucker (Bazaraa. et. a!., 1993). for the case in which the 
environmental rcstriction is inactive. are in the form of: 

Fork = I. .. . ,M 

f 
dCk ., . 

Pk d-P~- =A, lf pknin < pk < pk''"' 

" dCk ., •Pk -- ~ A. if 
dPk 

pk = Pk"in 

dC . fp . _ k < À. lf p = pmax k - ' k k 
dPk 

M Ir;= PL +D 
i= l 

M IE; < (J 

i= N+I 

(3) 

The penalty làctors fp; are dcfincd in thc economic classical 
dispatch of activo.: power only for thc gencration bus. by the 
cxpression : 

]

-1 

fp; =[1 --t~~ (4) 

lf the environmental restriction is inactive. in the optimum for 
every sehedule step, ali the units operate to equal incremental 
penalized cost, the À of the systcm or market price. betwccn thc 
technological limits. exccpt for the ones that generate thcir 
minimum and maximum power, that operate. respectively. to an 
incremental penalized .cosi of at least the market pricc, kccping 
the equilibrium between production and dcmand. with the 
emission of so2 under the established limit. lf the environmental 
restriction is active, in optimum for cvcry schcdulc step, N units 
without limitations ovcr the emissions opcratc to cqual 
incremental penalized cost. the market pricc, bctwccn thc 
technological limits, cxccpt for the ones that generatc thc 
minimum and maximum power. that opcratc. rcspectivcly. to an 
incremental penalized cost of at least the market price. If wc call 
"cost with externality" to the cosi that arises of adding thc 
schedule emission pondered by thc multiplier 1..1 to lhe cosi of 
fuel. results then that in optimum for evcry schcdulc stcp. M-N 
units with limitations over the cmissions operate to equal cost 
with incremental penalized externality. the markct pricc. within 
the technological I imits, cxcept for the ones that general c thc 
minimum and maximum powcr. that operate, respectivcly. to a 
cost with incremental penalized cxternality of at least lhe market 
price, keeping the equilibrium between production and dcmand, 
with the emission of so2 in lhe cstablished limit. 

For the case in which thc cnvironmental restriction is active, 

the necessary conditions of tirst ordcr of Karush - Khun - Tucker 
are in the form of: 
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Fork = I, .... N 

. dCk ., 
fpk ·· · ··· =A, 

dl'k 

f
. dCk ., 
Pk -··--· ;:::A. 

dPk 

t
• dCk ., 
Pk - ·- $ A, 

dPk 

if 

if 

if 

Fork=N+I ..... M 

pknin < pk < Pk""' 

pk = Pk"in 

pk = pknax 

Pk --- + 1..1 · ... _ = À if pmm < p < pmax I. [dCk dEk] · 
dPk dPk , k k k 

t. [d(\ dEk] . Pk dP~- + 1..1 -dP~- ~ À. if pk = pknm 

Pk -- +1..1 ---- $À. if R = pmax I. [dCk JEk] 
d~ d~ k k 

1..1::::0 
M 

Ir;= PL +D 
i= l 

M IE; =cr 
i=N+ I 

(5) 

For the units with reslrictions over the cmissions. the 
corresponding 1..1 rcprcscnls thc "shadow priec" ofthe externality. 

ESTIMATION OF THE LOSS OF POWER BY 
TRANSMISSION ANO THE PENALTY FACTORS 

An approximation of thc flow of powcr widly used is the 
lineal flow (LF). Thc mcthod demands finding a solution of the 
system [20] : 

lls,ll [e]= [PJ (6) 

From thc anglcs of phasc. ealeulatcd for evcry bus of the 
systcm of equations ( 6 ), thc losses of transmission are cstimated 
by: 

PL =L 2 [I+cos(e; -eJ] 2 r;i · · r +x. 
I,J IJ IJ 

(7) 

bcing. r;i y x;i the resistance and thc inductivc reactance of thc linc 
of transmission betwecn thc bus i and the bus j . respeetively. 

Conecptually. ii is possiblc to intcrprct thc pcnalty fàctors in 
generating bus from two diffcrcnt views (Moitre. et. a/. , 1995). 
Thc calculation of the fp of the rcfcrcnee bus. can be made from 
the Jacobian corresponding to a Newton-Raphson load Oow. or 
from an approximation of a linear load llow. 

Thc second mcthod demands linding. the solution of the 
system: 

IIAW [ ~:~· ]=[a:~· ] (8) 

whcre the matrix of coefticients is lhe transpose of thc matrix of 



admittancc of bus, climinated thc row and the column 
corresponding to thc bus of refcrence. Each tcrm of the right si de 
of ( 8) is in thc form: 

(9) 

whcrc : 

(I O) 

Re(y; 
1

) 

and the sum was madc in ali bus i attachcd by a linc of 
tran smission to thc bus j. 

OPTIMIZATION TECHNIQUE:GENETIC ALGORITHMS 

The fundamental focus on optimization consists in 
formulating a quantitativc index. thc objective function . that 
represents thc value of a dccision. and to improve itcratively the 
valuc assumcd by it by mcans of an adcquatc sclection betwccn 
the a vai lablc alternativcs. Thc majority of thc class ical numerical 
methods cmployed in optimization gcncrate a finatc detennini stic 
succcssion of tcst solutions. fcasiblc or not. with searching 
dircctions based on lhe gradient or on opcrators of a superior 
order that producc. in the case that the objective is "smooth". 
success ions of tcst solutions that converge asymptotically to 
optimum local solutions. Thc tcchniqucs nf cvolutive 
optimization constitutc an cffieicnt and strong altcrnativc to try 
thc problcms that arisc in thc enginecring application. ln 
particular. thc use of Gcnetic i\lgorithms (Gi\) is not ncw for its 
basic principies were proposed in the seventics (l ·lolland. 1975). 

An Gi\ is a scarching algorithm based on thc mechanisms of 
natural genetics that s imulates evolution of "organisms" 
(solutions) through thc survival of thc fittest. until arriving at an 
optimum solution. widcning its scope of application in 
cnginecring (IEEE, 1996). The Gi\ must combine the cvaluation 
o f thc solution. by means of thc adoption of a quality criterion of 
itself with the interchangc of gcnctic information of the 
intcrrnediatc solutions. For this it uses thrcc basic opcrators: 
sclection. crossing and mutation. On thc othcr hand a 
codification of thc gcnctic information is ncedcd as genes in a 
chromosomc. ln thi s work the coditication in a fixcd group of 
chromosomcs has bcen choscn which are composcd by bits wherc 
cach strip represents an individual of a population that is also 
considered fixcd. 

To reach a solution to thi s problem thc proccss is startttd 
with a tirst population of individuais gcncrated at random. Thc 
fitness function is applicd to thcse individuai s thus cvaluating 
thc ones that show a better pcrformance which will have a greater 
probability of surviving while thc individuai s of a minor quality 
will tcnd to di sappcar in accordancc to thc cvolution. Oncc thc 
bcst individuais are sclcctcd the opcrators of crossing and of 
mutation are applied to gcncratc a ncw population in which thc 
same operators will be applicd. i\ criterion of dctcntion will 
determine when the solution is satisfactory for thc problem. Thc 
canonic scheme of an GA is the following : 

!'rocedure AG { 
I -- 0. 
ln i/iate popu/ation p (!) : 
Select p (!) ; 
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White (no detention) { 
cross p (t): 
mula/e p (t) : 

select p (t) : 

I = I + I: 

ALGORITHM DEVELOPMENT 

lhe algorithm is structured on the basis of deterministic 
tcchniques (IX), which allow the estimation of the losses and thc 
penalty factors of the systcm under study, togethcr with evolving 
techniqucs (GA) that determine thc solution without 
environmental restrictions which are incorporated by means of 
itcrativc techniques in Jl, ifthe environmental restriction is active. 
ln thi s work an GA dcdicated to the DE already validatcd on the 
same power system (Moitre, e /. a/. . 1996/c; Moitrc, e/. a/. , 1997: 
Riubrugcnt. et. a/.. 1997) was used as the base for dcvelopmcnt 
in which ali the modifications were made which permit the 
consideration of new restrictions. 

CASE OF STUDY 

ln this scction an example is prcsented to illustrate the 
behavior of the GA dcvelopcd in applications to the 
cconomic/environmcntal dispateh of a thermal powcr system. 
The network diagram of this tcst system is represented in thc 
followin g fi gure : 

Figure I: Test System 

Tht:: dispatch of the central arca of the MEE is considercd. 
modeling itsclf as a systcm confonncd by 17 thermal units of the 
Provincial Company of Energy of Córdoba (EPEC). spccitically 
5 vapor turbines (TV) and 12 gas turbines (TG ), whose data 
are given in dctail in the Appendix. From thesc data. via an 



statistical adjustment the corresponding curves of specific 
consumption were obtained [Kcallh] . whose parameters are 
detailed in the Appendix. 

These machines are part of the eight thermal stations which 
produce the 67% of the energy generated by the company. being 
the remaining 33 % generated by the hydraulic stations spread ali 
over the territory in Córdoba. This generator units produces 
annualy approximately I, 250 GWh, which represents a 31 % of 
the provincial demand to the SAOI. 

It was considered that the last TG of Villa Maria was 
subjected to the restrictions in the emission of S02• which varied 
from 6 Kg/h to 14 Kg/h making runs for three leveis of system 
demand: 320 MW. 327 MW and 350 MW. ln the levei 
corresponding to the lower levei of demand, the superior limit of 
emission is of 10 Kg/h, because it is the minimum value of Cf that 
activates the restrictions. that is,for values highcr than I O Kg/h 
the necessary first order conditions are given by (3) and for 
v alues lower than I O Kg/h the first order conditions are given by 
(5). ln the case corresponding to the remaning leveis of demand, 
the necessary tirst order conditions are given by (5). 

The results are shown in the following figure. parametrized in 
the demand: 
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Figure 2: shadow price [KCal/Kg] vs. emission [Kg./h] 

CONCLUSIONS 

The impact of the environmental restrictions on the EED can 
be seen in Figure 2, in terms of the shadow price of the 
externality and the limit of emission tolerated. From this it is 
deduced that in the case that such restriction is active. ali 
decrease in the emission of so2 produces a non- linear increase in 
the cost of externality that has an increment in the sarne sense as 
the demand. Concerning the developed GA the inclusion of the 
modification did not modify the behaviour shown by its nucleus 
(Moitre. et. al., 1996/b; Hernández, et. a!.. 1996: Moitre. et. ai .. 
1996/c; Moitre, et. al., 1997; Riubrugent. et. ai.. 1997). The 
effect on it by increasing the number of machines with and 
without restrictions still nceds to bc studied . 
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APPENDIX 

Tablc !\ I: Spec ífic consumptíon of 2 TG ai General Levallc 

Power [MW] s 
5 
l O 
15 49992 
20 636 14 

ing 
ost 

Tab le Ali : Spec ífic consumptíon of2 TG at Dcan Funcs, 4 TG at 
Vi lia Maria and 2 TG at Rio Cuarto. 

Powcr [MW ] 

5 
l O 
15 53352 

Table/\111: Spccífic consumptíon of I TG at San Francisco 

Power [MW] S 

5 
l O 
15 

Table !\ IV: Specific consumption of I TG at San Francisco 

Power[ MW ] s 
5 
lO 
15 50275.5 
20 63824 
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Table AV: Spccific consumption of2 TV at Pilar. 

Power[MW ] Soecific consumption [KCal/h] 

5 30191 
lO 40050 
15 50 122.5 

20 604 10 
25 709 12,5 

30 81630 
40 1037 12 

50 126650 

60 150450 
70 175 11 2 

75 187762.5 

Tablc AV I: Specific consumption o f I TV at Pilar 

Power[ MW ] Specific consumption [KCallh] 
5 24066.5 
10 33237 
15 43863 
20 55944 
25 69477.5 
30 81630 

Tablc A VIl : Specific consumption of I TV at Pilar 

Powcr[M W] Soecific consumotion [KCal/h] 
5 23316 
lO 33745 
15 45559,5 
20 58758 
25 73342.5 

30 89310 

Table !\VII I: Curves of specific consumption schedule 

Namc Tvpe a b c 
D. Funes I TG 17787 2227 9,60 
D. Funes 2 TG 17787 2227 9,60 
R.Cuarto I TG 17787 2227 9.60 
R Cuarto 2 TG 17787 2227 9.60 
D. Funes TV 18 11 8 205 1 14. 10 
Pilar I TV 1493 1 1671 18,95 
Pilar 2 TV 1427 1 1670 27.69 
S. Franc I TG 17787 2222 9,60 
S. Franc 2 TG 125 16 2373 9,6 1 
Levallc I TG 13387 2227 14,20 

Lcvalle 2 TG 13387 2227 14, 20 

Pilar 3 TV 20548 1907 4.29 

P ilar 4 TV 20548 1907 4.29 

V a. Maria l TG 17787 2227 9,60 

Va.Maria2 TG 17787 2227 9.60 
Va. Maria3 TG 17787 2227 9,60 
Va.Maria4 TG 17787 2227 9,60 
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SUMMARY 

ln average 20% lhe annual energv consumption of Bra:::il corresponds to the use of wood under the form of either 
charcoal or fzwlwood. lhe utili:::ation o(jitelwood is decreasing and the utili:::ation o( charcoal is growing at lhe same 
rate (about 2.5%) yearly. The growing demandfor charcoal is forcing the charcoal-based iron and steel industry to 
move to the north ol Bra:::il where wood is sti/1 abundant. The objective of the present study is to demonstrate the 
feasihility of"using electrolytic hydrogen instead ol charcoal or coke for the reduction of iron ore in the Program 
Grande Carajás - Ama:::onia. Technical, economic and environmental aspects wi/1 be considered. This study can be 
beneficia/to the Ama:::on region since natural resources wi/1 he preserved. 

INTRODUCTION 

Brazil is one of the biggest iron and steel manufaclurers 
in the world and it is estimated that its production of iron will 
be about 50 million tons by the end of the Century (Leal and 
Torres. 1990). 

Thc brazilian iron industry is charactcrized by its high 
utilization rate of rencwablc rcsourccs for lhe production of pig 
iron. The charcoal blast furnaces are responsible for one third 
of the country's total pig iron production. About 3 m3 of 
charcoal is required for thc production of I ton of pig iron in 
blasl furnaces. Charcoal is considered to be a renewable 
resource since it is produccd from wood. Approximatcly I O m3 

of charcoal (Leal and Torres. 1990) can bc produccd from I ha 
of an afforcsted arca, but this productivity. depcnds on planting 
and felling rates. felling techniques and efliciency of charcoal 
making process. Unfortunatcly. in many regions of the world. a 
wood consumption rate is much highcr than thc natural rcnewal 
rate. which results in dcforcstation. lt has been cstimated that 
some of the Brazilian statcs lost more than 90% of thcir 
primary forests. 

ln lhe world perspective. thcre is a clcar trend of shifting 
iron industry from devclopcd countries. such as U.S .. Japan 
and Western Europe. to the lcss devclopcd countries.' which 
have cheap labor and natural resourccs. This will result in 
incrcase in wood consumption and conscqucntly in an 
increascd rate of dcforcstation in such countries. 

On lhe other hand. Brazil is the world leader 111 

utilization of rcncwablc cncrgy sourccs (hyelropower. sugar 
cane for alcohol proeluction and wood). llydropowcr makes 
30% of total cncrgy consumption in Brazil. More than 90% of 
clectricity is actually proeluccd from hydropowcr. with more 
than 40 GW of installcd capacity. Tcchnically exploitabe 
potcntial of hydropowcr is cstimatcd to bc more than I 00 GW 
in thc Amazonia region (D' Ajuz et ai.. 1989). Since 
hydropower is uscd for both base loael and peak loael, thc 
capacity tàctor is about 0.6. Some of this installed capacity can 
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be used in electrolyzer plants to produce hydrogen during off­
peak hours. without impairing the normal supply ofthe electric 
system. Otf-peak electricity from existing hydropower plants 
should be very cheap (about $ 0.01/kWh). since there is no fuel 
consumption and capital costs are included in the price of 
electricity sold to the consumers. lt can be estimated that 
produced hydrogen would cost less than $ I 0/GJ ($ 0.1 !Nm\ 
llydrogen is being considered to be an ideal fuel for the post­
fossil fuels era. Hydrogen can be produced from water using 
any anel ali primary energy sources. particularly solar energy 
(in its direct and indirect forms). Hydrogen actually 
complements the rcnewable energy sources and presents"them 
to the consumer in a convenient form and at the desired time. It 
is rclatively inexpcnsive to produce; it can be converted to 
other forms of energy very efficicntly; and it is the cleanest fuel 
because its combustion product is basically water vapor. 
Hydrogen can be used in every application in which fossil fuels 
are being uscd today. Hydrogen can be successfully used in 
irem ore reduction instead of coke and charcoal. Hydrogen 
application in iron ore reeluction has many advantages. such as: 

• it does not create any pollution (no carbon dioxide, no 
unburned hydrocarbons. no sulfur oxides. no ash, etc): 

• overall heat consumption is less than in coke or charcoal 
fueleel blast furnaces; 

• produced iron does have less impurities (such as 
phosphorus anel sulfur) which usually occur if coke or 
charcoal are used. 

It is thercfore proposed hcre to investigate the possibility 
of using part of thc available hydropower capacity installeel in 
the Grande Carajás Program (Amazonia) to generate hydrogen. 
which than can bc used in iron industry, substituting excessive 
use of charcoal. Electrolytic hydrogen production is already 
devcloped, mature and very efficient tcchnology (up to 90%). 
Hydrogen application in iron making process has advantages, 
as discusscd above. 1-lowever, it has not been used on large 
scale because of hydrogcn high costs. but some preliminary 
studies show that in Brazilian case this technology can be cost 



effective (De Lima ct ai. , 1992). Undoubted1y, it is 
environmentally more acceptable than existing iron producing 
technology, bccause it produces no pollution and it preserves 
Brazil's biggest natural resource- its tropical forcsts. 

The main objectives ofthe proposed study are: 
• to investigate tcchnical and economical feasibility of using 

electrolytically produced hydrogen instead of charcoal in 
brazilian iron industry; 

• to estimate environmental bencfits which could result from 
the implementation ofthe proposcd technological change. 

CHARCOAL USE lN BRAZIL 

Although charcoal and fuelwood come from the sarne 
origin, they are diffcrent since charcoal is manufactured, 
transported, sold commercially, competing with availablc fuels 
such coke, oil and electricity. As observed by Wood and 
Baldwin ( 1985), charcoal is lhe general term for a range of 
carbonized materiais, with varying combustion propertics. lt is 
made by ri sing the tempcrature of wood beyond lhe point at 
which many of its organic components bccomc chcmically 
unstable and begin to brcak down . The detail of this process. 
called pyrolysis. are still incomplctcly understood. Most of the 
newly formed materiais are vaporized. The material left behind 
is a black, porous charcoal that retains the original form of lhe 
wood but one fifth the weight. one half the volume. and about 
one third original of thc encrgy content. Despi te the largc net 
cnergy loss, howcver. charcoal typically has a calorific value of 
32-33 MJ/kg. compared lo thc original wood's value of 18-19 
MJ/Kg. 

ln Brazil charcoal has signiticant use in domestic and 
industrial sectors. More than 80% of its production is used by 
the steel. iron, ferro alloys and cemcnt industries. The iron ore 
smelting industry uses about 75% of the produced charcoal in 
Brazil (Abracave, 1996). 

The high industrial use for charcoal in Brazil has two 
signiticant reasons. The tirst onc is that coai is not abundant 
and it is found at small quantities only in thc south region of 
Brazil. Even so its quality is not high (> 40% ash) and it can be 
used only for nonmetallurgical purposes as steam production in 
cemcnt, ccramics, paper and pulp industries. Thc othcr reason 
is that there is still abundant natural rcsourccs. particularly in 
the northen part of Brazil. However the current consumption of 
wood for the production of iron cven with the addiction of 
reforested wood is far above the sustainable yicld. causing 
widesprcad stock cutting, threatening wood shortagcs. and 
provocating environmental damages. 

According to Ackmerman and De Almeida ( 1990). due 
to cheap prices and extensive availability of wood and low 
labor wagc, wood in forrn of charcoal continues to be an 
attractive fucl to iron, steel. aluminum, ferro alloys and ccment 
industries. For smelting iron ore it is nccessary to use charcoal 
or coke for providing not only hcat but also carbon for its 
chcmical reduction. Charcoal tired iron production is an 
ancient technology and the resulting deforestation an ancicnt 
problem. Coke typically contains more mineral impurities that 
charcoal and thereforc produces lowcr quality iron. Morcover. 
coke-fired smelting requires highcr temperatures. making it 
practical only in largcr furnaees. 

Thc production of iron, stecl and aluminum in Brazil is 
supposed to increasc at a rate of about 2.5% in the following 
years. This will result in more dcmand of wood and charcoal 
and consequent grealer utilizalion of native and reforested 
wood. The south and central regions of Brazil are not able 
anymore to attend such demand at least in terms of natural 
resources. ln terms of afforested area there is a substantial 
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contribution and currently it participatcs with 50% of the total 
produced charcoal. Bul it is still not enough. On the other hand 
some rcsearchers (Wood and Baldwin, 1985) aftirm that 
governmenl oricnted reforestation programs m various 
dcveloping countries encountcr problcms such as: creation of 
unrcali stic expectation by project planers: failurc to attract the 
interest and active involvement of potential fuelwood and 
charcoal consumers; failure to arrangc adequate protection 
aga inst tires and preservation of animais; and showed 
inadequate or inconsistent strategies at the national levei for the 
production. transformation, transpor! and use of the wood 
produced including the appropriatc legal framework to promote 
reforestation. 

for example. reforcsted arca by the charcoal iron and 
steel industry in Brazil was 58.488 ha in 1987. 125.000 ha in 
1990. 80.067 ha in 1992; 37.026 ha in 1994 and 30.351 ha in 
1995. This is a clcar cvidcnce that relorestation program is 
depend~nt of governmcnt incentives. Still after Ackerman and 
De Almeida ( 1990) lhe quantity of wood required for charcoal 
produclion \Vi li increase ai an annual average of 2.6% ti li year 
20 I O. Thi s will cause a collapse of the charcoal-using 
industries installed in the south and central regions of Brazil. 
As a consequence it will he more economic to move the pig 
iron industry to eastern Amazonia where native wood for 
charcoal and iron ore are abundant. 

The program of occupation of the eastcrn Amazonia 
launched by lhe Brazi lian govcrnmcnt in thc 70' s (thc Grande 
Carajás Program) is a long term program aiming thc settlement 
of many industrial and agrarian projects in that region. Due to 
the cxistencc of thc world's largest high-grade iron ore dcposit. 
at least eight pig iron smelting projects were approved along 
the railway Carajás-Sào Luis. being two in Marabá and the 
others in Açailândia. Aftcr Hall ( 1987) thc pig iron smelting 
industries will need ai kast 50 million tons of wood for 
charcoal-making. During the first scven years. when the 
reforestalion program starts producing, that demand of wood 
will be supplied by native wood. 

DlSPOSABLE llYDROELECTRl C lTY lN TllE AMAZONlA 

The Brazilian Amazonia faces a continued process of 
occupation and exploitation of natural resources. Another 
interesting aspect is that in thc Amazonia therc are about I 00 
GW of available hydroelectricity which in its turn will 
eventually give support to the industrialization of raw 
materiais. 

D' Ajuz et ai. ( 1989) affirm that the Brazilian National 
Encrgy Sector h as established thc following dccis ions: (I) to 
use alternativc energy sources for generaling elcctricity close to 
consumption centers; (2) to study thc viahility of utilizing the 
large hydraulic rcsourccs of Amazonia and the transmi ss ion of 
grcat blocks of energy over long distanccs: (3) to modity the 
natural dcvelopment lendency of lhe country. by rcstricting the 
consumption growth in the South and Southcast rcgions and by 
producing incentive to the North region of Hrazil. 

Thc tirsl established dccision of using altcrnativc encrgy 
sourc..:s for generaling clectricily closc to consumption ccnters 
is a diflicult task thcn the most cornmon mcthods of producing 
clectricity closc to consumption centcrs are ali hascd on fossil 
fuels such as coai and oil , fuclwood or nuclear fucl. 

lt happcns that Brazil does nol havc suflicient reserves of 
coai and oil and the exccssivc utilization of wood is not 
env ironmentally acccptable to the production of clectricity 
ncar consumption ccnters. 

Thc second and third dccisions are more fcasiblc and in 
fact are under irnplcmcntalion. 13csidcs other objectives of 



regional dcwlopment the Brazilian Govcrnmcnt has started the 
construction of three hydropowcr plants in the rcgions where it 
was settled the Grande Carajás Program. One is the Altamira 
complex which comprchend the construction of the Babaquara 
hydropower plant and the Kararaô hydropower plant. Thc other 
is the Tucurui hydropowcr planl. Kararaô will have capacity of 
11 GW, Babaquara 7 GW and Tucurui 7,3 GW. 

Preliminary studies have shown that at least 2 GW will 
have to be stored for a posterior utilization in the Kararaô 
power plant (D'Ajuz ct ai.. 1989). This quantity ofdisposablc 
energy could be utilizcd by the iron industry for the direct 
reduction of iron ore in the Grande Carajás Program. Electric 
energy used elo se to a power plant h as a final price of about its 
production cost, since it does not rcquirc expensive electric 
network for its transmission. The price of an clectric energy 
supply close to a power plant at off-peak hours may be 
estimated to be around $ 0.01 per kWh (Vaz de Campos, 
1987) and this valuc can be assumed to thc case of electric 
production and hydropower plants in the eastern Amazonia. 

HYDROGEN PRODUCTION lN THE AMAZONIA 

lt is proposed herein to use part of lhe availablc 
hydroclectricity gencratcd in the region of the Grande Carajás 
Program to producc hydrogen which will bc uscd by the pig 
iron industry instead of charcoal. This will contribute to the 
preservation ofthe Amazonian rain forest. 2 GW of di sposable 
hydroelcctricity will furnish about 16,000 Gwh yearly and this 
total could be used by electrolyzcr plants for thc production of 
hydrogen. Since hydrngen can bc easily storcd and transportcd, 
a high capaciry factor (up to 90%) of the hydrogen plants can 
be assumed. Production of hydrngen from watcr by electrolysis 
is a fundamentally simple proccss and the tcchnology is already 
developed and mature. Tarnay ( 1984) aiTirmcd that thcre are 
severa! cxisting large clcctrolyzcr installations producing 
hydrogen and oxygcn. For cxample the Trai! plant in Canada 
produced 140 111illion cubic mctcrs of hydrogen per ycar. The 
oxygcn is used for metallurgical operations and thc hydrogen 
for production of fertilizers. Thc Nangal plant in lndia 
produccs annually 220 million cubic mctcrs of hydrogcn for 
fertilizer facilities and 15 tons of heavy water. ln Egypt in the 
Aswan Dam project were is produced 170 million cubit: 111etcrs 
of hydrogen per year. The Norsk plant in Norway produced 
790 million cubic meters of hydrogcn per ycar. lhcre are 
severa! large electrolyzcr plants in Gcnnan, ltaly, Canada, 
USA, and in other countries including Brazil thcre are smaller 
installations for the production of hydrogcn. 

Still according lo Tarnay ( 1984 ), in generaL therc are 
threc basic typcs of clectrolyzer in use today. The unipolar 
tank, the bipolar filter prcss and thc so lid polymcr clectrolyte. 
ln the United Statcs, two advanccd watcr electrolyzer have 
bcen developed reccntly: The Tcledyne Energy System 's 
Modcl HS 200 alkaline elcctrolyte unit, and the General 
Elcctric's Model 250 solid polymer electrolytc uniL bot·h with 
conversion et1iciencies fro111 0.85 to 0.92. ln Canada, thc 
Electrolyser Corporation Ltd. manufactures advanccd unipolar 
Stuan cells, and in Europc thc Norsk Ilydro Company is 
manufacturing advanced bipolar liltcr elcctrolyzer ''hich can 
compete with lhe U.S. clectrolyzcr. According to a study 
provided by Rist-Frost Associates for thc Potsdam Electrolytic 
l-lydrogen Facility, the General Electric unit is recognized as 
lhe most etTeclivc for thc hyd rogen purity, available factory 
support and advancemcnl of state of the art in clcctrolys is. the 
Norsk Hydro unit for thc best opcrating ciTiciency. the 
Tcledyne unit for the quality of hydrogen gas output and the 
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cost of facility, and thc Electrolyser Corporation 's unit for its 
singlc and reliable dcsign. 

Thc electrolyzer is the 111ain part of the electrolysis plant, 
but othcr elemcnts are also required such as a dircct-current 
supply, a fced-watcr supply, clectrolyte circulation, gas 
separation and purification. cooling, inert gas supply, process 
control anda power supply for auxiliary plants (Tarnay, 1984). 
Fced water has to bc supplied at thc rate of about I liter/Nm3 of 
hydrogen and thc cooling syste111 requires 40-60 liters of 
cooling watcr for each Nm3 of produced hydrogen. ln avcragc 
one Nm3 of hydrogen can be produced with 4.4 kWh of 
electricity. Therefore thi s disposable 16,000 Gwh annually in 
the Grande Carajás Program can be transfor111ed into 2 to 3.6. 
I 09 Nm3 of hydrogen ( other pari of electric energy would be 
used for lhe purpose heating fuel). Taking into account the 
assu111ed price of off-peak electric:ity in the GCP as $ 0,0 I per 
Kwh the cost of hydrogen will be less than $ 0.1 per normal 
cubic meter. 

IIYDROGEN FOR IRON PRODUCTION lN THE 
AMAZONIA 

The brazilian production of pig iron in 1995 was 25,3 
million tons (Abracavc, 1996). From that total 7.5 million tons 
was procluced with charcoal. The estimated consumption of 
charcoal was about 22,7 million cubic 111eters. On averagc 3 1113 

of charcoal is necessary to produce I ton of pig iron. The 
production of raw steel in 1995 was 25.4 million tons. From 
that total only 3.7 111illion tons was produccd by charcoal, 
which correspond to 7.6 111illion cubic meters, On average 2 1113 

of charcoal is nccessary to produce I ton of raw steel. 
ln 1995 it was consumcd in Brazil 31 million cubic 

meters of charcoal. 48% ofthat total was originated fro111 native 
rcsourccs and 52% from reforcstation program, Steel integratcd 
plants consu111ed 25%: indcpcndcnt producers of pig iron 50%; 
ferro alloys industries 9%: cement industries 5%; primary 
metais industries 2% and othcrs 9%. ln that year the iron and 
steel industry consumecl 26.2 million cubic meters of charcoal. 
which correspond to ahout 52 million cubic meters of wood or 
32.5 million tons of wood. ln the future. only the pig iron 
industry programmed to the Grande Carajás Program will need 
50 million tons of wood annually for iron ore smelting. 
Togcther with the incrcasing need of charcoal in other regions 
of Brazil this certainly will rcsult in a continued dcpletion of 
thc remaining native forest ofthis country. 

Bcsides some suggestions of charcoal savings such as 
bringing ncw invcstment in the mills up to the levei of lhe most 
efficient current production and advances in technological 
aspects as for example waste gas prehcating ore and air in 
combustion cha111bcr it would bc very interesting to see the 
possibility of using hydrogen for the reduction of iron ore 
instead of charcoal in the GCP. This will eventually reduce 
charcoal utilization and produce environ111ental benefits. ln the 
conventional blast furnaccs I 00 N1113 of hydrogcn uscd as a 
rcductant can rcplace approximately 0.3 m3 of charcoal and 
after Astier et ai ( 1980) sue h a poss ibilily has been studied and 
without large tcchnical changes cold or hot hydrogen could be 
injected through thc tuyeres lhus replacing heavy fuel-oi I and 
charcoal or coke. 

There are many dcve lopccl and under research processes 
of iron ore reduction which can be adaptated to hydrogen 
utilization. As highlightcd hy Zervas, McMullan and Williams 
( 1995) over the past thirty years there have becn two scparate 
!ines of development in primai)· iron-making teehnology. The 
111ainstream has ccnkrcd on the blast furnace, which still 
remains the principal process unit for iron productíon 



throughout thc world. Thc dominant altcrnativc tcchnologics 
are bascd on dircct reduction and smclting which cmcrged 
during thc late 1960 s and carly 1970 s. and in which iron 
oxide fcedstocks are rcduc~:d to metallic iron by rcducing 
gases. oftcn at tcmpcratures bclow thc melting point of iron 
itsclf. and avoiding the use of coke or charcoal. Direct 
reduction processes convcrt iron ore in the form of fines. 
pellets. sintcr. etc .. into sponge iron and it can be dividcd into 
two classes according to the fuel used : natural gas or coai. Thc 
natural-gas based processes are the most casily adaptable to 
hydrogcn utilization. ln fact. as said by Astier et ai. ( 1980). thc 
use of hydrogen as a reductant gas in thc DR route will cven 
simplify thc direct rcduction proccss since it makes the 
rcducing gas production unit (the gas rcformer whcrc thc 
natural gas is rcformed to produce CO and Hcl unncccssary. 
This possibility looks much more attractive than hydrogcn 
injection in thc blast furnace. 

Among various commcrcially availablc reformed natural 
gas din:ct rcduction (DR) processes the most know are: Midrex 
DR process: HYL DR proccss: Armco DR proccss: Purofcr DR 
proccss: Fior DR process: Rcduction shafi DR proccss (The 
processes description will not be madc in the prescnt articlc 
duc to spacc limitation. Thc rcadcr is suggcsted to consult thc 
article of Davis et ai.. 1982 wherc ali the commcrcial DR 
tcchnology and cconomics are shown). ln average ali DR 
proccss rcquire approximatcly I 0-12 G.J for the production of 
one ton of spongc iron. Exception is madc to the fluid bed 
flOR proccss rcquiring 15GJ. Oncc adapted to hydrogen the 
difTcr.:ncc among thosc processes would be the consumption of 
hydrogcn. thc consumption of electric cncrgy. invcstment cost 
and tcchnological improvcmcnts. For example. the Midrex 
process 11ould rcquirc 110 kWh ofelectric cncrgy and 625 Nm·; 
of electrolytic hydrogen for the production of I ton of spongc 
iron. The HYL process 90 kWh and 640 Nm1 rcspcctively. Thc 
Armco process 20 kWh and 700 Nm3 and thc Purofcr proccss. 
120 kWh and 750 Nm3

, respectively. The Reduction Shaft 
proccss would requirc about 535 Nm3 of hydrogcn and li 00 K 
of clcctric energy for the production of I ton of sponge iron. 

Thc Rcduction Shaft proccss is espccially intcrcsting 
then 40% of the cncrgy neccssary for the production of I ton of 
spongc iron will be electric. The ckctric energy works hcaling 
hydrogen and iron ore bclow the melting temperaturc of thc 
iron ore. Elcctrolytic hydrogen will act as rcductant rcmoving 
oxygen from the iron ore which usually is hematite (Fe20 3). 

Thc reaction will bc Fe20 3 + 311 2 -7 2Fe + 3H 20. DifTcrent 
from othcr processes thc residucs will he watcr vapor bcing 
cnvironmental sound. 

Considcring the Reduction Shaft process as lhe most 
appropriated for thc production of sponge iron in the castcrn 
Amazonia due to the halanccd use of cheap clcctric cnergy and 
electrolylic hydrogcn as reductant lhe ava ilablc 16.000 Gwh 
will be hrokcn in 6.400 G1vh for hcating clectricity and 8.640 
Gwh (90% efficiency) for hydrogcn production: 8.640 Gwh 
will producc 1.96.109 Nm3 hydrogen (44 kWh!Nm 3

) which in 
its turn will producc 3.67 lO" tons of spongc iron (535 
Nrn3/tsp + III O kWh/tsp). 

Following calculation of Stuart ( 1991) thc cost of one 
Nm3 of hydrogen for the case of thc castcrn Amazonia IYill 
about 6.6 cents. This cost is divided in 4.4 cents for clcctrieity. 
0.7 ccnts cosi of labor. fccd11·ater and maintcnance and 1.5 
ccnts capital rclatcd costs. 

Following calculation of Davis. McFarlin and Pratt 
( 1982) thc cost of onc ton spongc iron produccd in thc Grande 
C:arajás Program will be $ 145.12. That cost whcn brokcn up 
will hc composcd of $45.26 for ! 4 ton of iron ore. $ 35.38 for 
535 Nm3 of clcctrolytic hydrogen; $ 11.60 for clectric encrgy: $ 
4.00 for labor. $ 4.90 cost of maintenance and $ 2.52 for othcr 
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costs. Deprcciation. taxes. total fixcd costs and 15% for return 
on investmcnt will form $41.46. The brazilian cosi of one lon 
of pig iron produccd with charcoal is about $ 155.00. Half of 
that valuc is lhe price of 3.4 m3 of eharcoal nceessary for the 
produetion of I ton pig iron in hlast furnace. 

Considcring that in one hectare of afforcsted area in 
avcragc it is produccd I O m3 of charcoal in larger picccs whieh 
is usahlc in the hlast furnace proccss (Chareoal fines do not 
permit gas cireulation and do not has mcchanical resistanec to 
support iron ore) the total of 3.67 I 06 ton of sponge iron 
produccd by elctrolytic hydrogen wil replacc 12.48 I 06 m3 of 
charcoal which in its turn will replacc ahout 1.24 I 06 hectares 
of afforcstcd arca each ycar. This will result in the preservation 
of native forest. Othcr cnvironmental hencfit will be the 
rcduction in C02 emissions and thi s will correspond to aboul 8 
I 06 tons C:02 ycarly not emitted by charcoal fired blast furnaces 
projecled i.n lhe eastern /\mazonia. 

CONCLUSION 

Thc program of occupation and exploitation of the 
brazilian castcrn Amazonia sccms to bc an irrcversiblc proccss. 
Many charcoal fired p1g-1ron smelting projects were 
implemcntcd and are under implementation. prcviewing 
consumption of wood at about 50 million tons annually. The 
dcplclion of thc Amazonia rain-forcsl ccrtainly will he 
mitigatcd if thnsc iron smclting projccts bc. at lcast partially, 
converted to thc eleclrolytie hydrogcn iron ore reduction. This 
technology is still availablc. economically compctilive and 
cnvironmcntally sound. 
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RESUMO 
Este trabalho apresenta a análise exergética e termoeconômica de três sistemas de cogeração de uma instalação química que deve produzir 
vapor e eletricidade. Estas comparações são desenvolvidas para dois cenários: os sistemas geram vapor e eletricidade para a instalação e o 
sistema exporta cletricidade. Na análise tcrmoeconômica são utilizados os métodos de partição de custos da igualdade e extração. 

INTRODUCÃO 

Este trabalho tem como objetivo avaliar em base exergética 
os custos de produção de vapor c clctricidade numa instalação 
química, bem como a viabilidade de ampliar a capacidade de sua 
produção visando a possibilidade de implantar sistema de 
cogeração nesta instalação, garantindo autonomia energética c 
posição privilegiada para investimentos futuros. 

São comparados os custos atuais de produção de vapor e 
eletricidade com os valores obtidos através do emprego da 
análise termoeconômica dos sistemas de cogeração sugeridos 
para esta instalação. Este estudo se apoia na nova realidade da 
matriz energética nacional com a disponibilidade de gás natural 
proveniente de importações dos países vizinhos, como também 
com relação às privatizações do setor clétrico brasileiro c 
empresas distribuidoras do gás natural. Este novo cenário 
requer que o setor industrial tome certas precauções para que o 
mesmo não seja surpreendido no futuro. 

Conforme dados obtidos pelo departamento de energia 
da indústria no relatório do ano de 1996, os valores médios dos 
consumos de eletricidade e vapor de processo foram: 

elctricidade -+ 3.886.41 MWh/mês 
vapor de processo -+ 14.942,00 to n/ mês 

Sendo assim, desenvolve-se a avaliação da implantação 
de cogeração de energia empregando três configurações 
distintas. quantificando parâmetros tais como eficiências c 
custos de produção. para que sirvam como diretrizes para a 
indústria quanto à melhor opção de investimento. Avaliam-se 
também as possibilidades da indústria cm questão se tornar 
exportadora de energia para indústrias de sua vizinhança ou 
concessionária de eletricidade. 

DESCRICÃO DA INSTALACÃO 

A central de utilidades da indústria química analisada 
possui três caldeiras para suprir a demanda de usuários em dois 
níveis de pressão. sendo que os ramais de distribuição de vapor 
são interligados para que s~jam atendidas possíveis oscilações 
de carga térmica. Apresenta-se na figura I um esquema 
simplificado da instalação. incluindo a caldeira C4 de 40 ton/h 
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como uma primeira opção de investimento para ampliação da 
capacidade de produção de vapor. 

Figura I -Esquema da linha de distribuição de vapor 

OPCÕES DE SISTEMAS DE COGERACÃO 

Apresenta-se então 3 configurações típicas de sistemas de 
cogeração de energia, que podem ser empregadas: ciclo com 
turbina a gás, ciclo a vapor c ainda a combinação dos dois ciclos 
anteriores numa única configuração. Considerando como 
primeira análise o ciclo a vapor , verifica-se a necessidade da 
aquisição de uma turbina a vapor extração/condensação e de uma 
caldeira de pressão mais elevada, onde se considera que a 
capacidade de geração de energia elétrica seja de 5MW. A figura 
2 apresenta um esquema simplificado desta configuração. 

No que se refere ao ciclo a gás. a necessidade de 
investimento consiste na aquisição de um turbogerador, sendo que 
os gases de exaustão do mesmo são dirccionados a uma caldeira de 
recuperação produzindo assim 14 tonlh de vapor e ainda com opção 
de queima suplementar para atender a demanda da instalação. Esta 
configuração pode ser melhor avaliada na figura 3. A combinação 
destes dois ciclos numa única configuração é apresentada na figura 
4. Para o ciclo combinado deve-se adquirir um grupo turbogerador, 
caldeira de recuperação, turbina a vapor extração/condensação e 
equipamentos auxiliares. 



No sistema de cogeração apresentado na figura 2, o 
vapor gerado pela caldeira C4 a 42 bar e 300°C alimenta uma 
turbina a vapor extração/condensação, sendo que I O ton/h 
deste vapor é extraído a I 8 bar para atender ao processo I e 30 
ton/h do vapor é extraído a 6 bar para atender ao processo 2. 

C4 

Figura 2 - Fluxograma da linha de distribuição de vapor 
incluindo turbina a vapor 

COMB 

AR 

Gases de Exaustão 

Figura 3- Fluxograma da linha de distribuição de vapor 
incluindo turbina a gás I Caldeira de recuperação (C4). 
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Na figura 3, ar é admitido no compressor da turbina a gás 
onde se mi stura ao combustível na câmara de combustão 
produzindo gases a temperatura de I 295 °C que são 
expandidos na turbina propriamente dita. gerando SMW de 
potência elétrica. Os gases de exaustão da turbina a gás são 
direcionados a uma caldeira de recuperação gerando vapor 
saturado de processo a 20 bar. 

Na figura 4, apresenta-se um ciclo combinado para 
cogeração de energia. Nesta configuração ar é admitido pelo 
compressor da turbina a gás, misturado ao combustível na 
câmara de combustão gerando gases a alta temperatura que são 
expandidos na turbina propriamente dita. Tais gases após a 
expansão são dirccionados a uma caldeira de recuperação 
devido ao alto nível de temperatura a que se encontram, 
diminuindo desta forma o consumo de combustível necessário 
para a geração de vapor na caldeira. Este vapor é direcion ado a 
uma turbina a vapor extraçào/eondensaçào onde I O ton/h do 
mesmo é extraído a 18 bar para atender ao processo I e 30 
ton/h é extraído a 6 bar para atender ao processo 2. Os ramais 
são interligados para absorver as oscilações na demanda 
térmica. 

Gases de Exaustão 

Figura 4 - Fluxograma da linha de di stribuição de vapor 
incluindo ciclo combinado proposto 

A seguir desenvolve-se a anál ise excrgética das três 
configurações propostas bem como a avaliação dos custos 
associados aos vetares exergéticos. tendo em vista obter um 
enfoque mais apurado do melhor invest imento. 



ANÁLISE EXERGÉTICA 

A eficiência (Tt) de um sistema de cogcração bem como 
de um sistema de ciclo combinado é delinida como: 

efeito util 
T]=------

consumo de energia 
(I) 

Desta forma. tais eficiências em base energética (Ttc) c 

cxcrgética (Tlb) podem ser escritas como: 

W+L~Hproc 
T/e = 

mcombPCI 

W + l:~Bproc 
TJb = 

mcombbcomb 

(2) 

(3) 

De maneira simi lar. pode-se avaliar através da dclinição da 
equação (I) as respectivas cliciências dos princ ipa is 
componentes do s istemas de cogcração c ciclo combinado 
apresentados anteriorm..:nte. Olive ira ( 1998) dcline um fàtor fi 
de cada componente como a relação entre a cxergia total 
consumida pelo mesmo e a exergia consumida pela instalação. 

f I 
exergia consumida pel o componente i 

excrgia consumida total 
(4) 

Com as definições de e ficiências e dos Üttores de cada 
equipamento específico s. pode-se chegar a uma equação geral 

para a cliciência g lobal do sistema (TtbG) relacionando-os. Para 
a configuração de cogeração proposta na figura 2. (tv = turbina 
a vapor. B = bomba. proc = processo. comb = combustível). 
tem-se: 

Wtv- Wg + l:~Bproc 
TJbu = 

Bcomb 
(5) 

R..:screvendo a equação aci ma cm função de (3) c (4) 
tcm-s..:: 

TJbo = TJbtvf!v- fb + l:TJbprocfproc (6) 

Com rdaçào a configuração proposta pela fi gura 3. (tg 
turbina a gás. c = compressor). tem-se: 

TJbu = TJbtgftg- fc + l:TJbrrocfproc (7) 

Da mesma form a. para o ciclo combinado proposto na figura 4 
tem-se: 

TJbo = (TJbtg rtg - rc)+(TJbtvrtv - rb)+ I(rJbrrocrrroc ) 

(8) 

I~ importante observar que a cliciência cxcrgética c o 
parâmetro fJ ava liados para os componentes que compõem a 
instal ação sinali zam a qualidade do desempenho dos mesmos. 
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enquanto que a eficiência excrgética do sistema serve como um 
critério de estimativa da cfctividade da utili zação do 
combustível. Vale ainda destacar que o parâmetro f indica 
quai s os equipamentos consomem mais excrgia dentro do 
sistema. sendo que cm caso de otimizaçào quais aqueles que 
devem ser melhor observados tanto cm relação a desempenho 
quanto a custo. 

ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

Para uma in stalação industrial qualquer é fundamental 
que os custos de produção sej am bem definidos. Uma 
mctodologia usualmente utilizada (Bcjan ct ai. 1996) adota 
métodos de partição de custos onde são associados aos 
prod ulOs: os custos dos insumos c equipamentos requeridos 
para sua- obtenção. A combinação da análi se termodinâmi ca 
com um método econômico permite rea li zar a partição de 
custos de fo rma rac ional. 

Para s istemas de cogcração a combinação da análise 
cxergética com métodos de partição de custos permite avali ar 
criteriosamente os custos dc produção de clctricidadc c energ ia 
térmica. assoc iando aos vctorcs energéticos o conceito de 
cxergia. 

A equação básica utilinda no balanço de custos numa 
análise termocconômica para os sistemas de cogeração 
propostos é assim definida (prod . = produto. ins = 1nsumo. 
cquip =equipamento) : 

Cprod Bprnd = C insBins + Ccquip (9) 

Como exemplo. aplicando esta análise à caldeira (cq. I 0) 
c turbina a vapor (cq.ll) da figura 2, tem-se : 

C v a Bva = Ccomb Bcomb + Ccald (I O) 

C c Wcl + CvbBvb = Cva Bva + Cturb (li) 

Para a determinação dos custos de produção específicos 
dos vetorcs energéticos. ou seja ce c cvb· di spõem-se apenas de 
uma equação. Desta forma, é necessário utili zar um método de 
partição de custos para chegar aos va lores li na is. 

A escolha do melhor método de partição depende do 
objctivo da empresa com relação à melhor lo rrna de distribuir 
os custos dos sistemas nos produtos da mesma. A opção de ser 
auto-suficiente ou exportadora também refletirá 
consideravelmente nesta cscolhu. Caso a indústria seju auto­
sullcicntc. a mesma deve quantificar os doi s veton:s 
energéticos cm critério de igualdade. ou seja o custo da 
detric idadc deve ser igua l ao custo do vapor de processo para a 
turbina a vapor c o custo da clctricidadc deve ser igua l ao custo 
dos gases de exaustão que alimentam a caldeira de recuperação. 
pois os mesmos s~o essenciais à sua linha de produção. Caso a 
indústria seja exportadora. deve-se utili zar o método da 
cxtração. onde o custo do vapor de alta deve ser igual ao custo 
do vapor de processo na turbina a vapor c o custo do 
combustível deve ser igual ao custo dos gases de exaustão na 
turbina a gás. pois este método valoriza melhor o produto a ser 
comerciali zado pel a indústria. 
Neste traba lho são analisados dois métodos de partição de 
custos (tv = turbina a vapor. tg =turbina a gás) : 



- Método da Igualdade: 

( 12) 

-Método da Extração: 

Cva = c,b (TV). Ccomb = Cge erG) (13) 

Sendo assim, é possível agora desenvolver as análises 
excrgéticas c termocconômicas detalhadamente para os 
sistemas de cogeração propostos para a indústria cm questão. 

ANÁLISE DE RESULTADOS 

A ava liação das três configurações de sistema de 
cogeração propostos é feita a seguir. Alguns dados básicos para 
tais instalações sào : 

- Estado termodinâmico de referência: T0 = 29!l K: 1\, = l bar 
-Combustíve l utilizado: gás natural (PC! = 48160 kJ /kg) 
-Relação de pressão p/ turbina a gás: 10: I 
- Eficiência isentrópica do compressor c turbina: !l5% 
- Temperatura na entrada da turbina a gás: 121)5 K 
-Relação de ar para turbina a gás: 275% 
- Relação de ar para queima adicional na caldeira de 
recuperação: 120% 
- Re lação de ar para caldeira do ciclo Rankinc : 120% 
- Temperatura dos gases de exaustão da turbina a gás: 7R!l K 
- Pressão de condensação da turbina a vapor: (),05 bar 
- Eficiência isentrópica dos estágios da turbina a vapor : 85% 
- Eficiência iscntrópica das bombas : 80% 
- Etlciência do gerador c dos mecanismos de transmissão: 95% 
-Pressão de operação do consumidor I: 18 bar 
- Temperatura média do consumidor I: 177"C 
- Pressão de operação do consumidor 2: 6 bar 
-Temperatura média do consumidor 2 : 130°C 

RESULTADOS DA ANÁLISE EXERGÉTICA 

Os parâmetros fi e T] 0 , para cada componente do 
sistema de cogeração da figura 2 são listados na tabela I. 
Quanto aos valores obtidos para o paràmetro L pode-se 
notar que a turbina e o processo 2 são os componentes do 
s istema que mais consomem a cxergia fornecida pelo 
combustível. Numa poss ível análi se de otimi zação, maior 
atenção deve ser dada a esses dois componentes. Quanto à 
eficiência .:xergética específica de cada componente, é 
importante destacar a diferenciação quantitativa da 
eficiência da caldeira em base cxergética com rclaçào ú 
eficiência em base energética, que normalmente é da ordem 
de 80%. Esta diferença está baseada nas irreversibilidades 
termodinâmicas assoc iadas ao processo de combustão 
ocorrido na caldeira c a diferença finita de temperatura 
entre os produtos de combustão c o vapor gerado pel a 
mesma. Estas irreve rsibilidades não são contabilizadas pda 
eficiência de primeira lei. 

A tabela 2 relaciona os parâmetros f c TJrx para cada 
componente do sistema de cogeraçào da fi gura 3. I~ importante 
notar como a queima suplementar de combustível interfere 
sensivelmente nos valores dos parâmetros analisados. Esta 
consideração deve ser rigorosamente avaliada quando se for 
decidir pela melhor opção de implantação dt: si stema de 
cogeraçào. O parâmetro f para a câmara de combustão é 
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unitário pois m:ste componente do sistema é que ocorre o 
fornecimento de energia. Para o compressor c a turbina o valor 
de f diminui com a queima suplementar, já para a caldeira de 
recuperação c os processos I c 2 este valor aumenta. Isto se 
deve ao fato da queima suplementar ser realizada para 
aumentar a disponibilidade de vapor de processo para a 
instalação cm questão. 

Tabela I - Parâmetro f e ll ex dos componentes do sistema de 
eogeração da figura 2. 

Equipamento f ll ox 
Caldeira - 0.3332 
Turbina 0.1501 0,8929 

Processo I 0.0487 0,9085 
Processo 2 O, 1513 Q,!l626 

Bomba 0.0010 O,!ll46 
Desaerador 0.0165 0.7552 

Pn:aqueccdor 0.1193 0.2006 

Tabela 2 - Panimetro f e llc., dos componentes do sistema de 
cogcraçào da figura 3 sem c com queima suplementar (qs) de 
combustíw:l. 

Equipamento f t; ' ll cx ll cx ' ComQrcssor 0.4011 0.36!l3 0,9016 0,901 6 
Cümara de - - 0.8023 0.8023 
Combust ão 

Turbina 0,7967 0.7315 0.9160 O,'JI60 
C R 0,2964 0,3540 0,6597 0.5897 

Processo I 0.0397 0.0424 0.8919 (),8919 

Processo 2 0,1064 0,1136 0.8344 0.8344 

Na tabel a 3 é importante observar como a cfici.?ncia 
cxergética da caldeira de rec uperação é superior ú 
eficiênc ia excrgética da caldeira convencional da tabela I . 
Isto ocorn; porque na caldeira de recuperação exi ste a 
rccupcraçào dos gases de exa ustão provenientes da turbin a 
a gás . diminuindo as irreversibilidades devido ao processo 
de combustão. 

Tabela 3 - Parâmetro f e ll cx dos componentes do ciclo 
combinado (Turbina a gás + CR + turbina a vapor). 

Equipamento f llex 
BRAYTON 
Compressor O.llJ06 0,'1016 

Cümara de Combustão - 0.8015 
Turbina 0.3 7!l3 0,9!59 

RANKINE 
CR 0.6655 0.5024 

Turbina 0. 1507 (),8929 

Processo I 0.04!l9 0.9084 
Processo 2 O, 1518 0.8624 

Bomba 0.0020 0. 7659 
Desacrador 0,0166 O, 7548 

Prcaqueccdor 0,1197 0,2403 

Na tabela 4. fica bem clara a diferenciação entrt: adotar como 
critério de desempenho de sistemas de cogeração, definições 



baseadas na Primeira Lei da Termodinâmica com relação às 
definições baseadas na Segunda Lei da Termod inâmica. As 
eficiências exergéticas, embora possuam valores quantitativos 
menores fornecem uma avaliação qualitativa mais apurada e 
próxima da realidade. pois as mesmas quantificam as 
irreversibilidades associadas aos processos de conversão de 
energi a inerentes ao sistema. Nota-se que para o ciclo Rankine 
o valor da eficiên cia energética é superior aos outros dois 
ciclos. porém quando se compara as eficiências cm base 
exergética se observa que este ciclo possui a menor eticiência. 
Isto ocorre porque na configuração turbina a gás e ca lde ira de 
recuperação e na configuração para ciclo combinado ocorre 
recuperação de energia dos gases de exaustão da turbina a gás. 

Tabela 4- Determinação das eficiências energéticas c 
cxergéticas dos sistemas de cogeração propostos. 

Configuração Tl cn llex 
Turbina a _gás + CR 0.6 106 0.4049 

Rankine 0.7975 0.3088 
Ciclo Combinado 0.7386 __Q._44 8_±_ 

----- -

RESULTADOS DA ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

Na análise termoeconômica desenvo lvida para os três 
sistemas de cogcração propostos neste trabalho são utilizados 
custos de equipamentos usualmente comercializados. 

Os custos dos principai s equipamentos utilizados 
considerando capacidade de geração de 5 MW de eletricidade e 
40 ton/h de vapor: 

-Turbina a gás: US$ 1.950.000 
-Turbina a vapor extraçào/condensação: US$ 2.500.000 
- Caldeira convencional p/ ciclo Rankine : lJS$ 1.650.000 
-Caldeira de recuperação: US$ 1.100.000 
-Componentes auxiliares: US$ 277.000 

Nesta análi se, procura-se avaliar os custos específicos de 
produção dos vetares energéticos considerando cm primeira 
mão que o objetivo da indústria cm questão sej a apenas atender 
sua demanda de energia tanto clétrica quanto térmica. Feito 
isto. se estende a análise considerando agora o interesse da 
industria cm questão de negociar tais vetorcs energéticos cm 
parceria com indústrias da vizinhança ou ainda com as própri as 
concessionárias de energia elétrica. Confo rme já foi 
mencionado anteriormente neste texto, a potência elétrica 
requerida pel a indústria em questão é de 5MW c a produção de 
vapor é de 40 ton/h. Destas 40 ton/h. 25 % corresponde ao 
consumo da I inha de produção de 18 bar sendo o restante do 
vapor produzido consumi do pela linha de produção de 6 bar. 
Desta forma, deve-se dimensionar o sistema de cogeração 
considerando a opção de auto-suficiência para atender esta 
necessidade. 

Alguns parâmetros económ icos utilizados na análise 
termoeconômica são: 

-Custo do combustível: R$1 0.40/MWh 
- Período de amortização do invest imento : I O anos 
- Capac idade operacional média: 80% 
- Fator de carga: 0,80 
-Taxa de juros do mercado: 12% ao ano 

340 

A indústr ia cm questão apresentou no seu balanço 
financeiro do ano de 1996. custos específicos de produção de 
elctricidadc c vapor : 

- Custo de clctricidade: R$68,00/MWh 
-Custo de vapor: R$17.40/ton 

Pode-se agora comparar estes valores com os valores 
obtidos através das análises termoeconômi cas para os sistemas 
de cogcração cm questão. verificando a atrati vidade de cada 
opção de investimento. 

;\ tabela 5 apresenta os custos cspecí ficos de produção 
de eletri cidadc c vapor de processo para as configurações das 
fi guras 2 c 3 respecti vamente. considerando os métodos da 
igualdade c cxtraçào como critério de partição de custos. 

Tabela 5- Custos específicos de produção de e letricidadc e 
vapor considerando auto-suficiência energét ica. 

Método-+ !gualdade Extra ·ão 
Confi guração Elctric Vapor Eletri c Vapor 

R$/MWh R$/ton R$/MWh R$/ton 
Ciclo Rankinc 3 1.15 7.78 3 1.04 7,80 

Turbina a gás+ 40.06 9,90 69.35 17. 15 
CR 

Nota-se pela análise da tabe la anterior. que os valores 
dos custos especí fi cos de produção dos vc tores energéti cos 
do s istema de cogcraçào cons id erando a. configuração da 
figu ra 2 ou seja a con figuração onde se emprega um c icl o 
Rankine. se ver ifi ca que os custos específicos de prod ução 
considerando cogeração de en ergia são extremamente 
atra ti vos quando compa rados com os custos alua is de 
produção da indústri a cm questão. O mesmo j á não se pode 
d izer quanto a configuração da figura 3 porque embora o 
custo de prod ução de clctricidadc c vapo r de processo 
considerando o critério da igual dade sejam bem menores 
co mparados aos custos al uais de produção da indústria. 
para o critério da cxtraçào isto já não ocorre. 

A tabela 6 apresenta os custos espec íficos de produção 
de eletricidadc c vapor de processo para a configuração da 
figura 4. considerando os métodos da igualdade c ext ração 
como critério de partição de custos. 

Tabel a 6 - Custos específicos de produção de c letricidade e 
vapor considerando auto-suficiênc ia energética. 

Confi!:!.uraçào Ciclo combinado 
Método Eletricid Elctri cid Vapor 

TG TV R$/ton 
R$/MWh R$/MWh 

Igualdade 43.49 40,30 10.05 
Extração 76,19 50.24 8.39 

Com relação ao ciclo combinado, nota-se através da 
avaliação da tabela 6 que os custos de produção dos vctores 
energéticos quando se considera o método da extração são 
superiores aos valores apresentados pela indústri a em questão. 
Mesmo considerando o método da igua ldade para esta opção 
de investimento. os custos de produção de clctricidade c vapor 
embora sejam atrati vos quando comparados com os valores 



apresentados pela indústria, são maiores do que os custos da 
configuração da figura 2. 

Uma maneira mais atrativa de avaliar a implantação de 
sistema de cogeração numa indústria, consiste na hipótese da 
iteração da mesma tanto com parceiros industriais mais 
próximos à sua instalação quanto com a concessionária de 
eletricidade, pois assim pode-se distribuir melhor os vetores 
energéticos produzidos pela mesma. Desta forma. apresenta-se 
a seguir alguns valores preliminares dos custos de produção de 
eletricidadc c vapor considerando agora equipamentos de 
capacidade de produção maior para as opções dos sistemas de 
cogeração apresentados. Corno estimativa para o novo sistema, 
considera-se que a indústria produzirá 17.0 MW. o que 
permitirá que a mesma aumente a oferta de eletricidade para a 
concessionária. Nesta contlguração o preço da turbina é de 
US$ 4.400.000. 

A tabela 7 apresenta os custos espccítlcos de produção 
de eletricidade e vapor de processo para as configurações das 
figuras 2 e 3 respectivamente. considerando os métodos da 
igualdade e cxtraçào como critério de partição de custos. sendo 
que a indústria exporta energia elétrica. 

Tabela 7 - Custos especíticos de produção de cletricidade e 
vapor considerando exportação de energia. 

Método-+ Igualdade Extra ·ào 
Contlguraçào Eletric Vapor Elctric Vapor 

R$/MWh R$/ton R$/MWh R$/ton 
Ciclo Rankine 35.4 8.84 37.93 7.80 

Turbina a gás+ 40.06 9.90 69.35 17.15 
CR 

A tabela 8 apresenta os custos específicos de produção 
de eletricidade c vapor de processo p<lra a configuração da 
figura 4. considerando os métodos da igualdade c extraçào 
como critério de partição de custos, considerando que a 
indústria exporta energia elétrica. 

Tabela 8 - Custos específicos de produção de cletricidade e 
vapor considerando exportação de energia. 

Configuração Ciclo combin<Jdo 
Método. Eletricid Eletricid Vapor 

TG TV R$/ton 
R$/MWh R$/MWh 

Igualdade 20.36 40.77 10,17 
Extraçào 30.19 50.75 8.51 

É importante salientar que esta análise termoeconômica 
consiste de um estudo preliminar. onde o objetivo básico é 
apontar à indústria em questão a atratividade da cogeraçào de 
energia como uma opção de investimento para atenuar os 
custos de produção dos vetores energéticos da mesma. Uma 
vez decidido implantar cogeração deve-se levantar 
rigorosamente as condições operacionais da instalação, 
verificando desta forma as melhores configurações de 
equipamentos bem como suas respectivas condições 
operacionais. A comparação dos custos atuais de produção de 
eletricidade e vapor de processo com os valores obtidos pelo 
sistema de cogeração será um critério crucial de decisão. 
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CONCLUSÕES 

Uma análise termoeconômica deve estar sempre acoplada 
a uma análise exergética detalhada, pois esta ferramenta 
termodinâmica representa a maneira mais racional possível de 
avaliar fluxos de energia em diferentes formas seja de trabalho 
ou calor considerando uma única referência. Da mesma forma, 
esta ferramenta ajuda ao projetista verificar como a energia está 
sendo utilizada em cada processo específico e quais são os 
equipamentos e processos que contribuem mais com a sua 
degradação. Isto serve também como uma forma de priorizar 
medidas de otimizaçào visando a obtenção de diminuição de 
custos. 

Dentro desta análise de viabilizar a melhor opção de 
investimento. deve-se ainda considerar fatores tais corno 
flexibilidade operacional, confiabilidade dos equipamentos 
envolvidos. disponibilidade dos equipamentos, disponibilidade 
de combustiveis, qualidade da mão de obra para operação do 
sistema, poluição ambiental , entre outros mais. Embora a 
questão econômica sempre será a questão chave na hora da 
decisão tlnal. Considerando a análise de custos percebe-se a 
importância de agregar valores aos diferentes processos de 
conversão de energia, objetivando a otimização desde a melhor 
configuração de projeto até o melhor ponto de operação. A 
escolha do método de alocação de custos relacionado a energia 
mais adequado depende da política econôrnica da indústria em 
questão c sua interaçào com o mercado. 
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ABSTRACT 
This paper presents the exergy and thermoeconomic 

analysis of three cogeneration systerns of a chemical plant that 
must producc steam and electricity. These cornparisons are 
devcloped for two scenarios: the systerns generate steam and 
electricity for the plant and the systerns export electricity. ln the 
thermoeconomic analysis the equality and extraction cost 
partition methods are utiliscd. 
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SUMÁRIO 

O propósito deste trabalho é apresentar um algoritmo que selçcione. dimensione e e.1pecijique sistemas de 
turbinas a gás associados com caldeiras de recuperação O algoritmo seleciona sistemas de turbinas a gás 
comercialmente disponíveis no mercado visando operação em paridade térmica, efetua-se análise económica mediante 
análise energoeconómica (maior receita anual esperada em termos de gasto anual com energia), e em fase final, 
efetua-se análise exergoeconômica (análise do sistema que implique no menor custo de manujátura exergético). 

NOMENCLATURA 

ccomb =custo do combustível 
cel = custo de produção de eletricidade 
Cclex = custo exergético de produção de 
eletricidade 
CMcc = custo de manutenção da caldeira de 

US$/kWh 
US$/kWh 

US$/kWh 

vapor convencional US$/kWh 
CMcr = custo de manutenção da caldeira de 
recuperação 
CMex = custo de manufatura excrgético 
CMstg =custo de manutenção da turbina a gás 
Coteo =custo do óleo combustível BPF 
Cp = calor específico do gás a pressão constante 
Cv = custo da produÇão de vapor 
Cvc = custo de produção de vapor por caldeira 
convencional 
Cvex = custo exergético de produção de vapor 
Ec = fluxo de calor dos gases de escape 
Ecomb = potência suprida no combustível 
Ecr = fluxo de calor recuperado 
EP = eletricidade produzida 
E,= eletricidade requerida 
Ev = energia consumida do processo 
Ev = fluxo de calor na forma de vapor 
exe = exergia específica (entrada 
exs= exergia específica ( saída) 
f= fator de anuidade 
GPel = ganho anual devido produção de 
eletricidade 
GPv =ganho anual devido a produção de vapor 
H = período equivalente de utilização [horas/ano] 
Hd = fluxo de calor residual 

US$/kWh 
US$/ano 

US$/kWh 
US$/kWh 

kJ/kg °C 
US$/kWh 

US$/kWh 
US$/kWh 

kW 
kW 
kW 
kW 
kW 
kW 
kW 

kJ/kg 
k.l /kg 
l /ano 

US$/ano 
US$/ano 

kW 

m"as = vazão mássica dos gases de exaustão 
m: = vazão mássica de vapor 
PCI =poder calorífico inferior 
Pc1 =preço da eletricidade comprada da rede 
Per= perdas de energia no sistema 
Pvc1 = preço de venda de eldricidade excedente 
r = taxa de juros 
Re = receita anual esperada 
T = taxa de manutenção cm base cxergética 
T4 = temperatura dos gases de exaustão 

Ta= temperatura ambiente 
Te =temperatura dos gas~s de escape 

weixo =potência no eixo da turbina 
Wb = potência da bomba 
llcc = eficiência da caldeira de vapor convencional 
llcr =eficiência da caldeira de 
lle =eficiência do gerador elétrico 
T\G =eficiência global 
llgc =eficiência da geração de calor 
llgc = eficiência da geração de energia elétrica 
11 1 = eficiência térmica da turbina 
Notaçiio: 
Y ~ função exergética em base incremental 
Yi,j ~j-ésima entrada à i-ésima unidade 
Yi,k ~ k-ésima saída da i-ésima unidade 
p ~processo 
o~ condição ambiente 
cc ~ camára de combustão 
b- bomba 

LINTRODlJCÃO 

PUC 
RIO 

m3/s 
kg/s 

kJ/m3 

US$/kWh 
kW 

US$/kWh 
% 

US$/ano 

o c 
o c 
o c 

kW 
kW 

kW 

h1 = entalpia do líquido saturado 
HR = /leal Rate 
hv = entalpia do vapor saturado seco 

kJ /kg 
BTU/kWh 

kJ/kg 
US$ 
US$ 

Ice = Investimento na caldeira de vapor convencional 
ler = investimento na caldeira de recuperação 
lpl = investimento total no sistema a ser instalado 
lrrev. =irreversibilidade 
lstg = investimento no sistema de turbina a gás 
K =período de amortização de capital 
mr= vazão mássica dos gases de exaustão 

US$ 
kW 

US$ 
anos 
kg/s 

N m1/s 

i\ forte penetração das unidades de ciclo a gás c 
combinado no mercado internacional tem suscitado o emprego 
desses sistemas nos projetos de cogeração industrial: a grande 
diversidade de máquinas catalogadas por diferentes fabricantes 
possibilita a apresentação de um amplo leque de alternativas, as 
quais devem ser analisadas tanto do ponto de vista técnico 
quanto cconômico para a seleçào daquelas que mais 
adequadamente respondem às necessidades de um d~terminado 
processo produtivo. 

mg = massa de gas natural 
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Cogeração consiste na produção simultânea de 
eletricidadc (ou energia mecânica) c calor útil a partir da 
queima de um único combustível. É amplamente empregada 
nas indústrias. mas também é usado no sctor comercial c 
residência!. Nos últimos anos tem recebido considerável 
atenção como técnica de conservação de energia primária. 

As tecnologias de cogcraçào são classificadas de acordo 
com a ordem relativa de geração de potência c calor. de acordo 
com a ordem relativa do fluxo energético. Assim sendo, tem-se 
sistemas que operam com fluxos de calor cm temperaturas mais 
elevadas. que são utilizados prioritariamente na geração de 
cletricidade. sendo a energia residual deste processo destinada 
para a geração térmica, na forma de vapor para uso dircto cm 
processo. 

O que pretende-se com este trabalho é desenvolver um 
código computacional com o objetivo de selecionar. 
dimensionar e especificar sistema de cogeração empregando 
turbina a gás acoplada a gerador elétrico para geração de 
cletricidade e caldeira de recuperação para produção de vapor a 
partir de energia térmica dos gases de escape da turbina. O 
código computacional em fase final faz uma análise económica 
dos sistemas de cogeração sclecionados. 

A metodologia aplicada para o desenvo lvimento do 
código computacional foi a desenvolvida por Silveira et ai 
( 1995a. 1995 b) para estudo da viabilidade técnica c econômica 
da instalação do sistema de cogcração proposto. Numa 
primeira etapa efetua-sc a análise energética das configurações 
possíveis de acordo com a disponibilidade de máquinas 
comercialmente disponíveis no mercado sempre buscando 
operação cm paridade térmica. Em seguida. cfetua-se o estudo 
da viabilidade económica na qual são determinados os custos 
de produção de eletricidade c calor útil , de maneira a escolher a 
melhor opção em termos de economia anual esperada (análise 
energoeconómica), para a instalação pretendida. 

Em outra etapa ete tu a-se análise dos sistemas 
selccionados utilizando-se aspectos da Segunda Lei da 
Termodinâmica, associ ando ao conceito de excrgia a fatores 
económicos (Silveira. 1998). 

2. DESENVOLVIMENTO 

2.1 Sistema de cogeração estudado 

O esquema de cogcração estudado é constituído de uma 
turbina a gás. A turbina a gás é constituída basicamente por um 
compressor axial. onde o ar é comprimido politropicamentc até 
a pressão da combustão, a câmara de combustão com um ou 
mais queimadores e a turbina a gás. na qual os gases quentes 
resultantes da combustão são expandidos na turbina. 
produzindo trabalho mecânico que é transformado em energia 
clétrica no gerador acoplado. Após a expansão na turbina os 
gases quentes passam através de um difusor axial. facilitando a 
conexão à caldeira de recuperação. A fi gura I abaixo mostra o 
esquema de cogcração estudado. 

Figura I . Sistema de cogcração estudado. 
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Cabe salientar que cm sistemas que operam segundo esse 
esquema, os gases de exaustão da turbina estão disponívei s cm 
temperaturas entre 250 e 650° C (Biasi, 1993). 

2.2 Análise energética 

A análise energética se baseia nos Princípios da 
Termodinâmica de acordo com procedimentos indicados por 
Wu ( 199 1) e Taki ct ai. ( 1991 ). As equações utilizadas para 
sclcção e dimensionamento dos sistemas possíveis de turbina a 
gás comercialmente disponíveis devem atender a produção dos 
requisitos de pressão e vazão máss ica de vapor. Pelo balanço 
de energia na caldeira de recuperação tem-se : 

llcr = EJ Ec 
Ev = mv . ( hv- ht ) 
Ec = m gas. Cp . ( T4- Te) 

(I) 
(2) 
(3) 

Após a escolha dos possíveis sistemas de turbinas a gás. 
passa-se ao dimensionamento dos sistemas de turbina a gás 
selecionados, para esse fim são utilizadas as equações: 

Ep = W cixo·ll e 
TJ, = l / HR 

Ecomb = E/ Tlt 
mg = Ecomb /PC I 
Ecr = mr . Cp . ( T4- Te) 
Hd = mr. Cp. ( T4- Ta) 

ll ge = llt· lle 
ll gc = Ecr /Ecomb 
TJG = llge +TJgc 

2.3 Análise econômica 

(4) 
(5) 
(6) 
(7) 
(8) 
(9) 

(lO) 
( 11) 
( 12) 

A viabilidade econômica da instalação de sistema de 
cogeração com turbina a gás depende do custo de produção de 
eletricidadc cobrir os custos suplementares em relação aos 
si stemas de atendimento convencional. 

Para o estudo da viabilidade económica foi adaptada a 
metodologia encontrada cm Silveira, ( 1995 a), e as equações 
de custos anualizadas são dadas por: 

+ CMstg 

(13) 

!crf Ccomb (E c + Per/2) (l
4

) 
Cv = --+ + CMcr 

H.Ev Ev 

q = I+ r/ 100 (15) 
lpl =( lstg+ lcr) . l ,3 (16) 

Na cq.( l6) o fator 1,3 se refere ao percentual estimado 
para custos de obras civis e custos da instalação. 

Os gan hos devido à produção de eletricidade e vapor, 
incluindo os ganhos de venda de cletricidade excedente, 
quando for o caso. podem ser calculados pelas equações: 

No caso de excedente: 
GP e I = E,. H.(Pet- Ccl) + ( EP - E,).H.(Pvet- Cel) ( 17) 

Se houver déficit de energia elétrica. 
GPcl = EP. H.(Pet- Cel) 
GPv = Ev .H.(Cvc - Cv) 

Ice. f Coleo 
Cvc= --+--+CMcc 

H. E v cc 

Re = GPel + GPv 

(18) 
( 19) 

(20) 

(21) 



Com as equações acima, determina-se o "'pay-back ··para 
cada sistema, escolhendo-se o melhor sistema o qual apresentar 
o menor período de amortização de capital. ou ainda o que 
apresentar a maior receita anual esperada para um período 
equivalente de dez anos. 

2.4 Análise Exergoeconômica 

A análise de sistemas energéticos através do uso de 
modelos matemáticos que associam parâmetros 
termodinâmicos e de custos é definido como Termoeconômia. 
Ela tem sido utilizada como ferramenta auxiliar nas decisões de 
operação e de seleção de equipamentos. Neste trabalho esta 
ferramenta será utilizada para analisar sistemas que empregam 
turbinas a gás. 

O custo de manufatura exergético é constituído 
basicamente de custo de produção dos insumos relacionados a 
calor de processo e de energia elétrica (comprada da rede ou 
produzida na cogeração ), dependendo do sistema energético 
considerado (Si lveira. 1998). Para a análise pretendida é 
necessário construir o diagrama funcional apresentado na 
última página deste arti go (figura 2). e a construção do 
diagrama de custo associado a manufatura (figura 3). 

Cclex -------r---------. 
Diagrama 
de Custos 

...... Pvel 

~ 

Pcl C v ex --. L._ ____ _J 

Figura 3 - Diagrama de Custos 

O custo de manu fatura exergético é determinado pela 
soma dos custos de geração das distintas energias terciárias. O 
excedente de energia é representada no diagrama pela linha 
pontilhada e o déficit de energia é representada pela linha 
cheia. Equações para os custos excrgéticos são: 

CMex = Cclex. H.Yp, I + Cvex.H.Yp,2 + 
Pei.H.(E, - Yp, I) 

CMex = Celex. H.Yp, l + Cvex.H.Yp,2-
Pvei·(Yp. I- E,) 

A equação (22) é utili zada quando ex iste 
excedente de energia e a eq uação (23) quando há déficit 
de energia. 

Celex 
(I pi - Icr).f.T C comb 
--'----+ ---.(Ycc.l- Yp.2) 

H.Yp,l Yp.l 

(22) 
(23) 

(24) 

lcr.f.T Pe1.Yb,2 Ccomb .(Ycc.l- YpJ) 
Cvex = --+ + (25) 

Com, 
Yp, I=Ep 

H.Yp,2 Yp.2 Yp.2 

Yp,2 = m" (exs- ex e) 
Y CC, I = Ecomb 
Yb.2 = Wb 
exs= ( hs- ho- To.( ss- so)) 
exe = ( he- ho- To.( se- so)) 

3. DESCRIÇÃO DO ALGORITMO PROPOSTO 

(26) 

O código computacional baseado no algoritmo elaborado 
neste trabalho pode ser aplicado para análise de esquemas de 
cogeração empregando turbinas a gás associada com caldeira 
de recuperação em indústrias. e estabelecimento do sctor 
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terciário. Pode ser utilizado para pequenas in stalações como 
também grandes instalações de potência. O código 
computacional é muito amigável. com janelas que descrevem 
cada etapa de utili zação tornando sua utilização bastante 
versátil. Ele está dividido cm duas partes, na primeira parte o 
usuário entra com valores correspondentes ao fluxo mássico e 
pressão de vapor necessários ao processo. dados rela ti vos a 
localidade da instalação como: altitude. temperatura méd ia 
máxi ma e umidade relativa. Com estes dados. através das 
equações apresentadas no item 2.2 (análise energética). o 
programa seleciona os possíveis sistemas de turbinas a gás, 
para as condições ini ciais fornecidas pelo usuário. tendo como 
base de dados. valores do catálogo, Biasi ( 1993 )( com cerca de 
200 máquinas comercialmente disponíveis). 

A seleção do sistema de turbina a gás apresenta dados da 
turbina sclccionada. como: nome do fabricante. cód igo. ano de 
fabricação. peso. dimensão. potência de eixo. Heat Rate, razão 
de pres'são, rotação, vazão mássica dos gases de exaustão, 
temperatura dos gases de exaustão. c cm alguns casos a 
temperatura de entrada dos gases na turbina. 

No dimensionamento de cada sistema se lecionado são 
feitas correçõcs devido as condições locais (altitude. 
temperatura c umidade relativa) e correçào da temperatura dos 
gases de escape pelo .. Pinch Point ", de modo a ev itar 
condensação dos gases de exaustão no eq uipamento de 
recuperação de calor. Para o dimensionamento de cada sistema 
selecionado são calculados valores como: eficiência da geração 
de energia elétrica. eficiência da geração de calor e efic iência 
global. 

Na segunda parte do código computacional, na aná li se de 
investimento, o usuário deve entrar com valores de custos 
operacionais. como: custo de energia elétri ca paga a 
concessionária da rede local. preço de venda de energia clétrica 
excedente ( se for o caso). taxa de juros anual praticada. preço 
do combustível (no caso gás natural). preço do óleo BPF. 
período de utili zação do sistema (cm horas anuais). c a 
eletricidade requerida pelo estabelecimento. De posse desses 
valores o código computacional calcula o benefício líquido 
anual. isto é a receita. c o tempo de retorno ("pay back '') para 
cada sistema de turbina a gás sclccionado. com base nas 
equações dadas no item 2.3 (análise econômica ). 

Para finalizar esta etapa. o código computacional 
apresenta a escolha dos melhores sistemas de turbinas a gás 
selecionados, com base no menor período de amorti zação de 
capital em anos ("pay-back '') ou na maior receita anual 
esperada ( fixando um valor de "'pay back "). 

Para a aná li se excrgoeconômica. o algoritmo calcula as 
cxergias c as irreversibi lidades em cada ponto do ciclo 
selecionado anteriormente. Numa última etapa. o código 
determina qual o melhor sistema de turbina a gás, através da 
análise do custo de manufàtura cxcrgético. 

4, ALGORITMO SIMPLIFICADO 

A seguir é descrito o algoritmo simplificado utilizado 
neste trabalho para determinação da selcção. dimensionamento 
e especificação dos sistemas de turbinas a gás, bem como a 
análise econômica dos sistcmas selecionados. 

I. Entrada de dados: P, (pressão de vapor saturado), 
m,, Ta, umidade relativa, altitude. 

2. Chamada da rotina para cálculo das propriedades 
termodinâmicas 

3. Escolha dos sistemas de turbina a gás: 
• Variação de T4 de 350 a 650°C. 
• Cálculo de m gas pela equação ( I). 
• Consulta ao banco de dados de turbina a gás. 



• O siste ma escol hido deve sati sfazer a T4 c mgas· 
4. Dimensionamento 

esco lhidos: 
dos sistemas de tu rbina 

alti tude, da temperatu ra 

a gás 

e da • In fl uência da 
umidade relati 
vazão máss ica d 

v a, sobre a potênc ia de eixo, 
os gases, Heat Rate e T4. 

• pelo "Pinch Point ··. 

• 
Correçào de Te 
Equações para d imensionamento de (4) a ( 12). 

5. Anál ise de lnvcstim 
bacR' ótimo : 

ento para determinação de·· Pay-

• os para análise de Invest imento: Entrada de dad 

Pel· Pve1- r, Ccom 
Para k = O. I . ca 
Se Receita ~ O e 
Repete-se os cá 
2': O ( "Pay-back 

b• Coleo• H, Er. 

• leu la-se a Receita, 

• ntào k = k + 0.0 I 

• lcul os até que se tenha Receita 
.. ót imo). 

6. para ca lcu lo das cxergias. 
7. 

Chamada da rotina 
Calculo do custo 
equações: 22 a 26. 
Determinação dos 
gás mediante aná 
excrgét icos. 
Determ inação dos 
anál ise do "pay-ba 
Impressão dos rcsu 

de manu fatura cxergético pelas 

8. mel hores sistemas de turbinas a 
li se dos custos de manufaturas 

9. melhores sistemas mediante 
ck". 

l O. ltados. 

5. APLICAÇÃO E R ESU LT ADO S 

código computacional proposto 
s estudos realizados por Si lveira ( 
Cl ín icas da UN ICAMP. Foram 
títul o de exemplo apresenta-se o 
o de turbina a gás c caldei ra de 

Para a validação do 
fo ram efetuados testes com o 
I 995 a ) no Hospi tal de 
estudados d iversos casos: a 
seguinte problema: Ut il izaçã 
recuperação cm subst itu ição 
co nvencionais sendo que o 
máxima demanda é avaliada 

a produção de vapor nas caldei ras 
lim ite de geração corresponde à 
cm 3600 kg/h de vapor a pressão 

de 0. 76 MPa. 

Dados de Entrada: 

• Fl uxo máss ico de v apor= 1.0 I kg/s 
• Pressão de vapor = 0.76 MPa 
• Alt itude = 640 m 
• Temperatura Amb ientc = 30 oc 
• Umidade rel ativa= 76 % 

A tabela I abaixo mos ·tra os sistemas de tu rbinas a gás 
sclec ionados. 

Tabela 1- Sistemas de· I'urbi nas a (i ás scl cc ionados: 

MAQUINA NOME DO FA BRICANTE COD IGO 
I Kawasaki Hca 
2 Kawasak i Hea 
3 AB B 
4 Euro can Gas 

A tabela 2 abaixo m 
análise energética, corrigid 
tu rb inas selccionadas. 

vy_ I ndustrics MIA-01 
vy Industries M IA- 13 

GT I 
Tu rbi nes HURR ICANE 

ostra os resul tados obt idos para 
os pelas condiçôcs locais. das 

Tabela 2 - Pcrformanc c dos sistemas selccionados 
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- -·-- IS! 

Máquina Ep* IOJ n:tg llge llgc llG 
fkW] [m'/h] % o;o % 

I 0.9 1 470 18.7 69.3 88.0 
2 1.20 5 12 22.9 65.3 88.2 
3 1.20 520 22.6 64.4 87.0 
4 1.3 1 529 24.0 68.3 92.3 

Condições locais: 640 m, 30° C, 76% de umidade 

Aná lise Energoeconômica 

Dados de Entrada: 

• Preço de energia elétrica paga concessionária: 0.08 
US$/kWh 

• Preço de venda de energia elétrica excedente : 0.035 
US$/kWh 

• Taxa de j uros anual: 12% 

• Preço do combustível - Gas Natural: 0.0 11 US$/kWh 

• Preço do Óleo BPF: 0.0 13 US$/kWh 

• Período de util ização em horas ano: 7000 

• Eletric idade requerida: 2000 kW 

Baseado no pay-back e na receita anual máxi ma para um 
período de lO anos de retorno os melhores sistemas de turbinas 
a gás são apresentados na tabela 3. 

Tabela 3 - Melhores sistemas de turb inas a gás com base 
no pay-back c na receita anual máxima. 

Receita 
NOME DO FABR ICANTE CÓD IGO Pay-back 105US$ 

anos /ano 
European Gas Turbines Hurricane 4.9 1.8 
Kawasaki l leavy Industries M IA-1 3 5.4 1.4 
ABI3 GT I 5.5 1.3 
Kawasaki ll eavv Industr ies M IA-O! 6.5 0.8 

Aná lise Exergoeconômica 

A tabe la 4 abaixo mostra os melhores sistemas de 
turbi nas a gás, em ordem crescente, de custo de manufatura 
exergético. 

Tabe la 4 - Melhores sistemas de turb inas a gás com base 
no custo de manufatura exergético (US$/ano) 

NOME DO FABRICANTE CODIGO Irrev. Cmex* 
103 

Kawasaki Heavv Industries M IA-O! 3473 1764 
Ka \\'asaki Heavv Industries MI A-1 3 3598 1767 
ABB GT I 3673 1770 
Eu ropean Gas Tu rbincs HURRI CANE 3675 1800 

6. CONCLUSÕES 

Pe lo teste apresentado ac ima, após fei ta análise em nível 
cnergocconômico, ver ifica-se que o melhor sistema de turbina 
a gás será aquele que apresentar o menor "pay-back", no caso, 
a máquina HURRICANE da European Gas Turbines, ; em nível 
cxcrgoeconômico, o código apresenta outro sistema como 
sendo o melhor, no caso, a máquina M IA-O ! da Kawasaki 
Heavy Industries, pois exergoeconomicamente o melhor 



sistema será aquele que apresentar o menor custo de 

manulà tura exergética. Deve observar que este fato esta 
associado ao sistema que apresenta menor índice de 
irreversibilidade total , ou seja: 

A análise energoeconômica seleciona os sistemas 
com menores períodos de amortização de capital 
investido ou "pay bac/(', não considerando os níveis 
de irreversibilidades assoc iadas. 
Já a análise exergoeconômica utili zada neste 
trabalho, considera como melhor sistema aquele que 
apresenta menores índices de irreversibilidades. 

A grande vantagem relativa do presente código 
computacional é a sua rapidez e eficácia na escolha, seleção e 
análi se dos sistemas de turbinas gás, já que o mesmo faz 
consu lta a um banco de dados com mais de duzentos máquinas 
comercialmente disponíveis no mercado num tempo muito 
pequeno, corrigindo inclusive os níveis de performance para as 
condições locai s da instal ação. 

Finalmente a comparação entre método encrgoeconômico 
e exergoeconômico most ra a racionalidade em escolher 
s istemas com menores índices de degradação da energia. 
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RESUMO 

Este trabalho compara as eficiências ene1xética e exergética de dois sistemas que recuperam energia de gases 
efluentes de chaminé de caldeira a bagaço de cana. O primeiro sistema consiste de caldeira e secador de bagaço e o 
segundo de caldeira e prequecedor de ar de combustão. Os balanços de massa e energia foram sistemati;ados para 
calcular o aumento da produçüo específica da caldeira de acordo com a diminuição da umidade do bagaço ou com 
o aumento da temperatura do ar de combustào na alimentação da caldeira, respectivamente. As eficiências 
energéticas e exe1géticasforam determinadas, no primeiro sistema. para diferentes umidades do bagaço alcançadas 
no secador e no segundo, para diferentes temperaturas do ar de combustüo. 

INTROD UÇÃO 

E'1e trabalho compara as eficiência~ tcm10dinâmicas. energética~ c 
exergéticas, de dois sistemas de recuperação de energia de gases 
efluentes de gerador de vapor a bagaço de cana. O primeiro consiste de 
um gerador de vapor e secador de bagaço. (ver figura I) e o segundo. 
de gerador e preaquecedor de ar de combustão. (ver figura 2). 

Este trabalho é uma continuidade do desenvolvido no Manual 
de Conservaçüo de Energia na Indústria do Açúcar e do Alcool. 
I PT( 1990), cujo título é Recuperação dos Gases de Chaminé de 
Caldeira (Apêndice D). Neste, os balanços de massa c energia 
estão sistematizados para o cálculo das produções específicas do 
gerador de vapor de acordo com a umidade do bagaço que o 
ai i menta. no primeiro sistema. ou da temperatura do ar de 
combustão. no segundo sistema. cm função das temperaturas dos 
gases de combustão efluentes do sistema. 

A partir das variáveis obtidas desses balanços fóram 
calculadas as excrgias dos fluxos de entrada c saída dos dois 
sistemas necessários ao cáculo de suas eficiências energéticas e 
exergéticas e da irreversibilidade no secador para várias 
temperaturas de saída dos gases de cada sistema. 

• 

• 

A apresentação deste trabalho será feita na seguinte ordem: 

Hipóteses feitas para comparação dos dois sistemas c para 
elaboração dos seus balanços de massa c energia . 
Avaliação das exergias dos fluxos de bagaço. gases de 
combustão. 

Vapor Ã·-·-·-·-·-·-·+ 
1 Gases de combustão .................. ~ 

: : 

t .. 
Caldeira 

Figura 1- Esquema do sistema Caldeira Secador de bagaço 
(Primeiro sistema) 
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• Definições das eficiências energética e exergética dos 
sistemas e da irreversibilidade no secador. 

• Apresentação c discussão dos resultados. 

Lia 

Vapor Ã·-·-·-·-·-·-·+ 
1 Gases de combustão 

·f"""""""""""""""1 

~1 Prear 

I 
I I 
1+- _ ~r _;<?,_m.!;_u~à~ _ ~ 

Figura 2 - Esquema do sistema Caldeira Preaquecedor de ar de 
combustão (Segundo sistema) 

HIPÓTESES 

As hipóteses adotadas que permitiram a comparação entre os 
sistemas e o cálculo do aumento da produção específica da 
caldeira em função da quantidade de energia recuperada dos 
gases de chaminé e do tipo de recuperador utilizado são: 

• 

• 

A variável que foi mantida constante para comparação 
entre os dois sistemas. caldeira secador c caldeira 
preaquccedor de ar de combustão. foi a temperatura dos 
gases de combustão na saída dos mesmos 

A temperatura dos gases de combustão que saem da 
chaminé da caldeira foi mantida constante para qualquer 
umidade do bagaço que alimenta a caldeira. no primeiro 
sistema. e para qualquer temperatura do ar de 
combustão que alimenta a caldeira, no segundo sistema. 
Essa hipótese é conservadora, pois quanto menor for a 
umidade do bagaço ou maior a temperatura do ar de 
combustão que alimenta a caldeira, maior será a 
temperatura de chama da sua fornalha. 



Consequentemente, maior será o fluxo de radiação 
transferido para os tubos de água da caldeira c a 
temperatura de saída dos gases de combustão na sua 
chaminé deverá ser menor. 

• No balanço de energia da caldeira foram consideradas 
(apendice O, !PT( 1990)): 

!.Perda associada à entalpia dos gases de combustão 
na saída da chaminé da caldeira. 

2 .Perda associada à cntalpia da água de purga da 
caldeira (na forma de uma porcentagem do vapor 
produzido na caldeira). 

3.Perda associada à entalpia das cinzas que deixam a 
caldeira (função da umidade do bagaço na 
alimentação da caldeira) 

4.Perda associada à entalpia do material particulado 
na saída da chaminé da caldeira (função da umidade 
do bagaço que alimenta a caldeira e da energia total 
fornecida à mesma). 

5.Perda associada à energia por radiação e convecção 
através das paredes da caldeira (função basicamente 
da energia total fornecida e da energia útil obtida da 
mesma), ASME( 1965). 

• O excesso de ar necessário para queima do bagaço só é 
função da umidade do mesmo (Tabela 1 ). 

Tabela 1 -Coeficiente de excesso de ar de combustão em função 
da umidade do bagaço 

Umidade do Bagaço 
kgãgu,/kgbagaco úmido 

0,50 
0,45 
0,40 
0,35 
0,30 
0,25 
0.20 

Coeficiente de Ar 
mar utilizadJ mar esteguiométrico 

1.70 
1.55 
1,40 

1,325 
1.25 

1.215 
Ll75 

• A menor umidade do bagaço alcançada através do 
processo de secagem é limitada pela temperatura dos 
gases de combustão na saída do secador, que não pode 
ser menor que sua temperatura de saturação adiabática. 
neste ponto, mais 30°C (Mujumdar, 1987). 

• O modelo termodinâmico admitido para a secagem é 
adiabático e foi dividido em duas fases: 

1. Na primeira fase , os gases de combustão que 
entram no secador se resfriam para elevar a 
temperatura do bagaço até a temperatura de equilíbrio 
termodinâmico com a água líquida ( temperatura de 
saturação adiabática dos gases), sem que ocorra 
evaporação da água incorporada ao bagaço 

2. Na segunda fase, o resfriamento dos gases ocorre 
somente para evaporar a umidade contida no bagaço, 
sem elevação da sua temperatura. Esta hipótese é 
razoável , uma vez que o mecanismo preponderante de 
secagem do bagaço é o de evaporação na superficie, 
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quando suspenso em uma corrente gasosa. ou seja, a 
resistência a migração da água no interior das fibras 
do bagaço, para a faixa de umidade e temperatura 
trabalhada, é desprezível (Valença e Massarani , 1982; 
Nebra e Macedo. 1989). 

• A perda de carga nos recuperadores do dois sistemas foi 
considerada desprezível e a pressão de operação igual a 
atmosférica. 

• Para efeito de cálculo da exergia tisica do bagaço, este foi 
considerado um sólido ideal , e a umidade incorporada a ele 
um líquido ideal. 

AVALIAÇÃO EXERGÉTICA DOS PRINCIPAIS FLUXOS 

Exergia do Bagaço, ec (kJ/kg de bagaço úmido). 

O bagaço. para o cálculo de sua exergia, foi tratado como um 
combustível e sua exergia química foi calculada pela correlação 
dada para a madeira por Szargut e ali i ( 1988). 

Exergia química do bagaço. eçq CkJ/kg de bagaço úmido) 

e~= PCiu. {1,0412 +0,2l60(h I c)-

0,2499( o I c)[l + 0,7884( c I h)]+ 

0,045(n I c)} 1[1- 0,3035(o I c)] +50,0. u 
(1) 

onde: 

PCiu =PCI,.(l-u) (2) 

PCiu e PCis são o poder calorífico inferior do bagaço úmido 
(k.l/kg.bag. úmido) c o poder calorífico inferior do bagaço seco 
(kJ/kg bag seco), (I PT, 1990). 
c, h, n, o são as análises elementares de carbono. hidrogénio, 
nitrogénio c oxigênio do bagaço seco (kg/kg bag. scco).e !! é a 
umidade do bagaço, kg água/kg bag. úmido. 

Exergia tisica do bagaço. e/. CkJ/kg de bagaço úmido). 

O bagaço foí considerado um sólido ideal assim como a sua 
umidade um líquido ideal, então: 

f JTc JTc Cpc e = T cp dT -T,c. T - dT (3) 
C rc c reT 

onde: 
T,e é a temperatura ambiente considerada igual a 298K. 
Te é a temperatura do bagaço na saída do secador. K 

cpc é calor específico do bagaço, k.l /(kg bag.úmido.K). dado por: 

cpc =(1- u)cpbs + u.cpH,o (4) 

e CPbs é o calor específico do bagaço seco igual a 1. 76 kJ/(kg 
bag. seco K), (I PT( 1990)). 

CPmo é o calor específico da água líquida. (k.l/kg.K). Hougen et 
alii (1973) 

Substituindo-se a eq. (4) cm (3) obtém-se: 



e~ = { (1- u) cpbs + u. cp:~ , o -

Tre·[(l- u.cpbs.ln(T, I Tre)) I (T,- Trc) + 

u.cp;1, 0 ]}.(T,- Tre) 
(5) 

onde: cpH Hzo e cpsu2o são os calores específicos médios para 
cálculo de entalpia e entropia da água líquida. respectivamente, 
calculados pela equações ( 12) e ( 13) à temperatura Te (K). 

A exergia do bagaço pode. então, ser escrita, como (Kotas 
( 1985): 

(6) 

Exergia dos gases de combustão úmidos, egu (kJ/kg de 
bagaço úmido). 

Os gases de combustão foram considerados uma mi stura de 
gases ideai s. 

Número de moles dos cases de combustão (kmolfkg bagaço 
úmido) 

N gu =N co, +N~, +N N, +NH 20 (7) 

onde os números de moles dos componentes dos gases de 
combustão, C02• 0 2• H20. N2. por unidade de massa de 
combustível úmido que alimenta a caldeira, obtidas da 
estequiometria da reaçào de combustão completa, kmolfkg de 
comb. úmido. são (I PT ( 1990)): 

N _ 3.67.( 1- u).c 
co, - M 

c o, 

(1-1/ À).[32.À .. (I- u).(c/12+h/4-o /3 2) 

Mo, 

NH .o = 9.(1-u).h+u + 4.29.w.[32.À.( I - u).(c / 12+h / 4-o / 32)] 

. MH~ 

N = (1-u).[I05.28.À.(c / 12+h / 4 - o / 32)l 
N, M 

N, 

(8) 
À é o coeficiente de excesso de ar e M; é a massa molecular do 
iésimo componente dos gases de combustão. 

No caso da utilização da secagem. na saída do secador. é 
necessário adicionar aos gases de combustão, o número de moles 
de vapor d 'água adquiridos durante o processo, então. o número 
de moles de vapor de água nos gases de combustão por unidade 
de massa de bagaço que alimenta a caldeira, na saída do secador 
é: 

N = N + (u,- u) 
H,o H,o (l- ) M ue. ll ,o 

(9) 

Ue e U são a umidade do bagaço na entrada do sistema c na 

alimentação da caldeira 
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Exergia química dos gases de combustão. eqgy· kJ/kg de eomb. 
úmido 

e~" = ( Xco, c ~o, + Xo, €~ , + XH 20c~,o + XN, c~, + 

R. Tre. ( Xco ln Xco + x0 ln x0 + 
' 2 2 2 

xH ,o lnx 11 ,0 + xN , ln xN , ].Ngu 
(lO) 

X i é a fração molar (N; LNgu) e tiq a exergia química (kJ/kmol) de 
cada componente dos gases de combustão, cujos valores foram 
obtidos do Kotas ( 1985) e R é a constante do gás ideal igual a 
8,3144 kJ/kmoi.K. 

Exergia física dos gases de combustão, efou, (k.l/kg comb úmido 
= 

que alimenta a caldeira). 

e:" =(T-T,e).{(Nco, .M co,).cp~o2 + 

(NH,o · MH ,o ).cp~ +(N o, ·Mo,).cp~, + 

(N N,.MN,) . cp~ , -Tre·[(Nco, .Mco).cp ~o, + 

(N H,o . M H,o ). cp ~ +(No, . Mo, ). cp ~, + 

( N N . M N ) . cp ~ ] } 
2 2 2 

onde: 
T é a temperatura dos gases de combustão (K), 

cptl 
J ~"' cpi .dT 

(T- TrJ 

J ~" ( cp;:Ç}ctT 

(T- Trc) 

(11) 

(12) 

( 13) 

e Cp; é o calor específico (kJ/kg.K) para cada componente i dos 
gases c para a água líquida cm função da temperatura, dado por. 

e os coeficientes de d 1 a d4 • para cada componente dos gases, 
vapor de água (onde i é substituído por v). C02• N2• 0 2 c da água 
líquida (onde i é substituído por H20) foram obtidos de Hougen 
et alii (1973). 

A cxergia dos gases úmidos é, (Kotas, 1987): 

( 14) 

DEFINIÇÕES DAS EFICIÊNCIAS DOS SISTEMAS E DA 
IRREVERSIBILID/\DE NO SECADOR 

Eficiência energética para os sistemas 

A eficiência energética do sistema foi definida como a razão 
entre a energia útil obtida pelo sistema c a energia fornecida na 
entrada do sistema. A energia clétrica necessária para o 



acionamento dos fluxos que passam através dos recuperadores foi 
considerada desprezível frente a energia fornecida pelo bagaço. 

'llen 

onde: 

PE.(h ,.5 - h ae ) 

PCIUC 
( 15) 

PE é a produção específica do sistema (kg vapor/ kg de bagaço 
úmido na entrada do sistema) 

hvs, hac são as entalpias do vapor produzido no sistema c da água 
de alimentação da caldeira (kJ/kg). 

PC Iuc é o poder calorífico inferior do bagaço úmido na entrada do 
sistema (k.J/kg bagaço úmido) . 

Eficiência exergética para os sistemas 

'll ex 
PE.[(h \'S - h ae) - T,c (s\'S- s,J 

( 16) 
e,e 

onde: 

Svs ,Sae são as entropias do vapor produzido no sistema e da 
água de alimentação da caldeira (k.J/kgK). 
e,e é a exergia específica do bagaço úmido na entrada do 
sistema.( k.J/kg de bagaço úmido na entrada do sistema). 

Irreversibilidade no secador, i, (kJ/kg de bagaço na 
entrada do secador). 

A irreversibilidade no secador será calculada por unidade de 
massa de bagaço úmido que entra no sistema. O seu valor será a 
soma da irreversibilidade gerada no equipamento mais a gerada 
pelos gases na saída do secador quando estes entram em 
equilíbrio com o ar ambiente. Esta definição é mai s razoáv..:l 
porque os gases efluentes do secador não poderão mai s ser 
utilizados para outros fin s. destruindo sua exergia no ambiente. 

m, 
1 -e --(e -e ) 

ss ce guc cs 

Onde: 

m, 

m,e 

m cc 

(1- u e) 

(1- u) 

(17) 

( 18) 

é a razão entre as massas de bagaço na alimentação da caldeira 

(fie) e na alimentação do sistema (ffice). 

egue e e cs são as cxergias especificas dos gases na entrada do 
secador c do bagaço na saída do secador (k.J/kg de bagaço que 
alimenta a caldeira.) 

APRESENTAÇÃO E DISCUSSÃO DOS RESULTADO S 

A seguir serão apresentados os resultados obtidos com a 
simulação dos dois sistemas ( com secador e com prear) tomando 
como base para os dados de entrada uma caldeira que foi 
monitorada em uma Usina de Açúcar e Álcool do estado de São 
Paulo. sem nenhum tipo de recuperador de energia dos gases de 
combustão na chaminé da caldeira. Os dados de entrada comuns 
para a simulação dos do is sistemas foram: 

• Pressão na caldeira. 19 bar abs. 
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• Temperatura do vapor produzido na caldeira, 284°C 
• Vazão de bagaço na alimentação da caldeira, 15873 kg a 

50% de umidade b.u./h 
• Temperatura da água de alimentação. 95°C 
• Pressão da água de alimentação. 19 bar abs. 
• Composição elementar do bagaço, base seca : carbono 

0.467. oxigénio 0,465, hidrogénio 0,058. nitrogénio não 
foi detectado e teor de enxofre total menor que 0.000 I, 
cinza 0.01. 

• O poder calorífico inferior do bagaço com 50% de 
umidade base úmida, calculado pela cq. (2), 8880 k.J /kg 
bag. úmido. 

• Umidade do bagaço na alimentação da caldeira, 0,502 
kg água!( kg bagaço úmido). 

• i\ taxa de água de purga da caldeira. 0,02 kg água/ (kg 
de vapor produzi do). 

• Temperatura de saída dos gases de combustão na 
chaminé da caldeira. 320"C. 

• 

• 

As temperaturas do ar de combustão e do bagaço na 
entrada dos s istemas foram adoradas igual a 25"C. 
A cxergia do bagaço a 50% de umidade nas condições 
ambientes (25 °C c I bar). calculada pel a eq ( I), I O 115 
k.J /kg bag úmido. 

As tabelas 2 c 3 mostram. respectivamente, os resu ltados da 
simulação do sistema caldeira secador de bagaço e do sistema 
caldeira preaqueccdor de ar de combustão. em função das 
temperaturas de saída dos gases de combustão do sistema. 
mantendo-se constante a temperatura dos gases na saída da 
chaminé da caldeira. 320"C. para qualquer umidade do bagaço 
obtida com a secagem ou para qualquer temperatura do ar de 
combustão obtida com o preaquecimcnto .. 

Tabela 2- Resultados para o sistema caldeira secador de bagaço, 
em função da temperatura de saída dos gases de combustão do 

sistema. mantendo-se a temperatura dos gases na saída da 
caldeira igual a 320°C .. O coeficiente de excesso de ar utilizado 
para cada umidade do bagaço que alimenta a caldeira está dado 

na tabela I. 

Temp. Umidade Temp. Produção 
llEn ll Ex l ss gases ba~:aço Bagaço csp. 

saída saída saída sistema 

sistema secador secador 

"C Base "C kg vapor/ k.l /(k 
úmida kgbag5 0% o 

" (kg/kg) bag 
50%) 

105 0.2 67.3 2.87 0.83 0.270 1808 
129 0.25 67.8 2.83 0,82 0.266 19 12 
156 0.3 68.4 2,78 0.81 0.261 2030 
188 0.35 68.9 2,68 0.78 0.253 2169 
222 0.4 69.3 2.58 0,75 0,243 2332 
260 0.45 69.5 2.45 0,71 0.230 2520 
320 0.5 25 2,23 0.65 0.21 2580 

Observando-se a tabela 2 c comparando-se as efic iências 
quando se alimenta a caldeira com bagaço a 20% de umidade b.u. 
(devido a secagem) c quando se alimenta com bagaço a 50% (só 
caldeira sem secador) o aumento da eficiência energét ica é de 
27.7% c o da cxcrgé tica é de 28,6%. O que equivale a uma 
economia de bagaço a 50% de umidade b.u. na entrada do 
sistema de 22.26%. quando se mantém a produção de vapor na 
caldeira com alimentação de bagaço seco a 20%, igual a da 
caldeira sem secador (ver I PT( 1990)). 

i\ irreversibilidade no secador diminui quando se aumenta a 
quantidade de água evaporada do bagaço. 



Tabela 3- Resultados para o sistema caldeira prcaqucccdor de ar 
de combustão cm função da temperatura de saída dos gases de 

combustão do sistema, mantendo-se a temperatura dos gases na 
saída da caldeira igual a 320°C. O coeficiente de excesso de ar 

utilizado foi de 1,7. 

Temp. Temp Produção 
ll En llEx gases Ar comb. csp. 

saída saída do sistema 

sistema prear 

o c o c kg vapor/ 
k(;bagsoo;., 

105 306 2,75 0.80 0.259 
129 277 2,68 0.77 0.252 
156 243 2.62 0.76 0.24 7 
188 203 2.54 0.74 0.239 
222 160 2,45 0.71 0.231 
260 109 2.36 0.68 0.222 

Observando-se a tabela 3 c comparando-se as eficiências 
quando se alimenta a caldeira com ar de combustão a 306° 
(devido ao prcar) c quando se alimenta com ar a 25°C (só caldeira 
sem prcar) o aumento da eficiência energética é de 23.30'% c o 
da exergética é de 23,33%. O que equivale a uma economia de 
bagaço a 50% na entrada do sistema de 18.8% ao se manter a 
produção de vapor na caldeira com ar pn:aquecido. igual a da 
caldeira sem prcaquccedor (ver !PT( 1990)). 

A última linha das tabelas 2 c 3 corresponde ao caso base cm 
que não existe recuperador. A irreversib ilidade é gerada pela 
destruição de excrgia dos gases de escape da chaminé da caldeira. 

Na figura 3 e 4 fixam plotados os valores das cliciências 
energéticas c excrgéticas, respectivamente. para cada um dos 
sistemas. com secador de bagaço c com preaqueccdor de ar de 
combustão, cm função da temperatura dos gases de combustão na 
saída de cada sistema. 

i 
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Figura 3 - Eliciência energética dos sistemas com secador de 
bagaço e com preaqueccdor de ar de combustão. 

Observando-se as figuras 3 c 4 verifica-se que o sistema com 
secador de bagaço apresenta sempre valores mai ores de 
eficiência. quando comparado ao sistema com preaqucccdor de ar 
de combustão. Isto se deve principalmente ao maior excesso de ar 
de combustão utilizado no sistema com prcar .. Para a temperatura 
dos gases de combustão igual a I 05°C na saída dos sistemas que 
recuperam energia de gases via secagem do bagaço c via 
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prcaquccimento do ar de combustão. observa-se que a diferença 
porcentual entre as eficiências energéticas é de 3, 75% e entre as 
eficiências exergéticas. de 4.25% a favor da recuperação via 
secagem. 

0,28 

C'CI 0,27 
o 
:~ 0,26 
C) ... 0,25 Gl 
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0,24 
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Temperatura dos gases de combustão na 
saída do sistema, oc 

t
·-----------~ 

----c/ secador ---c/ preaquecedor I 
--·- -·--- ------- ·-- ---

Figura 4 - Eliciências exergéticas dos sistemas só com secador 
de bagaço e só com preaquecedor de ar de combustão 

As diferenças de eficiências entre os dois sistemas. no entanto 
são pequenas. por isso um estudo tcrmoeconômico para avaliação 
do custo do vapor produzido em cada s istema está sendo 
elaborado. para que mais informações estejam disponíveis para a 
tomada de decisão entre um ou outro sistema. 

CONCLUSÃO 

A recuperação de energia de gases de combustão na chaminé 
da caldeira via secagem de bagaço se mostrou um pouco mais 
eficiente sob o ponto de vista termodinâmico que a via 
prcaquecimento do ar de combustão. 

Um estudo tcrmoeconômico. no entanto. ainda se faz 
necessário para avaliação do custo do vapor para cada uma das 
form as de recuperação. 
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ABSTRACT 

This work compares the energy and exergy efficiencies of 
two systems with energy recovering from the sugar cane boiler 
cffluents gases. The first system is a boiler with a sugar cane 
bagasse dryer and the second is a boiler with a combustion air 
preheater . The mass and energy balances were systematized to 
calculate the increase of the boiler especific vapor production 
according to the bagasse humidity decrease o r the increasc of thc 
temperature of combustion air in thc boi ler feed , respectively. 

The energy and exergy efficiencics werc determined. in the 
first system, for diffcrents bagasse humidities achieved in the 
dryer and in the second, for differents temperatures of the 
combustion air. 
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RESUMO 

O planejamcnto de centrais de cogeração envolve as fases de projeto (busca de soluções alternativas que 
satisfaçam as necessidades energéticas de uma unidade de processo), operação (análise do comportamento do 
sistema como um todo. em condições plenas e parciais de carga) e expansão (incorporação de novas 
alternativas de geração que garantam o atendimento das necessidades em conformidade como o projeto 
original). A partir de um modelo de otimização em rede de grafos, cinco cenários são estabelecidos para a 
análise comparativa de alternativas tecnológicas que possam ser incorporadas à solução original com base em 
restrições de ordem técnica e econômica: o cenário original apresenta condições relativas ao estado da arte das 
máquinas térmicas e estrutura de preços dos energéticos e equipamentos, servindo de base comparativa para os 
demais cenários. Avaliam-se as condições para o aproveitamento de biomassa, óleo combustível e gás natural 
em tecnologias relativas a caldeiras de alta e média pressões, turbinas a gás com caldeiras de recuperação e 
diferentes aproveitamentos com turbinas a vapor. Os resultados são expressos cm termos das condições 
técnico/econômicas desejávei s para que cada tecnologia seja preferida em relação às demais. 

PUC 
RIO 

INTRODUCÃO As principais decisões associadas ao problema de expansão 
dizem respeito às seguintes questões: 

A análise de expansão em centrais de cogeração aproveita 
uma grande diversidade de modelos que vêm sendo apresentados 
na literatura; desde a década de 1950 se observa um interesse 
acentuado nos estudos quantitativos do problema de expansão de 
capacidade (Manne, 1961 ). As principais questões tratadas em 
um problema de decisão relativo à expansão de capacidade 
envolvem a definição do porte das novas unidades. o tempo em 
que se fará a inserção das mesmas c também sua localização. 

A expansão de quaisquer unidades consiste na adição, ao 
longo do tempo, de adições de capacidade, seja pela ampliação 
das unidades existentes quanto pela aquisição de novas unidades 
que, em conjunto, devem atender à sempre crescente função de 
demanda em certos intervalos de tempo, tal como está ilustrado 
na figura I ; sempre que a demanda alcança a capacidade 
instalada, uma expansão de x unidades de capacidade deve ser 
providenciada. 

60 

50 

40 

30 

20 

10 

capacidade e 
demanda 

tempo (anos) 

Figura 1- O processo de expansão da capacidade 
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• capacidades possíveis de serem implantadas 

• tempos de expansão relativos a cada alternativa 

• localização de alternativas e tipo de unidade de geração 

Considerando-se a central de cogeração como uma unidade 
auxiliar de geração de utilidades energéticas e naturalmente 
associada à unidade de processo é natural que a análise esteja 
voltada principalmente ao primeiro item, notadamentc quanto à 
possibilidade de emprego de tecnologias emergentes que possam 
contribuir para a melhoria de eficiência e redução dos custos 
associados ao processo de geração energética. 

EXPANSÃO DE CENTRAIS DE COGERACÃO 

A pesquisa de rotas alternativas em projetas constitui um 
elemento importante para a atratividade do empreendimento e por 
esse motivo vem sendo tratado com relativa freqüência na 
literatura. Um modelo de otimização formulado para a solução 
do problema de averiguar rotas alternativas para a expansão de 
centrais de cogeração a partir daquele proposto por Berman, 
Ganz e Wagner ( 1994) é aqui utilizado para a análise da questão; 
baseado em programação linear ou seu equivalente em rede de 
grafos. incorporam-se elementos estocásticos na medida em que 
são definidos diferentes cenários, os quais são analisados 
simultaneamente para pesquisa das soluções. 

De acordo com esse modelo, a expansão de uma central de 
cogeração pode ser feita considerando-se o emprego de gás 
naturaL óleo combustível ou biomassa (in natura ou gaseificada) 
em conjuntos turbina a gás/caldeira de recuperação e/ou caldeiras 
de alta e média pressão, possibilitando dessa forma uma boa 
diversidade de opções correntemente disponíveis ou em fase 
adiantada de desenvolvimento (figura 2); a tabela I identifica 



fisicamente cada uma das alternativas representadas pelos arcos 
representativos dos componentes da central de cogeração 
matematicamente representada na figura 2. 

senhdo dos arcos dos nós de menor valor (predecessores) 

para os nós de ma1or valor (sucessores) 

figura 2- Estrutura utilizada para análise de expansão em 
centrais de cogcração 

Tabela 1- Representação dos arcos da rede de grafos da figura 2 

arco nós i-j Representação 

I O-I gás natural 

2 0-2 óleo combustível/óleo leve nas turbinas a gás 

3 0-3 biomassa!biomassa gaseificada nas turbinas a gás 

4 1-4 turbina a gás/caldeira de recuperação com gás natural 

5 1-4 caldeira de Alta Pressão queimando gás natural 

6 1-5 caldeira de Média Pressão queimando oás natural 

7 2-4 turbina a gás/caldeira de rccup. com óleo combustível 

8 2-4 caldeira de Alta Pressão queimando óleo combustível 

9 2-5 caldeira de Média Pressão queimando óleo combustível 

lO 3-4 turbina a gás/caldeira de recup c/ biomassa gaseificada 

11 3-4 caldeira de Alta Pressão queimando biomassa 

12 3-5 caldeira de Média Pressão queimando biomassa 

13 4-5 turbina a vapor/expansão alta-média pressão 

14 4-6 turbina a vapor/expansão alta-baixa pressão 

15 4-7 turbina a vapor/expansão alta pressão-condensação 

16 5-6 turbina a vapor /expansão média-baixa pressão 

17 5-7 turbina a vapor/expansão média pressão-condensação 

18 6-7 turbina a vapor/expansão baixa pressão-condensação 

A formulação básica, cujos coeficientes devem ser alterados 
de acordo com os cenários apresentados no item que se segue. 
pode ser matematicamente expressa pelo equacionamento 
aprcst~ntado a seguir. 

CI 
Max t-pex;,,,- f,.ptxft,-~ FRC +8 F 

sujeito a: 

""'x -""' w x =O para Demanda =O ,L..- !IS .L... Jfs .JfS 
I .I . 

Lx,,, -L w,x,,, =ele. para DenUJnda ;f. O 

sendo: 
Pe­
Pr­

I .I 

Lahs 2G,,, 
J 

8!k1s::; xkf,::; 8xk 

bE[O,J] 

custo da energia cogerada 
custo do combustível consumido 

w - eficiência de conversão da energia 
C!- investimento cm equipamentos 
fRC ~ fator de recuperação de capital 
M - custo de manutenção do sistema 
x - vazão de vctorcs energéticos 
a - fator de conversão tcrmclétrico 
G - demanda elétrica do processo 

(-) 

(US$/kg) 
(US$/kg) 

(US$/kg) 
(ano .. ,) 

(US$/ano) 
(kg/ano) 

(kW ano/kg) 
(kW) 
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A unicidade de função objctivo. baseada exclusivamente 
na maximização do benefício líquido (maximizar receitas e 
minimizar despesas com investimento c custos operacionais). 
se deve ao fato de a expansão aluar com valores prospcctivos 
cm uma escala temporal de médio ou longo prazos, os quais 
nem sempre validam a incorporação de outros objetivos; 
análises que contam com variáveis ambientais têm sido 
propostas para esses casos mas constituem exccção (Arnagai e 
Lcung. 1 991 ). 

Com base no exposto. foram propostas cinco situações 
distintas. as quais foram formuladas visando analisar 
questões de interesse para fundamentar a análise de expansão 
em uma central de cogeração. Para a primeiro caso analisado, 
admitiu-se que os valores praticados ou previstos para a 
prática do mercado. cm disputa aberta. contariam com os 
seguintes índices (Balestieri. 1997 I Costa. 1997 
Gustavsson~ 1997 I Larsson c Marrison. 1997): 

• eficiência de conversão- W (kgvapo/kgcombustíveil 
caldeira alta pressão- óleo : 13.0 :1 
caldeira média pressão- óleo : 13.0:1 
caldeira média pressão - biomassa : 2.5 : 1 
turbina a gás - gás natural : 8.0: 1 
turbina a gás- biomassa gaseificada: 3,0:1 

• preço dos combustíveis (cm US$/kg) com dois cenários. cada 
um com dois intervalos de tempo 

gás natural : s 1 = (0.1 8/0,19) e s2=( 0.19/0,20) 
óleo (CAP) : s1 = (0.1 0/0.12) c s2=(0.12/0,15) 
óleo (CMI') :si= (0.08/0.10) c s2=(0.10/0.12) 
biom. innatura : s 1 o~ (0.030/0.()32) c s2=(0.032/0.035) 
biom. gaseificada: sI= (0.075/0,080) c s2=(0.080/0,085) 

sendo: CAP - caldeira de alta pressão 
CMP - caldeira de média pressão 

Com base nesses índices c na simulação empregando o 
código computacional LINDO 5.0. obtém-se os resultados 
apresentados na tabela 2, cuja representação em rede de grafos é 
apresentado na figura 3. 

its 
ill 
i21 
i12 
i22 

Tabela 2 - Resultados alcançados no Caso 1 
(vazões cm 106 kg/ano) 

arcos da rede dc_grafosJil 
2 8 9 14 

48.46 39.23 9.23 10.00 
51.54 40.77 10.77 15.00 
52.61 40.31 12.31 12.00 
56.92 41.54 15.38 20.00 

15 
500.00 
500.00 
500.00 
500.00 

Nota: no termo Xits i representa o arco, t representa o período de tempo, 
s representa o cenário 

A partir desses resultados. pode-se inferir que a solução 
obtida é robusta. isto é. consiste em uma solução que se 
mantém inalterada nos diversos cenários e condições 
temporais. com variações unicamente na quantidade 
requerida para o atendimento das necessidades impostas (essa 
qualidade de solução é sempre desejável de ser obtida cm 
problemas de expansão pela segurança que oferece ao 
analista no que diz respeito à decisão acerca das rotas a serem 
adotadas na situação em estudo). 

Com esses resultados. verifica-se urna disponibilidade de 
geração elétrica de 50.15/50.22 MW no primeiro cenário c de 
50.18/50.30 MW no segundo cenário. garantindo em quaisquer 
casos margem de excedentes que vai de 25,18 MW a I 0.30 MW 
nos casos extremos. Para o Caso 2. consideram-se as mesmas 
condições do Caso 1 a menos da variação de custos no óleo 
combustível . conforme se verifica nos valores apresentados 
abaixo: 
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Figura 3 -Resu ltados do Caso I 

• eficiência de conversão - W (kgva po/ kgcombustivcl) 
caldeira alta pressão- óleo : 13 ,0 :I 
caldeira média pressão- óleo 13.0: I 
caldeira média pressão - biomassa 2.5 : I 
turbina a gás- gás natural 8,0: I 
turbina a gás- biomassa gaseificada: 3.0 : I 

• preço dos combustíveis (cm US$/kg) com dois cenários, cada 
um com doi s intervalos de tempo 

gás natural : s I= (0, 18/0, 19) e s2=( O, 19/0.20) 
óleo (CAP) : sI= (O ,I 0/0,12) e s2=(0, 12/0, 15) 
óleo (CMP) : s I= (0, I 0/0, 12) c s2=(0,12/0. 15) 
biom. in natura : sI= (0,030/0.032) c s2=(0.032/0,035) 
biom. gaseificada: s i= (0,075/0,080) c s2=(0.080/0,085) 

Nessa nova situação, o Caso 2 apresenta a exclusão das 
caldeiras de média pressão, decorrendo di sso a necessidade de 
incorporar a turbina a vapor referente ao arco 13 de modo a 
garantir o suprimento de vapor a todas as fontes consumidoras: a 
tabela 3 e a figura 4 ilustram os resu ltados alcançados. Da mesma 
forma que no caso anterior. a solução obtida~ robusta. valendo as 
mesma observações tecidas para o Caso I: nesse caso. a adoção de 
mais uma turbina a vapor aumenta significativamente a produção 
clétrica, que se eleva para I 03.00/106.50 MW no cenár io inferior 
c I 07,8011 12,88 MW no cenário superi or, com excedentes 
elevados. 
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Tabela 3 - Resultados alcançados no Caso 2 
vazões cm I 06 kg/ano 

arcos da rede de grafos (i) 

2 8 13 14 

48.46 48.46 120,00 10,00 

5L54 51,54 140,00 15.00 

52.61 52,62 160,00 12,00 

56.92 56,92 200,00 20.00 

15 
500.00 

500.00 
500,00 
500,00 

Nota: no termo Xits i representa o arco, t representa o período de tempo, 
s represe nta o cenário 
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Figura 4 - Resultados do Caso 2 

Para o Caso 3. considera-se pertinente avaliar as condições 
pelas quais o gás natural - e como conseqüência direta os 
conjuntos turbina a gás/caldeira de recuperação representados 
pcl~ arco 4 - pode ser recomendado; para tanto, foram testadas 
algumas condições de eficiência de conversão de energia c custo 
dos combustívei s, sendo que os resultados que confluíram para a 
concreti zação dessa hipótese são os que seguem: 
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• eticiência de conversão - IV (kgvapo/ kgcombustivel) 
caldeira alta pressão - óleo 13.0 :I 
caldeira média pressão - ó leo 13.0: I 
caldeira média pressão - biomassa : 2.5 :I 
turbina a gás- gás natural I 0.0: I 
turbina a gás- biomassa gaseiticada: 3.0: I 

• preço dos combustíveis (cm US$/kg) com dois cenários. cada 
um com dois intervalos de tempo 

gás natural : s I= (0,09/0, 1 O) c s2=( O. I 0/0,11) 
óleo (CAP) : s i= (0. 13/0,15) e s2=(0,15/0,1 6) 
ó leo (CMP) : s i= (0. 13/0,15) e s2=(0,15/0.16) 
biom. in natura : s I= (0,030/0.032) c s2=(0.032/0.035) 
biom. gaseificada: sI= (0,075/0,080) e s2=(0,080/0,085) 

A melhoria tecnológica referendada pelo aumento de 8: I para 
I O: I na efi c iGncia de conversão de energia, que poderia ser obtida 
por melhorias tecnológicas dos equipamentos, por si não favorece 
a entrada dos conjuntos turbina a gás/ca ldeira de recuperação. 
tampouco com o aumento da efici ência elétrica dos mesmos 
(impôs-se um aumento de 43% para 48% sem resultados): isso 
seria, portanto. desejável mas não sufic iente para que a 
competição entre as fontes combustíveis favorecesse o consumo 
de gás natural na análise de expansão. 

;\ partir de uma política de preços que si nali ze para uma 
in versão na relação de custos dos combustíveis tàvorecendo o gás 
natural (atente-se para o fato de que a aná lise de expansão não 
contempla aspectos ambientais, conforme já explicado, atendo-se 
exclusivamente à questão de custo. eficiência e di sponibilidade 
das fontes combustíveis), prevê-se sua entrada como solução 
robusta (tabe la 4), o que implica di sponibilidade do produto na 
quantidade demandada pel o mercado e a disposição dos órgãos 
ree,uladores de sinali zar positi vamente para essa tendência: 
qt;estões como o posterior aproveitamento em outros sctores de 
atividadc da fonte combustível deslocada devem fazer parte do 
contexto dessa análise setoriaL 
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Tabela 4 - Resultados alcançados no Caso 3 
vazões em I 06 kg/ano 

arcos da rede de grafo s (i) 

2 8 13 14 

63. 00 63.00 120.00 10,00 
67,00 67,00 140.00 15.00 

68.40 68.40 160.00 12.00 
74.00 74.00 200.00 20.00 

15 

500.00 
500.00 
500,00 
500.00 

Nota: no termo Xits i representa o arco, t representa o período de tempo, 
s representa o cenário 

Na análise do quarto caso, procurou-se analisar as condições 
para as quai s a biomassa poderia se tornar competitiva em rel ação 
às demais tecnologias em consideração: para isso, foram 
estabelecidas as seguintes considerações: 

• eficiência de conversão- IV (kg,apo/ kgcombustivel) 
calde ira alta pressão - óleo I 3,0 :I 
caldeira média pressão- óleo 13 ,0: I 
caldeira média pressão - biomassa 4,0 :I 
turbina a gás - gás natural 8.0: I 
turbina a gás - biomassa gaseificada: 3,0: I 
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• preço dos combustíwis (cm US$/kg) com dois cenários, cada 
um com dois intervalos de tempo 

gás natural : s I= (0,09/0, I O) c s2=( O, I 0/0, II) 
óleo (CAP) : s I= (0. 13 /0, 15) e s2=(0. 15/0, 16) 
óleo (CMP) :s I= (0.13/0, 15) e s2=(0, 15/0, 16) 
biom. in natura : s I= (0,028/0,032) c s2=(0.032/0,03 5) 
biom. gaseificada: s i= (0,075/0,080) e s2=(0,080/0,085) 

Foram consideradas melhorias tecnológicas (a eficiéncia de 
conversão na caldeira de média pressão com queima de biomassa 
passou de 2,5: I para 4.0: I, algo possível com a atual tecnologia 
para biomassas específicas, como a casca de coco) e a redução do 
custo da biomassa in natura no primeiro intervalo de tempo do 
cenário I, gerando-se so lução não-robusta (tabela 5); a figura 6 
ilustra as configurações obtidas no cenário i li c nos demais 
cenários. 

Tabela 5 - Resultados alcançados no Caso 4 
vazões em I 06 kg/ano 

arcos da rede de grafos (i) 
its 2 3 8 12 14 15 16 17 18 
iii 21.92 86.25 21.92 86.25 10.00 275.00 XX 225.00 XX 
i21 5.00 151.25 5.00 151.25 XX 50.00 240,00 225 .00 225.00 
il 2 4.77 155.50 4.77 155.50 XX 50.00 240.00 225.00 225.00 
i22 5,38 167.50 5.38 167.50 XX 50.00 240.00 225.00 225 ,00 

Nota: no termo Xits i representa o arco. t representa o período de tempo. 
s representa o cenário 
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Figura 6- Resultados do Caso 4 (a) cenário (b) demais cenários 

Em função da necessidade de se investigar esse aspecto atual 
da tecnologia de geração. uma última e interessante questão a ser 
aqui contemplada diz respeito às oportunidades do sistema de 
gaseificação de biomassa; a partir dos valores estabelecidos para 
o Caso I foram consideradas algumas variações, conforme se 
apresenta abaixo: 
• eficiência de conversão - W (kgvapo/ kgcombusliveJ) 

caldeira alta pressão - óleo : 13.0 :I 
caldeira méd ia pressão - óleo : 13 ,0: I 
caldeira média pressão - biomassa 2.5 :I 
turbina a gás - gás natural 8.0: I 
turbina a gás- biomassa gaseificada : 3.0: I 

• preço dos combustíveis (em US$/kg) com dois cenários, cada 
um com dois intervalos de tempo 

gás natural : s I= (0, 18/0.19) e s2=( O, 19/0.20) 
óleo (CAP) : sI= (0,1 010, 12) e s2=(0, 12/0.15) 
óleo (CMP) : s I= (0,08/0, I 0) e s2=(0, I 0/0.12) 
biom. in nalllra :si = (0.030/0,032) e s2=(0,032/0,035) 
biom. gaseificada: s i= (0,075/0,080) c s2=(0,080/0,085) 

No Caso5 (tabela 6 e figura 7). o custo de investimento do 
conjunto turbina a gás/caldeira de recuperação associado ao 
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sistema de gase ificação de biomassa, originalmente avaliado 
como sendo duas vezes superior ao do similar com turbinas a gás 
teve sua relação reduzida para cerca de I ,5 vezes. assim com o 
custo do combustível produzido nesse sistema apresentou 
reduções decorrentes da difusão da tecnologia c do deslocamento 
dessa fonte combustível na escala de custos diferenciais; além 
disso. considerou-se que a eficiência de conversão se elevou de 
3: I para 5: I t!m face de novos desenvolvimentos (emprego de 
catalisadores. projeto conceituai do gaseificador, escolha da 
biomassa c suas condições ao entrar no gase ificador. etc.). 
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Tabela 6 - Resu ltados alcançados no Caso 5 
vazões em I O(' kg/ano 

arcos da rede degrafos (i) 
3 lO 13 14 

126.00 126.00 120.00 10.00 
134.00 134.00 140.00 15,00 
136.80 136.80 160.00 12,00 
148,QQ__ - 148.00 . 200.00 20.00 

15 
500.00 
500.00 
500.00 
500.00 

Nota: no lermo Xits i representa o arco, t representa o período de tempo, 
s representa o cenário 
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Figura 7 - Resultados do Caso 5 

CONCLUSÕES 

Com base na eenarização aqui desenvolvida a partir de um 
modelo de otimização baseado em programação linear-inteira e 
tendo por objetivo a função beneficio líquido como única regra 
de orientação para a pesquisa de rotas alternativas ótimas da 
análise de expansão, é possível verificar que os aprimoramentos 
tecnológicos, assim como reduções no custo operacional , 
associados ou não a reduções no custo de investimento, podem 
representar a diferença entre a viabilidade técnica e cconômica de 
uma certa tecnologia ou sua supressão no âmbito da análise de 
uma central de cogeração. 

Cabe sinalizar que muitos dos preços e fatores de eficiência 
de conversão podem ocultar, num certo momento, resultados que 
cm outra unidade de tempo podem se tornar realidade; tais fatos 
validam a metodologia que sinaliza para a necessidade de se 
utilizar o recurso da construção de cenários para a avaliação de 
certas hipóteses. por garantir uma grande flexibilidade na 
pesquisa de índices que devem ser alcançados para o 
aproveitamento de tais tecnologias. 

O constante acompanhamento das inovações que estão 
surgindo, associado a uma análise crítica da pertinência do 
aproveitamento das mesmas em centrais de cogeração. irá 
permitir que o projeto originalmente desenvolvido com a 
tecnologia disponível no momento de sua realização apresente 
pontos de tangência (laços) com os quais seja possível inserir. 
num processo de continuidade, as novas tecnologias, garantindo 
assim que o projeto seja desenvolvido segundo os conceitos de 
modularidade, atendendo às necessidades de expansão à medida 
em que as curvas de demanda assim o obriguem. 
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ABSTRACT 

Cogeneration systems planning can be conceived as the 
integration of the following phases: design (where some 
alternative solutions are proposed to satisfy the energetic needs of 
a process plant), operation (analysis of the system behavior in 
nominal or otJ-design conditions) and expansion (by analyzing 
the emerging technologies of generation that will warranty the 
satisfaction of the future needs of the plant in accordance to the 
original project). Based on a generalized network programming, 
tive scenarios were stated for a comparison among the competing 
alternative solutions that can be incorporated to the original 
scheme, restricted by some technical and economic conditions; 
the basic scenario is composed by some state-of-the-art 
technology in thermal machines and price structure for the fuels. 
Biornass. fuel oil and natural gas use are evaluated in terms of its 
technical and economic possibilities for different technologies 
such as high and medium prcssure boilers, gas turbines with heat 
recovcry steam generators and some different steam turbines 
possibilities. Results were expressed as the desirable technical 
and economic conditions to be reached in each technology for 
bcing preferred to thc others. 
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RESUMO · 

Com a maior penetração do gás natural na matriz energética brasileira·. as indústri as dos setores químico, papel 
c celulose e alimentos e bebidas. por apresentarem melhores condições cm termos de suas proporções na 
demanda de diferentes formas de energia. são algumas das que tem se proposto à prática da cogeração a partir 
dessa fonte combustível. A análise do histórico do consumo de uma grande indústria química do subsctor 
fotográfico revelou a possib ilidade de se empregar ciclos combinados ou unidades Diesel para o atendimento 
integral das necessidades térmicas, tendo o gás natural como fonte combustível. mantidas as atuais unidades de 
refrigeração por compressão de vapor. ou ciclos a vapor ou a gás no caso da comp leta substituição por 
unidades de refr igeração por absorção para o mesmo combustível. Em termos de atratividade econômica. uma 
análise segundo o método da taxa interna de retorno ponderou cada uma das alternativas de acordo com valores 
praticados no mercado. indicando para os sistemas com motores de combustão interna e ciclo combinado com 
chi/ler de compressão e cic los a gás com chi/ler de absorção prazos de retorno entre um c quatro anos, 
revelando ser interessante o investimento em cogeraçào para a unidade industrial cm análise . 

INTRODUÇÃO 

A oferta de gás natural com custos competitivos c disponibilidade 
garantida no Vale do Paraíba, região do Estado de São Paulo 
conhecida por sua elevada densidade industriaL tem !ltvorccido a 
prática da cogeração e muitas empresas tem se disposto a avaliar suas 
potencialidades. 

Do ponto de vista nacional, esse é também um fator importante. 
haja vista o deslocamento dos invest imentos em geração clétrica por 
parte das concessionárias que se fará com sua etctiva implementação, 
o aumento da confiabilidade de suprimento energético aos processos 
industriais associados. pelo cunho de uso racional das fontes 
combustíveis (principalmente as tosse is) e. conseqüência deste último. 
redução nas emissões de poluentes atmosféricos. 

Especialmente nas indústrias que trabalhan1 em processos 
contínuos, nas quais quaisquer eventos indesejáveis. como pequenos 
picos de energia e/ou black-outs. podem causar grandes perdas 
financeiras e de material, assim como perda de tempo para a 
retomada da produção, a viabilidade técnica e econômica da 
cogeração deve ser analisada: com a oportunidade de contar com o 
gás natural a partir da construção de city gales em diversas cidades ao 
longo do eixo Rio-São Paulo, essa possibilidade é vista com grande 
interesse. 

Combustível composto basicamente de metano (95% cm 
média) e que promove queima completa com baixos níveis de 
emissão de poluentes quando comparado a outros combustíveis. 
como carvão e óleo BPF. por exemplo, o uso do gás natural pode 
ser recomendado tanto para queimadores cm caldeiras quanto para 
turbinas a gás e motores de combustão interna. revelando um amplo 
leque de possibilidades para o planejarncnto da geração combinada 
de energia. 

Este trabalho apresenta os resultados de uma análise realizada cm 
uma indústria química do subsetor fotográfico, procurando evidenciar 
especialmente os sistemas de cogcração mais recomendáveis para a 
garantia de uma geração energética adequada ás propostas de 
produção da empresa. 
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COGERACÃO 

Na sua forma mais simplificada, um sistema de cogcração é 
fommdo basican1ente por uma fonte primária de combustíveL que 
alimenta uma máquina ou aparelho térmico o qual transforn1ará a 
energia química do combustível, liberada pelo processo de 
combustão, em energia mecànica de eixo no contexto de um ciclo 
térmico. A energia mccànica será transformada cm energia clétrica, 
através de um gerador elétrico. A energia térmica dos gases quentes 
provenientes da combustão pode ser utilizada de forma direta (como 
em sistemas de secagem de grãos por exemplo) ou ser convertida 
numa outra forma energética útiL tal como vapor. 

A energia clétrica c térmica produzidas suprem as 
necessidades de um processo indust rial. Uma observação direta 
do diagrama demonstra o objctivo de máximo aproveitamento da 
energia inici al fornecida pelo combustíveL através da recuperação 
da parcela que se perderia cm calor dos gases quentes de escape. 
Um deta lhe do acoplamento do sistema de cogcraçào ao processo 
pode ser visto na figura I. 

combustível central de 
cogeração 

energia 
elétrica 

vapor 

~ 

processo 

~ 

fi gura I -Sistema de cogeração (visão macroscópica). 

Existe um variedade de sistemas que combinam com a 
descrição acima, com variações na capacidade, complexidade e 
tecnologia utilizada. Os combustí veis também podem variar, de 
acordo com a disponibilidade. preço ou fatores políticos de certas 
localidades num dado momento. Não é objetivo deste trabalho 
detalhar e discutir os diferentes sistemas de cogeraçào, por isso 



nos limitaremos à apresentação c discussão de formas básicas dos 
mesmos, quais sejam: 
• Ciclo a gás simples: o gerador de energia mecânica é uma 

turbina a gás. associada ou não a caldeiras de recuperação: 
• Ciclo a vapor: o gerador de energia mecânica é uma turbina 

a vapor, associado a um gerador de vapor convencionaL 
• Ciclo combinado, obtido pela utilização conjunta de outros 

ciclos, com turbinas a gás ou motores de combustão interna 
c turbinas a vapor para a produção de energia mecânica: 

• Ciclo com motor de combustão interna como gerador de 
energia mecânica, especialmente os motores DieseL 

Os ciclos mencionados apresentam características próprias c 
adaptam-se melhor a diferentes necessidades de suprimento de 
energia, de acordo com cada processo industriaL Tais ciclos serão 
cnfocados em detrimento a outros sistemas, devido às suas altas 
eficiências na produção de energia c pleno domínio de suas 
tecnologias. 

Diferentes sistemas de cogeração fornecem energia clétrica c 
térmica cm diferentes quantidades e proporções. A razão entre as 
quantidades elétrica e térmica. cm termos das potências geradas 
pelo sistema, é um dos parâmetros mais importantes pelo cunho 
que empresta à distinção dos ciclos de cogeração. Este parâmetro 
é fundamenta l para a definição do sistema mais adequado para 
urna dada aplicação. 

De modo geral, os ciclos a vapor apresentam as mai s elevadas 
produções térmicas proporcionalmente às capacidades elétricas. 
ao contrário dos ciclos de combustão interna: a tabela I ilustra 
valores médios de uma ampla gama de equipamentos disponíveis 
no mercado, correspondentes aos sistemas apresentados na tigura 
2. 

Tabela I - Relação entre potências elétricaltérmica produzida em 
ciclos térmicos 

a v<~Q_or a gás combinado motor 
0. 10 a 0.30" 0,30 a 0,1:!0 0.60 a 1.50 0.80 a 2,40 
0.40 a 1.50b 

Nota: (a) turbmas de contrapressão c (b) de condensação 
Fonte: Balcsticri, 1994 
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PP- unidade de processo 

TG • turbina a gãs 

TV. turbina a vapor 

CA • caldeira convencional 

CR • caldeira de recuperação 

MC • motor de combuslão 

vapor 

eletricidade 

água quente 

Figura 2- Ilustração dos ciclos térmicos apresentados 
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CARACTERÍSTICAS DO PROCESSO INDUSTRIAL 

Apresentam-se a seguir informações que darão base à 
posterior análise da viabi lidade técnica e econômica da aplicação 
da tecnologia de sistemas de cogeração a uma unidade industrial 
existente; esquematicamente, pode-se representar o sistema de 
envio de energia entre a casa de utilidades e o processo produtivo 
conforme a figura 3. 

s óleo BPF 

casa de 
processo 

utilidades elctricidad 

~--

Figura 3 - Envio de energia entre a casa de utilidades e o 
processo produtivo. 

e 

Dentre as utilidades enviadas ao processo produtivo, 
destacam-se o vapor, a água gelada e eletricidade. As atuais 
condições de suprimento dessas utilidades são as seguintes: 
• Vapor: gerado vapor saturado seco, a pressão de 0,55 MPa, 

cm 2 caldeiras aquatubulares com capacidades individuais 
de 5 tlh: o processo produtivo consome 7,5 t/h de vapor. 
Todo vapor suprido ao processo é transformado em 
condensado, que é retornado à casa de utilidades. 

• Fluído refrigerante: basicamente se utiliza uma solução de 
água c monoctileno glicol na proporção de 20% da massa da 
água, resfriado em quatro chillers de compressão à 
temperatura de -0.5°C com vazão individual de 160 m3/h. 
Tal solução refrigerante é usualmente tratada como "água 
gelada" : a operação da fábrica se faz com até três unidades 
na maior parte do ano, com um consumo de 1800 TR 
(6336kW). Nos dias quentes a quarta frigorítica é acionada, 
provendo mais 600 TR (2 11 2 k W) ao sistema. 

• Energia elétrica: a energia clétrica é recebida 
exclusivamente da concessionária. inicialmente em alta 
tensão (69 kV) e transformada internamente nos vários 
níveis de tensão necessários, quais sejam: 3300 V para 
suprir os motores de média tensão das grandes frigoríficas: 
440 V para alimentação de todas as outras cargas de 
potência da fábrica: os motores dos chillers consomem 
individualmente mais de 520 kW. 

Esquematicamente, a casa de utilidades da fábrica em questão 
poderia ser descrita conforme a figura 4: são apresentados na 
seqüência gráficos indicando o consumo de energia mês a mês 

água gelada 

PIPiriPicb.iP 
vapor 

c~lrleir~ 

DO õ 
* * * 

na unidade fabr il (figuras 5 e 6). 

õ cctomo âgoo 

chillers .____ 
* 

Transfor 
mador 

Figura 4 - Esquema geral da casa de utilidades 

energia 
elétrica 
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Figura 5- Consumo de energia térmica e elétrica em base mensal 

1,6 

1,4 

1,2 

0,8 

0,6 

0,4 

0, 2 

~ & ~ ~ j ~ ~ ~ ~ 8 ~ ~ ~ ~ 
" ~ 

Figura 6- Proporção entre potências elétrica e térmica 

Os seguintes valores são relevantes para o processo: 
• consumo anual de energia clétrica: 41506 MWh 
• consumo elétrico médio : 3458.83 +- 227,29 MWh/mês 
• maior consumo de energia elétrica: 3926 MWh (março) 
• menor consumo de energia elétrica: 3168 MWh (junho) 
• maior relação E/Svapor (e o mês): I ,36 (março) 
• relação E/Svapor (pela média anual) = 1,22 
• consumo anual de energia térmica (óleo BPF): 42517 MWh 
• consumo anual de energia térmica (vapor): 34014 MWh 
• consumo médio de en. térmica (vapor): 2834 MWh/mês 

Para efeito desta análise. consideram-se: energia elétrica 
consumida pelo processo industrial (E,) de 5998 kW, parcela 
relativa às quatro frigoríficas de compressão (Ep) de 3710 kW e 
energia térmica consumida pelo processo (Sp) de 6 148 kW, todos 
I 0% superiores às máximas alcançadas. 

Vale destacar que a energia térmica da água ge lada j á foi 
considerada no total de energia elétrica, já que os chillers de 
compressão são acionados por essa forma energética. O maior 
valor de EIS em março ocorreu por conta de um adicional de 
energia elétrica ao quarto chi/ler por causa do verão. 

Da avaliação da figura 5 se observa que a tendência de maior 
consumo de energia elétrica está presente no fin al do ano, com a 
entrada do verão; uma avaliação mais detalhada dos dados indica 
que o maior consumo de energia elétrica supera o menor numa 
taxa de 24%, evidenciando a innuência do quarto chi/ler. Nesses 
meses, o consumo térmico permaneceu equilibrado. 

Como última informação, os aluais chillers de compressão 
trabalham com COP=4.0: esse valor representa uma relação 
favorável para esse tipo de equipamento, fato preponderante para 
sua grande utilização na produção de água gelada. 

PROPOSTA DE SISTEMAS DE COGERACÃO 

São apresentadas a seguir as configurações propostas para a 
unidade industrial em questão, considerando-se a possibilidade 
de utilização de sistemas de refrigeração tanto por compressão 
quanto por absorção; as fi guras 7 a 12 ilustram os sistemas tal 
como originalmente concebidos para análi se . 
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Figura 7- Configuração I : ciclo a gás ou motor Diesel com 
chi/ler de compressão 
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Figura 8 - Configuração 2: ciclo a gás ou motor Diesel com 
chi/ler de absorção 

gás natural 

gases de exaustão venda de 
excedentes 

energia 
elétrica 

chi/ler 
compressão 

~------------------~ vapor de 
processo 

Figura 9- Configuração 3: ciclo a vapor com chi/ler de 
compressão 
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Figura I O- Ciclo a vapor com chi/ler de absorção 
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A partir dessas configurações foram analisados equipamentos 
comerciais disponíveis para a aplicação (para motores de 
combustão interna e conjuntos a gás) considerando queima de 
gás natural ; o poder calorífico inferior dessa fonte combustível 
foi tomada com base nos valores fornecidos pela COMGÀS, a 
concessionária local do produto, de 9672 kcal/m3 (40487kJ!m\ 
o que eqüivale a 62288 kJ/kg quando se considera a densidade do 
produto (0,65 kg.lm3

) 

Considerando-se os valores apresentados para a análise, nos 
quais são verificadas as necessidades energéticas da unidade 
industriaL bem como as configurações propostas para suprimento 
energético a partir de diferentes ciclos térmicos, indicam-se 
abaixo critérios para sua seleção: 
• atendimento da demanda de energia elétrica e térmica 

requerida pelo processo fabril; 
• o sistema de cogeração deve atender às demandas elétrica e 

térmica em sua configuração básica, ainda que com 
excedentes. com o mínimo de modificações ou sistemas 
auxiliares; 

• 

• 

excedentes de energia elétrica são aceitos até um valor de 
50% da demanda prevista pelo processo (possibilidade de 
venda) : 
excedentes de energia térmica que possam ser produzidos 
pelos sistemas de cogeração em suas diversas configurações 
não serão aceitos. poi s para o caso em estudo não se tem 
aplicação para esse excedente. 

Das configurações propostas, foram selccionados para uma 
análise mais detalhada os seguintes sistemas, todos queimando 
gás natural. os sistemas de absorção compostos de água e amônia 
e de acordo com os critérios anteriormente assinalados: 

• 

• 

• 

Caso 1- Motor de combustão interna. gerando energia 
clétrica e vapor pela recuperação dos gases de escape e 
produção de água gelada por sistema de compressão; o 
motor cm questão é o modelo 3 AT 12V, da Waukesha; 

Caso 2- Ciclo combinado turbina a gás e turbina a vapor 
para geração de energia elétrica. com caldeira de 
recuperação para geração de vapor e água gelada por 
compressão: a turbina a gás considerada nesse caso foi o 
modelo Rolls-Royce UST-4000. 

Caso 3- Ciclo a gás gerando vapor com caldeira de 
recuperação de calor e resfriamento por absorção. O modelo 
sugerido para essa opção também foi Rolls-Roycc UST-
4000; deduziu-se. nesse caso, da parcela de consumo 
elétrico o consumo das quatro frigoríficas de compressão. 

As tabelas 2. 3 e 4 apresentam os resultados da análise 
técnica efetuada tendo por base os casos considerados: 
apresentam-se valores referentes às demandas térmica de vapor e 
água gelada (Sp) e elétrica (E,) do processo. capacidade de 
produção térmica (Sscl c clétrica (Escl do sistema de cogeração, 
excedentes térmicos ( Sexcl e elétricos (Eexcl produzidos e a vazão 
de gás natural (M.nl consumido para tanto. No Caso 3, analisou­
se o comportame~to do sistema como um todo para diferentes 
valores de COP. de acordo com a faixa razoáve l para sistemas de 
absorção. Tecnicamente. o Caso I se apresenta como aquele que 
melhor atende às necessidades energéticas da empresa, suprindo 
eletricidade às frigoríficas de compressão aluais, além de ser a 
que apresenta índices de invest imento mais baixos. como se verá 
na análise econômica a seguir. 



Tabela 2- Resultados da anál ise do Caso I 

Modelo 

3 A TI 2-V 

Tabela 3- Resultados da análise do Caso 2 

Tabela 4- Resultados da análise do Caso 3 

E,(kW) c o Sch (kW) SP (kW) E/Sp Esc (kW) S,c (kW) E,/Ssc Ec«( kW) Sexc(kW) Mgn(kg/h) 
p 

3710 0.5 16896 23044 0.16 3952 

3710 0,7 12067 18215 0.20 3952 

3710 0,9 9387 15535 0.24 3952 

3710 1.1 7680 13828 0.27 3952 

37 10 1.3 6478 12646 0.29 3952 

O Caso 2. com ciclo combinado gás/vapor. é o que melhor 
atende às possibilidades de geração com venda de excedentes 
elétricos, a inda que sua viabilidade econômica ainda tenha de ser 
atestada. O ciclo a gás do Caso 3 incorpora frigoríficas de 
absorção, reduzindo a quantidade de energia elétrica demandada. 
contudo com um déficit térmico. o qual poderá ser contornado 
pela ap licação de queimadores suplementares na caldeira de 
recuperação. 

Para a análise econôm ica dos três casos, serão considerados 
os seguintes valores para os custos de investimento : 

• Motor de combustão interna: US$ 3.990.000,00 

• C iclo combinado: US$ 26.04 1.000,00 

US$ 7340.544.00 • Ciclo a gás: 

Para as frigoríficas de compressão c absorção, utilizaram-se 
os valores médi os, respect ivamente, de 100 e 300 (US$/kW). 
conforme levantamento feito junto ao mercado; tais valores são 
considerados superiores aos praticados em out ros países, 
especialmente pelos impostos que incidem nos equ ipamentos 
principais, custos com transporte e seguro, além da fa lta de uma 
maior concorrência entre os fabricantes ou revendedores no país. 

A atratividade de cada caso é alcançada para a seguinte 
condição (Hess, 1991): 

sendo: 
E 
I 
FRC 

Kf 

Kc 

E = FRC(Kr -KJ?:. ! 

-economia obtida com a central de cogcração (US $/kW) 
-investimento adicional com cogeração (US$/kW) 
- fato r de recuperação de capital ( US $/ano) 
- custo anual tota l (elctricidade comprada e energia 

térmica produzida) (US $/kW ano) 
- custo operacional da central dc cogeração cm um ano 

(US $/kW ano) 

FRC = (1 +i)" - 1 
(1 + i)" i 

i - taxa anual de atratividade 
n - tempo de amortização (assumido como 20 anos) 

1():2 

11350 0.35 242 -11694 

11350 0.35 242 -6865 

11350 0.35 242 -4185 

11350 0.35 242 -2478 

11 350 0.35 242 - 1296 

p 
K1 = t( P,_. + E' f ) +PP 

S 7} nM 

Kc = t(~)+u 
11<! 

-tempo de operação (h/ano) 

746 

746 

746 

746 

746 

P c - preço da energia comprada da concessionár ia 
(lJS$/kWh) 
Pf -preço do combustíve l (US $/kWh) 
pp - preço da potência da caldeira ( US$/k W ano) 
(E'/S') - potência/calor de geração da caldeira 
u -custo de manutenção (lJS$/kWh) 

17 mld - eficiência da ca lde ira(%) 

T],.1 - eficiênc ia elétrica (%) 

Agrupan do-as, tem-se: 

E= FRC{t[l~. - u + ( 1Jg -JL, - 1] ,."1
" )P

1 
]+ pp}?:. I (5) 

TJ "' TJ ,. 

sendo : 17 c - eficiênc ia global da configuração(%) 

Considerando-se os valores constantes na tabela 5 para o 
estudo em questão. foram obtidos os índices econômicos 
desejados. os quai s se encontram resumidos na tabela 6. 

Tabela 5 - Valores considerados na análise econômica 

Parâmetro Caso 1 Caso 2 Caso 3 
t (h/ano) 8640 8640 8640 

Pe (lJS$/kWh) 0.05 ().05 0.05 

Pro (lJS$/kWh) 0,014 0.014 0.0 14 

Pr. ((lJS$/kWh) 0.0 10 0.010 0.0 10 

Po (US$/kW .ano) 70 70 70 

11cuid (%) 80 80 80 

EscfS sc 1.07 1.43 0.35 

E/ S , 0.97 0,97 0.32 

11 e~ (%) 32 50 32 

u (LJS$/kWeh) 0.029 0.029 0.029 

TL (%) 85 85 85 

I 

! 

I 

I 



Tabela 6 - Resultados da análise económica 

pavback (anos) TIR (%) 

Caso I 0.83 20 
Caso 2 2.29 5 
Caso 3 2.13 4 

CONCLUSÕES 

Pela ava li ação das tabelas anteriores, fica ev idente que o ciclo 
de cogeração do Caso I. baseado em motores de combustão 
interna, apresenta menor in vestimento para instalação e menor 
pay-back em re lação às demais. O ganho com a venda de energia 
elétr ica excedente produzida pelo Caso 2 (c iclo combinado) não 
foi cons iderada nesta análise por desejar-se analisar 
comparativamente, sob as mesmas condições, todos os sistemas; 
no entan to, esse fato é tido como característica estratégica a ser 
utilizado posteriormente. de acordo com as decisões da empresa. 

Uma outra importante caracterí stica importante desses 
sistemas. que não foi explorada cm nossas considerações. é a alta 
confiabilidade de garantia de suprimento de energia ao processo. 
Motores de combustão interna alternat ivos apresentam 
confiabilidadc equi valente às turbinas a gás aerodcrivati vas. algo 
cm torno de 98%. que aliado à configuração apresentada no Ca~o 
I. com três motores para totalizar a potência requerida pelo 
processo. reduzem fortemente a probabilidade de todos se 
encontrarem indisponíveis ao mesmo tempo. possibilitando que 
processos críticos tenham seu suprimento energético com baixo 
risco de falha. 
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ABSTRACT 

The increasing penetration of natura l gas in the Brazilian 
energet ic market. some industries as pulp and paper. chemical 
and that oncs related to the food and bevcrage processes are some 
of the ones that are more illlcn:sted in the cogeneration practice 
bascd on thc burning of th is fossil fuel. An analvsis of a 
photographic chemical industry consumption data rev~aled that 
combined cycles and Diesel units were the most suitable for 
thermal fo llowing strategy, considering that the four compression 
chi llers must be maintained. and steam or gas cycles in the case 
of a comp lete substitution for absorption chillers and the same 
st rateg.y. The economic attractiveness was done aceording to the 
internal return rate and payback, revcaling that the investment can 
be n:turned in short time. 
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SUMÁRIO 
Neste artigo é feita uma comparação dos impactos ambientais para os casos de suprimento de uma 
determinada demanda de energia térmica e elétrica utili=ando a cogeração com turbinas a gás e a geração em 
termelétricas convencionais. O combustível utili=ado para cogeração é o gás natural e para os sistemas 
convencionais, gás natural. óleo combustível e carvão mineral. /jnalisa-se as emissiks de C02, SOê, NOx e 
particulados em relação aos fatores de emissão vigentes, quantificando-se os custos energéticos e ambientais 
afim de mostrar que a internali=ação dos custos ambientais evidencia as vantagens da cogeração redzôndo o 
consumo de combustível e as emissões atmosféricas dos poluentes prodzcidos. 

INTRODUÇÃO 

A cogeração, ou produção combinada de energia térmica e 
elétrica a partir da queima de um mesmo combustível e uso 
seqüencial do calor residual, representa uma tecnologia de 
conversão energética com alto desempenho e reduzidas perdas 
podendo empregar ciclos com turbinas a vapor. a gás e motores 
alternativos e atendendo consumidores industriais e comerciais 
cujas demandas situam a partir de centenas de KW elétricos e com 
demandas térmicas acima e/ou abaixo da temperatura ambiente. 

Além dos aspectos tecnológicos, que indicam uma vantagem 
da cogeração vis a vis outras formas de suprimento de energia 
elétrica. no caso particular do Brasil as limitações económicas das 
concessionárias de elctricidadc faz com que estes sistemas de 
produção combinada de energia clétrica c térmica. tenha uma 
particular importância uma vez que os mesmos apoiam-se 
principalmente no capital privado gerando um estímulo à 
competição na oferta energética, além de proporcionar um 
fornecimento garantido, confiável e de qualidade (Suani et ai., 
1995). Outras razões para que essa alternativa seja reforçada são 
as crescentes restrições ambientais relacionadas às hidroclétricas 
de grande porte, ou às tcrmelétricas nucleares e àquelas 
alimentadas por combustíveis fósseis (Walter. 1996). 

Também deve ser mencionado que a nova legislação 
normativa c tarifária a ser introduzida no setor energético 
brasileiro (com a regulamentação da compra dos excedentes de 
energia elétrica de autoprodutorcs e com a introdução do 
produtor independente de energia juntamente com a garantia de 
livre acesso aos sistemas de transmissão e distribuição). a 
possibilidade do emprego de gás natural e de combustíveis não 
fósseis como os derivados de biomassa e o desenvolvimento de 
novas tecnologias de equipamentos de cogeração incluindo 
turbinas a gás e motores de combustão interna têm destacado 
estes sistemas como um importante vetor na matriz energética 
brasileira. Estes aspectos levam em conta que estas unidades 
permitem uma geração descentralizada com unidades menores e 
modulares próximas ao ponto de consumo (o que reduz custos de 
transmissão), apresentando custo reduzido e menores prazos para 
a implantação, maior flexibilidade, elevada eficiência energética 
(maior fator de utilização de combustível) e. finalmente. menores 
impactos ambientais. 

Porém para o planejamento de centrais de cogeração, alguns 
condicionantes prioritários devem ser atendidos: oferta do 
combustível utilizado, disponibilidade de recursos técnicos para 
operação c manutenção. scleçào criteriosa do tipo de 
equipamento a instalar, do número total c de suas capacidades, a 
contiabilidade e disponibilidade dos sistemas. atendimento dos 
requisitos de economicidade e redução dos níveis de emissão de 
poluentes (Teixeira. 1997). 

Considerando esses fatores, o trabalho visa comparar os 
impactos ambientais para os casos de suprimento de uma 
determinada demanda de energia clétrica c térmica utilizando a 
cogeraçào com turbinas a gás c a geração cm tcrmelétricas 
convencionais. A análise parte do princípio de que, existindo a 
necessidade de expansão do sistema elétrico brasileiro. é mais 
conveniente utilizar a cogeraçào com combustíveis menos 
poluentes. principalmente os biocombustívcis c o gás naturaL do 
que a geração em termclétricas convencionais a carvão, por 
exemplo. 

Como combustíveis no caso da cogeração com turbinas a gás, 
considerada-se o gás naturaL No caso das termelétricas 
convencionais. utilizou-se dos combustíveis empregados pelos 
setorcs analisados, a saber: na indústria de papel e celulose. o 
combustível é uma mistura de resíduos do processo (cavacos, 
cascas, resíduos c licor negro); na indústria de açúcar e álcooL o 
combustível empregado é o bagaço de cana c na indústria 
petroquímica, o óleo combustível, o gás natural e o carvão 
mineraL sendo este último utilizado para tins de comparação. 

A avaliação é feita para os padrões de emissão vigentes 
considerando os seguintes contaminantes: C02• S02, NOx e 
particulados. No trabalho cada sctor (com seus respectivos subsetores) 
é analisado do ponto de vista energético, ambiental c econômico. Dos 
resultados fica claro que a intcmalização dos custos ambientais 
permite demonstrar as vantagens ambientais da cogcração. 
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APRESENTAÇÃO DO PROBLEMA 

A produção c consumo de energia geram diferentes tipos de 
impactos sociais e ambientais, dependendo da fonte primária 
escolhida e das respectivas tecnologias de conversão adotadas. 
Entretanto, as tradicionais análises de custo dos energéticos não 



levam cm conta estes impactos c, por consequência, criam uma 
distorção em favor de fontes de energia e/ou tecnologias de 
conversão menos adequadas, do ponto de vista social e ambiental 
(Bajay et ai., 1997). 

Segundo estes autores, o termo utilizado para expressar os 
impactos sociais c ambientais é · extcrnalidade ', no sentido de 
que eles são externos às tran sações comerciais. A 
monetarização destas cxterna lidades dá origem aos custos 
externos ou custos soc iai s c ambientais. Assim. qualquer 
esforço para · intern a lizar' estas cxternalidades exige que os 
custos de produção sejam calculados a partir de doi s 
componentes: custos pri vados (custos de capital, o peração e 
manutenção. combustíveis) e custos externos, os quais não 
tem si do incorporados, mas impostos para a soci edade e o 
mei o ambiente. 

Uma qu estão fund ament al para estes aspectos é como os 
custos externos devem ser tratados na avaliação económica 
de sistemas energéticos 7 13 aj ay et a i. ( 1997) c ita do is dele s: 
custo do dano e custo de controle . O primeiro refe re-se à 
identificação e quantificação dos tipos de danos ambientais e. 
então. tai s danos são valorados monetari amente. O u seja, 
representa o custo dos impactos ambientai s para a soc iedade 
ou , em outras palavras, o benefíc io da protcção ambiental. No 
segundo caso, estima-se o custo para redu zir a po luição ou 
diminuir o dano ambiental. ou seja. representa o custo 
monetár io da protcção ambiental. 

De acordo com frangopoulos et ai. ( 1995). ' decisões 
particulares para produzir c consumir elctricidade refletirá melhor 
os dese jos da sociedade para a qualidade ambiental med iante a 
internal.ização dos custos externos de produção de eletricidadc '. 
Isto seria dizer que o custo total de geração é a soma dos custos 
energéticos mais os custos ambienta is internos mais os custos 
ambientais externos. O primeiro termo representa os custos de 
utilidades (energéticos, O&M) c de capital (equipamentos); o 
segundo representa o custo de protcçào ambiental (prevenção. 
controle). O terceiro termo é, representado pelos custos não 
pagos. . 

Buscando sinalizar estes efeitos. vários estados amencanos 
têm utilizado de distintas abordagens na tentativa de contabilizar 
estas externalidades. Estes estudos englobam todas as etapas da 
cadeia de produção energética para uma dada tecnologia. 
identificando a emissão c di spersão dos principais poluentes em 
cada uma das etapas e seus efeitos sobre a saúde pública 
(aumento da incidência de doenças pulmonares, irritação nos 
olhos e garganta) e o ecossistema (contaminação dos solos e da 
água com consequentes perdas na lavoura). Observa-se entretanto 
que a quantificação destas externalidadcs é um processo 
complexo e que tem gerado controvérsias sobre as limitações das 
abordagens utilizadas. Para a quantificação monetária das 
emissões atmosféricas neste trabalho, utili zou-se de um valor 
médi o adotado por a lguns estados norte-americano, apresentado 
por Bajay et ai. (I 997) c que constam na Tabela I. Também são 
apresentados nesta tabela os là torcs de emissão para o COz,· SOz,' 
NOx e particulados (MP) para cada combustível utilizado neste 
artigo. 

METODOLOGIA UTILIZADA 

Conforme já mencionado sobre a necessidade do aumento da 
capacidade de geração clétrica e. do limitado recurso financeiro 
das concessionárias de energia para esta expansão, espera-se que 
uma parte em potencial venha a ser complementada com a 
cogeração devido suas vantagens já citadas anteriormente. Neste 
trabalho é considerado que a energia clétrica a ser 
complementada à capacidade hidrelétrica é utilizando geração 
térmica convencional afim de evidenciar que se esta 
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complementação fosse também térmica porém, utilizando-se da 
cogeração. os beneficios econõmicos e ambientais ficam 
evidentes. 

Tabela I -Fatores de emissão (ton poluente/ton combustível) e 
valores monetários para as emissões atmosféricas de alguns 

poluentes 
Combustível COz SOz NOx MP 
Cavacos (a) 0.9 0,00004 0.00 1 0,0036 
Cascas (a) 0,9 0,00004 0,001 0,0036 
Resíduos (a) 0.9 0,00004 0,001 0,0036 
Licor negro (b) 1.38 0.068 0,0001 0, 11 25 
Gás natural (b) 2,683 0,001 0,0068 O 
Óleo combustível (b) 3.156 0,0018 0,0073 0.001 
Carvão mineral (a) 3, 16 0.04 752 0.00195 0,2515 
Bae.aço (c) 0.78 0.0 0.0006 0.0078 
Custo emissão (R$/ton) (d) 20.0 2021.6 6343 .8 3804.0 

(a) EPA. 1995: (b) Perrella, ( 1995); (c) Lora (1998); (d) Bajay et 
ai. ( 1997) 

As principais indústrias onde essa tecno logia é importante 
são: petróleo e petroquímica. papel e celulose, siderúrgica, 
cimento. têxtil, açúcar e álcool e alimentos. No setor terciário 
pode-se c itar: shopping centcrs, hospitais, centros comerciais, 
hotéis e supermercados. 

Neste trabalho foram analisados os beneflcios da inserção da 
cogeração na matriz energética bras ileira das seguintes indústrias: 
petroquímica. papel c celulose e açúcar e álcool. Em todos estes 
setores j á é prática. no Brasil. a utilização da cogeração utilizando 
como combustíveis subprodutos e resíduos inerentes aos seus 
processos. Porém existem estudos apontando que uma utilização 
mais ampla da prod ução combinada de energia elétrica e térm1ca 
nestes segmen tos proporcionariam um potencial excedente de 
geração que poderi a ser introduzido no sistema elétrico brasileiro 
a curto c méd io prazo. utili zando de tecnologias já disponíveis e 
dominadas pel as empresas brasileiras que fornecem os 
equipamentos utilizados nestes estudos (Walter, 1996: Martins, 
1996; Nogueira. 1997). 

O sctor petroquími ca foi dividido da seguinte forma: 
precursores petroquímicos (etcno, propeno. butadicno e 
benzeno). amônia. uréia. metanol. etilbenzeno e estireno, 
polietileno de baixa densidade (PEBD) e polietileno de alta 
densidade (PEAD). De acordo com os dados de demanda elétrica 
c térmica levantados por Martins (1996) para este setor no Brasil, 
pôde-se avaliar um excedente de energia elétrica a partir da 
utilização da cogcração com turbinas a gás queimando gás natural 
e recuperando os gases de escape numa caldeira de recuperação 
para o atendimento das necessidades térmicas de cada processo. 
Para isto utilizou-se de um programa desenvolvido para a seleçào 
e configuração de sistemas de cogcraçào que considera o 
atendimento de demandas de potências elétrica c térmica (calor 
e/ou frio) (Teixeira, 1997). 

Para a determinação do excedente gerado. considerou-se o 
s istema trabalhando em par idade térmica, ou sej a, a geração 
de energia elétrica é consequência do abas tecimento de calor 
de processo. A seguir o programa realiza uma análise 
cconômica para a melhor configuração da central e são então 
com putados os dados de co nsumo de comb ustíveL os custos 
operaciona is e os custos ambienta is . O próximo passo foi 
avaliar qu al seri a os custos para a geração convenc ional das 
utilidades aplicando três situações para cada produto: 
utilizando-se gás naturaL ó leo combustível c carvão mineral. 
Calcula-se então o consumo de combustível, os nívei s de 
emissão c os custos de emissão de po luentes de cada 
combustíve l cons iderado. fin a lmente compara-se ambas 
situações: cogeração e geração térmica convencional. 



O sctor de papel c celulose foi dividido em quatro 
categorias de acordo com a ANFPC (1996): A- fabricantes de 
celulose; B - fabricantes de papel (cxceto sanitários): C -
fabricantes de papel sanitário: D - plantas integradas 
(fabricantes de papel e celulose). Para os segmentos A e O, 
devido a grande disponibilidade de resíduos nas próprias 
fábrica s (licor negro. cavacos. cascas e resíduos), a utili zação 
da cogcração é elevada. Sendo assim, a análise foi feita da 
seguinte forma: de acordo com os dados de demanda elétrica e 
térmica. do consumo de combustível e da produção para uso 
final dos produtos fornecidos pela ANFPC (1996) e pelo BEN 
(1996) avaliou-se qual é a geração de utilidades possível 
(considerando a cogcração com turbinas a vapor) utilizando 
apenas os combustíveis residuais. O déficit elétrico e térmico 
foi complementado incorporando a cogeração com turbinas a 
gás c utilizando como combustível o gás natural. 

Para os segmentos B c C, o cenário é um pouco diferente 
pelo fato da disponibilidade de combustível residual ser 
muito pequena (compra-se a celulose dos subsetorcs A ou D). 
Então avaliou-se a quantidade de calor que poderia ser 
gerado com estes resíduos c, para o déficit de calor bem como 
para a energia elétrica necessária utilizou-se de plantas de 
cogeração com turbinas a gás queimando gás natural. Da 
mesma forma que para o sctor anterior, comparou-se os 
valores obtidos para cada uma das formas de geração. cm 
cada um dos segmentos. anali sando-se posteriormente, esses 
resultados. 

O setor sucroalcooleiro é formado pel as usinas (que 
produzem açúcar e álcool ou só açúcar) c pelas destilarias 
(que produzem só álcool) sendo um setor onde a cogeração já 
é expressiva. De acordo com Suani et ai. ( 1995). a situação 
de auto-suficiência de eletricidade c calor através da 
produção combinada varia segundo as regiões do país: no 
centro- suL a auto-suficiência é de aproximadamente 90%; no 
norte-nordeste este valor situa-se na faixa de 75%. Para esta 
indústria. o vapor é produzido nas caldeiras que queimam os 
subprodutos da cana e é alimentado nas turbinas acionadoras 
das moendas e nos turbo-g<:radores, para a produção de 
energ ia mecânica e elétrica, respectivamente, aproveitando o 
vapor de baixa na saída das turbinas para vapor de processo. 

Essa geração a partir dos subprodutos da cana - bagaço , 
pontas e folhas - é limitada pelo montante de biomassa, o 
qual é economicamente recuperado e tran sportado até a 
unidade de geração. Atualmente há excedente de bagaço nas 
plantas de açúcar c álcool que é vendido a outras indústrias e 
que representa um potencial s ignificativo para a geração de 
eletricidade excedente neste setor. 

Por esta razão. diversos estudos tem sido realizados para 
a determinação do potencial de cogeração para este setor. 
utilizando tanto de tecnologias já maduras (com turbinas a 
vapor de contrapressão ou de cxtração/condensação} como 
também de tecnologias a serem viabilizadas economicamente 
a médio prazo (sistemas BIG-STIG - ·· Biomass lntegrated 
Gasifier I Stcam lnjcction Gas Turbine) (Suani et ai.. 1995: 
Walter, 1996: Nogueira. 1997). 

Para o estudo em questão, utilizou-se do estudo realizado 
por Walter ( 1996) o qual determinou o potencial de 
cogcração para este setor considerando a seguinte alternativa: 
sistemas de cogeração com dupla extração e condensação do 
vapor remanescente - CEAr- sendo que a geração de vapor é 
feita a 8.0 MPa. A partir do valor do potencial excedente que 
pode ser gerado, analisou-se os impactos ambientais 
provenientes da queima da biomassa empregada e comparou­
se com os impactos da geração deste potencial por meio de 
combustíveis fóssei s tais como o gás naturaL o óleo 
combustível e o carvão minera l. 
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ESTUDOS DE CASOS 

Neste tópico apresenta-se os dados utilizados para a 
análise do s seto res considerados com o objctivo de evidenciar 
o benefício da implantação da cogeração tanto no que diz 
respeito à redução do consumo de combustível como também 
e. por consequência, à redução das emissões atmosféricas, 
utilizando as metodologias descritas anteriormente. 

Setor Petroguímico. Os dados de produção c das 
demandas de potência elétrica c térmica para cada produto 
analisado deste sctor são apresentados na Tabela 2 (Martins, 
1996). De acordo com esses dados c. utilizando-se o 
programa para a selcção e configuração de sistemas de 
cogeração empregando turbinas a gás, pôde-se determinar o 
consumo de combustível para o atendimento das necess idades 
en ergética~ e o nível de emissão para cada subsetor de sta 
indústria, c. enfim, o custo da emissão dos poluentes 
considerando os dados da Tabela I . Também consta na Tabela 
2 o nível de excedentes que pode ser gerado neste setor 
empregando as tecnologias utilizadas neste trabalho. além do 
tempo de retorno do investimenlO em cada planta respectiva. 
As turbinas selecionadas para cada estudo de caso são: I) 
precursores petroquímicos: 2 TG Mitsubishi 501F: 2) 
amõnia: 2 TG Drcsser-Rand DR-61G PLUS: 3) uréia: 2 TG 
Solar MARS 100: 4} metanol: 2 TG Mitsubishi MF61 +I TG 
Mit sub ishi MFT8: 5) etilbenzeno e estireno: I TG ABB 
GTM7 + I TG ABB GTIO: 6) polietileno de baixa densidade 
(PERD): 3 TG Solar MARS 100: polietileno de alta 
den s idade (PEAD): 2 TG Solar MARS I 00. 

Após feita a análise para os sistemas de cogeração, 
avaliou-se a geração térmica e elétrica (esta incluindo o 
potencial excedente de energia elétrica calculado no item 
anterior) admitindo-se serem feita s separadamente conforme 
já detalhado anteriormente. Para estes cálculos, adotou-se 
para a geração de calor uma eficiência de 85% c para geração 
de eletricidadc 30%. Os consumos de combustíveis e os 
custos das emissões atmo sféricas para estas condições são 
apresentadas na Tabela 3. considerando a análise para os 
seguintes combustíveis: gás natural, óleo combustível c 
carvão mineral. 

Indústria de Papel c Celulose. Os dados utili zados para 
este sctor constam na Tabela 4, sendo fornecidos pela 
ANFPC ( 1996). Para a determinação dos consumos 
específicos de cada sctor, utilizou- se dos dados apresentados 
por Brown ct ai. ( 1985) que determinou estas grandezas para 
vários segmentos industriai s e. uma vez definido o porte da 
indústria. pode-se obter o valor das demandas termelétricas. 
A quantidade de licor negro (PC!: 12,67 G.J/ton) produzido 
pelo setor no ano base de estudo foi de 73 75000 toneladas 
sendo que 1505000 toneladas (20,4%) foram utilizadas para a 
geração elétrica e 5870000 toneladas (79,6%) para geração 
térmica (BEN. 1996 ). Para os sctores A e D parte da demanda 
de energia elétrica é suprida por um sistema de cogeração 
com turbina a vapor e parte da demanda térmica proveniente 
do vapor de baixa na saída da turbina. Para os sctores B c C 
nenhuma geração de eletricidadc foi considerada, gerando-se 
apenas parte do vapor de processo. A análise foi assim 
realizada tendo em conta que a quantidade de combustíveis 
re siduais fornecida pela ANFPC ( 1996) não garante a 
autosuficiência do abastecimento das demandas termelétricas, 
sendo que os déficits de geração foram complementados por 
sistemas de cogeração empregando turbina s a gás queimando 
gás natural. Os dados de consumo de combustíveis e os 
custos de emissão são também apresentados na Tabela 4. 



~~-~-~--=-~-· ~------------------------~----~--~----------.... 
Uma observação a ser feita nesta Tabela é que como os 

déficits d~: EE c calor para os segmentos A. B c D são muito 
altos, resolveu-se tàzer a análise para o ciclo de cogeraçào com 
turbinas a gás cm relação a 20% da capacidade, ou seja, equivale 
dizer que seriam necessárias 5 centrais do mesmo porte para o 
atendimento das demandas deficitárias globais. Além disso, os 
valores utilizados refletem melhor as capacidades utilizadas por 
este setor. Então os valores em parênteses no subítem déficit da 
Tabela 4 refere-se ao valor utilizado para a unidade com turbina a 
gás. Também nesta tabela são apresentados os resultados da 
planta de cogeração empregando turbinas a gás. Os acionadorcs 
escolhidos foram: A) celulose: 4 TG Mitsubishi MF III B: B) 
papel: 4 TG Rolls Royce AYON: C) papel sanitário: 5 TG Rolls 
Roycc AVON; D) integradas: 4 TG ABB GT8C + 2 ABB GTI O. 

Indústria de Açúcar c Álcool. Para a realização da análise 
deste setor utilizou-se de dados apresentados por Walter ( 1996). 
O potencial técnico-económico de produção de energia clétrica 
excedente a partir de subprodutos de cana de açúcar utilizando a 
tecnologia CEAT conforme descrita anteriormente é apresentado 
na Tabela 5. 

Tabela 5 - Potencial de produção de energia clétrica excedente a 
partir de subprodutos de cana 

Sistema Tamanho da usina Número de Potencial técnico-
(ton cana/hora) usinas em 1995 económico (MW) 

CEAT 125.0 167 3663 .6 

O período de produção anual deste sctor foi considerado 
sendo 3650 h/ano para o período de safht c 3360 para a entre­
safra. De acordo com estes dados, pode-se determinar a produção 
de cana e de bagaço (considerada como 25% da produção de 
cana) que posteriormente. através dos índices de emissão dos 
principais poluentes do bagaço. apresentados na Tabela L 
determina-se também a emissão total e o custo da emissão para o 
potencial considerado. Compara-se estes níveis de emissão com a 
condição deste potencial ser gerado também cm usinas 
tcrmclétricas convencionais utilizando gás naturaL óleo 
combustível c carvão mineral. Estes dados são apresentados na 
Tabela 6. 

ANÁLISE DOS RESULTADOS 

De acordo com os resultados das Tabelas 2. 3. 4 c 6. os 
seguintes resultados imediatos podem ser observados: 

• geração de excedentes que podem ser incorporados na 
matriz energética brasileira. reduzindo os gastos de expansão pelo 
sctor energético c. pelo outro lado, aumentando a receita do 
investidor: 

• tempos de retorno dos investimentos (TR) de curtos c 
médios prazos. traduzidos pela redução dos custos operacionais 
dos sistemas de cogcração cm relação aos sistemas 
convencionais; 

• redução do consumo de combustível. das emissões de 
poluentes atmosféricos c. consequentemente dos custos de 
emissão. 

Afim de mostrar a relação entre os custos ambientais anuais e 
a capacidade de geração clétrica de cada um dos sctorcs 
analisados, foram elaboradas as figuras I , 2 c 3. 
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Figura I - Resultados dos custos ambientais em relação à geração 
de EE (TJ/ano) para o setor pctroquímico 
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Figura 2a- Resultados dos custos ambientais cm relação à 
geração de EE (T.f/ano) para o setor de papel e celulose 
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Figura 2b - Resultado do custo ambiental do C02 em relação à 
geração de EE (TJ/ano) para o setor de papel e celulose 

CogTV GN oc CM 

Figura 3 - Resultados dos custos ambientais cm relação à geração 
de EE CrJ/ano) para o sctor de açúcar e álcool 



Tabela 2 - Dados de demandas de utilidades e resultados obtidos das centrais de cogeração para o setor petroquímica 

Precursores Amônia Uréia Etilbenzeno/ Metanol PEBD PEAD 
Estireno 

Produção (ton/ano): 4801805 1291703 1211 000 811200 228720 683000 632000 
Demanda EE (MW): 19,0 25,4 2,2 7,0 26,9 31 ,9 9,7 
Demanda CALOR (MW): 401 ,8 64,3 31 ,0 51 ,2 43 ,5 25,4 3 1,3 
Excedente EE (MW): 298,2 28,7 19,2 31 ,6 3,5 0,2 11 ,7 
Consumo combustível (ton/ano): 655938,4 110177,2 49066,7 82395,7 68183 ,2 73600 49066,7 
Tempo retorno (anos) : 2,7 2,7 5,2 4,2 2,1 2,7 3,0 
Custo emissão (mi l R$/ano): 
C02: 35 198 59 12 2633 4421 3659 3949 2633 
S02: 1326 223 99 167 138 149 99 
NOx: 28296 4753 2117 3554 941 3 175 2117 
MP: o o o o o o o 

Tabela 3 - Resultados obtidos das centrais termelétricas consideradas para o setor petroquímica 

Precursores Amônia Uréia Etilbenzeno/ Metanol PEBD PEAD 
Estireno 

Demanda EE: 317,2 54,1 21,4 38,6 33,1 32,1 21,4 
(MW): CALOR: 401 ,8 64,3 3 1,0 51,2 43,5 25,4 31 ,3 

Gas Cons. Comb. EE : 639356 109045 43134 77803 66718 64702 43074 
Natural (ton/ano): CALOR: 285839 45743 22053 36424 30946 18070 22267 
PCI = 51,2 Custo de C02: 49646 8306 3498 6129 5241 4441 3506 
(GJ/ton) emissão 502 1870 313 132 23 1 197 167 132 

(mil R$/ano): NOx: 39911 6677 2812 4927 4213 3571 2819 
MP: o o o o o o o 

Óleo Cons. Comb. EE: 775381 132245 523 11 94356 80912 78467 52238 
Combustível (ton/ano): CALOR: 346653 55475 26745 44173 37530 219 14 27004 
PCI =42,2 Custo de C02: 70823 11 849 4990 8744 7476 6336 5002 
(GJ/ton) emissão 502: 4083 683 288 504 431 365 288 

(mi l R$/ano): NOx: 51961 8693 366 1 64 15 5485 4649 3670 
MP: 4268 714 301 527 451 382 301 

Carvão Cons. Comb. EE : 1601503 273114 108046 194887 167 11 8 162069 107894 
Mineral (ton/ano): CALOR: 715990 114580 5524 1 91236 77515 45262 55775 
PCI = 20,4 Custo de C02 : 146466 24504 10320 18083 1546 1 13103 10344 
(GJ/ton) emissão 502: 222633 37247 15686 27487 2350 1 199 18 15723 

(mil R$/ano): NOx: 28668 4796 2020 3539 3026 2565 2025 
MP: 2217159 370938 156217 273735 234042 198354 156584 

Tabela 4- Dados de demanda de utilidades e do consumo de combustíveis para o setor de papel e celulose 

A- Fabricantes de celulose 8 -Fabricantes de papel C- Fabricantes de papel D - Integradas (papel e 
sani tário celulose 

Produção (ton/ano): 1811 152 1977359 456259 4198112 
Demanda EE (MW): 184,5 175,7 40,5 557,2 
Demanda CALOR (MW): 1549.9 634,25 146,4 3524,7 
Planta cogeração com turbinas a vapor (A, D) e térmica convencional (8, C): 
Consumo de combust ível (TEOC): 
Cavacos: 153088 112221 17068 329132 
Cascas: 71234 6214 o 235420 
Resíduos: 104262 4542 o 13236 
Licor negro (a): 184592 o o 268026 
Licor negro (b ): 720270 o o 1045826 
Déficits (MW): 
EE (ut ilizado TG): 132, I (26,4) 175,7 (35, 1) 40,5 (40,5) 481 ,2 (96,2) 
CALOR ( util izado TG): 466,2 (93,2) 496,7 (99,3) 127,0 (127,0) 1898, I (96,2) 
Custo de emissão (mil R$/ano): 
COz: 5146491,9 368814,5 51187,8 7774627,9 
SOz: 205078,4 15,4 2,13 297784,6 
NOx: 1396,5 409,8 56,9 2363,2 
MP: 343 15 7,9 1475,3 204,8 499470,2 
Planta de cogeração com TG: 
Excedente EE (MW): 3 1,9 23,2 32,4 164,2 
Consumo combustível (ton/ano): 140242,9 154054,7 192568,4 564707,4 
Tempo de retorno (anos): 3,25 2,64 2,73 2,56 
Custo de emissão (mil R$/ano): 
C02: 7653 ,7 8266,6 10587,9 37678,9 
S02: 288,4 311 ,4 398,9 14 19,5 
NOx: 6 152,9 6645,6 8511,7 30290,5 
MP: o o o o 

(TEOC): tonelada equivalente de óleo combustível (PC! óleo combustível: 42,22 GJ/ton); (a) Licor negro utilizado para geração elétrica; 

(b) Licor negro utilizado para geração térmica. 
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Tabela 6 - Dados do consumo de combustível e do custo de emissão para o estudo de caso do setor sucroalcooleiro 

Consumo combustível 

(ton/ano) co2 
Bagaço: 19048437,5 297155,6 
Gás natural: EE 3134095,3 168175,6 

CALOR 1106151,3 59356,1 
Óleo combustível : EE 3800883 ,0 239911 ,7 

CALOR 1341488,1 84674,7 
Carvão mineral: EE 7850494,6 496151,3 

CALOR 2770762,8 175112,2 

(a) particulado sem controle; (b) particulado com lavador de gás 

A Figura I , relativa ao setor petroquímica , mostra 
claramente que a geração combinada de energia térmica e 
elétrica empregando turbinas a gás fornece o menor custo 
específico de emissão e, que a pior condição se refere ao caso 
da geração em termelétricas convencionais utilizando-se 
carvão mineral. Esta condição fortalece ainda mais as 
vantagens da cogeração tanto no que diz respeito à redução 
do consumo de combustível. como também nas quantidades 
de poluentes emitidos e do custo destas emissões. Para o 
resultado da indústria de papel e celulose, figuras 2a e 2b, 
analisou-se em separado as emissões do C0 2 pois seu valor 
era muito maior do que a emissão dos demais poluentes. 
Observou-se que a cogeração com turbinas a gás empregando 
gás natural apresenta um custo específico de emissão bem 
menor do que a cogeração com turbinas a vapor utilizando 
como combustível os resíduos de processo. Para o setor 
sucroalcooleiro, Figura 3, o bagaço mostrou ser um pouco 
mais contaminante do que o gás natural e o óleo diesel. 

Em relação a utilização de biocombustíveis para a 
satisfação das demandas energéticas, cabe mencionar que 
estes apresentam menores poderes caloríficos do que os 
combustíveis fósseis e , por isso, necessitam de maiores 
quantidades para uma mesma geração. Porém como o custo 
destes combustíveis é muito baixo ou nulo pelo fato de serem 
resíduos do próprio processo, é economicamente viável a 
utilização desses combustíveis para a cogeração. 

Além disso, por se tratarem de ser biocombustíveis, 
enquanto da plantação de árvores, matéria prima para a 
produção de papel e celulose e de cana de açúcar, matéria 
prima para a produção de álcool e açúcar, as emissões de co2 
devem ser desconsideradas pois o processo de fotossíntese 
absorve este contaminante. 

CONCLUSÕES 

Este estudo permite mostrar que uma maior utilização dos 
sistemas de cogeração na matriz energética brasileira traria 
benefícios claros, tanto no que diz respeito à redução do 
consumo de combustível como também dos níveis de emissão 
dos contaminantes atmosféricos e, por consequência, dos 
custos dessas emissões. Além disso, esses sistemas são 
viáveis em relação aos aspectos técnicos e econômicos tendo 
em vista um menor tempo de retorno do projeto, permitindo a 
geração de excedentes de energia elétrica que pode ser 
incorporado na capacidade instalada do país e que representa 
um lucro agregado para o autoprodutor, além do benefício do 
autosuprimento. 
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ABSTRACT 
ln this paper a comparison between environmental impacts for 
the cases of supplying of a thermal and electrical demand using 
gas turbine cogeneration or electricity generation in conventional 
thermal plants is done. The fuel assumed for cogeneration is 
natural gas and for the thermal plants, fuel oil and coai are 
considered too. C02, S02, NOx and particulate matter emissions 
are analised on the base of available emission factor data. ln the 
paper energy and environmental costs are quantified to show that 
cnvironmental cost internalization, shows the advantages in the 
reduction ofboth fuel consumption and atmospheric emissions. 
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SUMARIO 
Os ciclos de potência, que utili::.am turbinas a gás e gaseificadores de biomassa. representam uma 
interessante alternativa para a auto produção de energia elétrica e calor de processo em indústrias. 
principalmente, naquelas onde a disponibilidade de resíduos é' sigmjicativa, como é o caso das 
madeireiras. No presente trabalho, faz-se wna análise termodinâmica e econômica dos ciclos Simples e 
ST/G, com cogeração, utili:ando biomassa gaseificada associado à turbinas a gás. com o intuito de se 
determinar os pontos de operação para o ciclo, atendendo aos critérios termodinâmicos e econômicos. 

INTRODUCÀO 

Perante ao atual estado de desenvolvimento. os ciclos térmicos 
com cogeração e turbinas a gás utilizando biomassa gaseificada, 
têm se mostrado como uma alternativa interessante para 
incrementar a auto produção de energia elétrica e calor de processo, 
em segmentos industriais. que demandam estes vetores energéticos, 
principalmente onde a geração de resíduos de biomassa é 
significativa e a custos praticamente desprezíveis, como o caso das 
indústrias madeireiras, aqui representadas pelas serrarias, indústria 
de compensados e indústria de aglomerados. 

No presente trabalho. baseando-se em modelagens 
termodinâmicas. desenvolveu-se um programa computacional que 
pern1ite simular pontos de operação que atendam aos critérios 
tennodinâmicos e económicos para o ciclo simples e o ciclo com 
injeçào de vapor, denominado STIG (Steam lnjected Gas Turbine) 
os quais empregam turbinas a gás e aproveitam os resíduos de 
biomassa gerados no processo de beneficiamento da madeira. Os 
resultados da análise termodinâmica são apresentados. de forma que 
permitam a verificação da potência elétrica e do calor útil gerados 
cm função da relação de pressão do ciclo (RP) e da temperatura dos 
gases na entrada da turbina (TET). 

Na análise económica. foi utilizado como indicador 
económico para o investimento. o tempo de retorno. 
relacionando-o ao tàtor de capacidade e aos parâmetros (TET) c 
(RP) mencionados anteriormente. E finalmente, realizou-se um 
estudo paramétrico onde é permitido avaliar o comportamento do 
tempo de retorno frente a variações nos custos do combustível 
fóssil, utilizado na complementação térmica. tarifa de energia 
clétrica, investimento e variações na taxa de juros. 

INDÚSTRIA MADEIR EIRA 

É o ramo da atividade que possui. atualmente. uma posição 
expressiva na produção de madeira beneficiada no Brasil 
processando por volta de 14% do total da madeira advinda do 
setor florestal que engloba também o fornecimento para os 
setores de Celulose e Carvão Vegetal, conforme dados da 
Sociedade Brasileira de Silvicultura ( 1990). 

As indústrias deste setor. produzem grande quantidade de 
resíduos no processo de beneficiamento da madeira, constituído, 
entre outros, de pó de serra, costanciras e peças fora dos padrões 
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de qualidade. Foram utilizados. conforme tabela a seguir. os 
seguintes valores baseados nos dados da FAO ( 1990) para o 
percentual de geração de res íduos em função do volume recebido 
para o beneficiamento. 

Tabela I - Percentual de geração de resíduos 

TiEo de indústria 
Serrarias 
Fábrica de compensados 
Fábrica de a~lomcrados 

Percentual de geração de resíduos 
50 
40 
30 

Estas indústrias demandam energia elétrica, para acionamento 
das máquinas. e calor em algumas etapas do processamento, 
principalmente. na secagem do produto fin al a fim de atingir 
padrões de umidade que elevem a qualidade destes produtos. A 
tabela 2. a seguir, most ra o consumo médio de energia elétrica e 
térmica por metro cúbico de madeira processada c as respectivas 
potências demandadas para cada modalidade de indústria, 
segundo dados da FAO ( 1990). Para a determinação destas 
potênci as considerou-se um volume de 200m3 processados 
diariamente. de modo contínuo. utilizando-se do valor do 
percentual de geração de resíduos conforme tabela I. 

Tabela 2- Consumos específicos c demandas de elctricidade e 
calor de processo para cada segmento da indústri a madereira 

Calor Eletricidade ---------·------ -----------
Especílic Potência Específica Potênci a 

o (kW) (kWh/m3
) (kW) 

(kWh/m3
) 

Serrarias 472 3.933 72 600 
Compensados 1541 12.842 230 1.917 
J\glomerados 819 6.825 180 1.500 

O calor de processo deve ser entregue para o sistema na forma de 
vapor saturado com temperatura compreendida na faixa de I 00 a 150°C. 

CICLOS DE POTI~NC IJ\ A SEREM ESTUDADOS 

Ciclo Simples de Turbina a Gás. Este ciclo é o mais simplificado, 
conforme mostra a Figura I . O ar necessário para a gaseificação é 
fornecido por um blowcr (soprador). Os gases gerados no 



gaseificador submetem-se a um processo de resfriamento para 
que seja feita a limpeza dos mesmos antes de serem enviados à 
câmara de combustão. Neste ciclo e no ciclo STIG. como será 
visto. é introduzido um trocador de calor entre o gaseificador e 
o compressor de gases (combustível). com a finalidade de 
aproveitar o calor sensível dos gases na saída do gaseificador 
pré-aquecendo a água de alimentação da caldeira de 
recuperação. 

Figura I - Ciclo simples de turbinas a gás 

Após o resfriamento e limpeza. é realizado a compressão 

destes gases para que sejam introduzidos na câmara de 
combustão juntamente com o ar a alta pressão. fornecido pelo 

compressor principal. Estes ao deixarem a cãmara de 

combustão. estão sob a forma de gases produtos da combustão 
cm alta temperatura e expandem-se na turbina gerando 

eletricidade. Na saída da turbina. normalmente. os gases estão 

a alta temperatura. portanto podem ser introduzidos em uma 
caldeira de recuperação, onde se permite gerar vapor para o 

processo de beneficiamento da madeira. Devido a alta demanda 

de calor de processo. estas indústrias. geralmente, necessitam 

de uma complementação térmica através da queima 

suplementar utilizando um combustível fóssil na caldeira de 

recuperação. Nos ciclos propostos. são utilizados gases da 

combustão, na saída da caldeira de recuperação. a uma 

temperatura suficiente para promover a secagem dos ~esíduos, 

antes de serem enviados ao gaseificador propriament~ dito. 

- Ciclo de turbina a gás com injeção de vapor. Este ciclo 

diferencia-se do anterior. basicamente. na injeção de vapor. 

oriundo da caldeira de recuperação. que ocorre no ar da 

descarga do compressor conforme mostra a Figura 2. Portanto. 

é obtido um fluxo de massa de fluido de trabalho maior. através 

da turbina, em relação ao compressor. contribuindo desta forma 

para o aumento da potência líquida c da eficiência do ciclo. 

Com a injeção de vapor. ocorre um aumento do calor específico 

à pressão constante (Cp ), o que contribui, moderadamente. para 

o incremento de trabalho no ciclo. Além do aumento na 

potência específica e da eficiência do ciclo. a injeção de vapor, 
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na câmara de combustão. auxilia na diminuição de emissão de 

No, (Boyce, 1982, Larson e Willians. 1987. Fraize e Kinney, 

1979). 

Figura 2 - Ciclo de turbina a gás com injeção de vapor 

RESULTADOS DA ANÁLISE TERMODINÂMICA 

A seguir. apresentam-se os resultados da análise 
termodinâmica. onde podem ser verificados a potência elétrica 
(Pot) c o calor útil (Cug) gerados a partir de resíduos de biomassa 
para o ciclo Simples. É possível obter-se diferentes valores para 
os vetores energéticos. mencionados acima. através de 
combinações entre a temperatura dos gases na entrada da turbina 
e relação de pressão do ciclo. conforme mostram as tabelas 3,4 c 
5. 

Tabela 3 - Potência elétrica e calor útil produzido pelo ciclo a 
partir dos resíduos de biomassa em uma serraria 

TE1·~1200 K TET~I300 K TET~I.JOO K 

RP Pot (kW) Cu~(kW) Pot (kW) Cug(kW) Pot (kW) Cu~(kW) 

lO 1533 1570 1515 1977 1498 1769 

15 1739 1305 1721 1421 1702 1519 

20 1873 1121 1855 1246 1826 1350 

25 1970 981 1952 1113 1933 1222 

30 2046 866 2028 1005 2009 1119 

Tabela 4- Potência elétrica e calor útil produzido pelo ciclo a 
partir dos resíduos de biomassa na indústria de compensados 

TET~I200 K TET~I300 K TET~I400 K 

RP Pot (kW) Cu~(kW) Pot (kW) Cus(kW) Pot (kW) Cue(kW) 

lO 1226 1256 1212 1341 1198 1415 

15 1391 1044 1376 1136 1361 1215 

20 1498 897 1484 996 1468 1080 

25 1576 784 1562 890 1547 977 

30 1636 692 1622 804 1607 895 



Tabela 5 - Potência elétrica e calor útil produzido pelo ciclo a 
partir dos resíduos de biomassa na indústria de aglomerados 

TET~I200 K TET~I 300 K TET~ I400 K 

RP Pot (kW) Cug(kW) Pot (kW) Cu~( kW) Pot (kW) Cu!i(kW) 

lO 91 9 942 909 1006 898 1061 

15 1043 783 1032 852 1021 91 I 

20 1123 673 I I 13 747 I 101 810 

25 1186 588 I I 7 I 667 1060 733 

30 1227 519 1217 603 1205 671 

ANÁLISE ECONÔMICA 

A formulação a seguir permite avaliar a viabilidade 
econômica em se implantar um ciclo de potência com cogeração. 
Para este estudo, foi utilizado o indicador econômico tempo de 
retorno. É importante ressaltar que esta análise deve ser 
considerada como uma estimativa preliminar, pois a 
determinação exata dos custos é dificil , e só pode ser obtida 
diretamente com os fornecedores dos equipamentos, ou melhor. 
após a implantação efetiva do projeto. quando já incidiu uma 
série de custos referentes as taxas, seguros, transportes , entre 
outros. 

Relação de custos. A fim de se avaliar a viabilidade. para que 
seja implantado um sistema de cogeração. é necessário 
determinar os custos de in vestimento, operacional anual com 
cogeração e sem cogeração. 

Para o custo operacional anual sem cogeração. considera-se 
que toda a energia elétrica é comprada, possivelmente, de uma 
concessionária, assim como o combustível, que seria queimado 
em uma caldeira para produzir calor de processo. Portanto a 
relação que define o custo pode ser vista a seguir: 

$C conv = ( Y e c W d + Y c Q u ] H 
Eb 

onde: 

(I) 

Y/ - Preço de compra de energia elétrica ,(US$/MW) 

W d- Demanda média de potência elétrica. (MW) 

Y c - Preço do combustível: (US$/TON) 

Qu - Demanda média de energia térmica,(MW) 

Eb - Rendimento do sistema convencional,(-) 

H -Número de horas anuais de operação.(-) 

O custo operacional anual com cogeraçào está diretamente 
relacionado à política de operação adotada para o 
funcionamento do sistema. Neste estudo, o combustíve l 
utilizado para geração de cletricidade c parte do calor de 
processo é o resíduo de madeira. obtido a partir do 
beneficiamento da madeira, que é produzido de forma 
constante ao longo do tempo. Também é considerado constante 
a demanda de energia clétrica e calor de processo, pelas 
indústrias em estudo, e a geração destes através dos ci clos 
propostos ao longo do tempo. Torna-se necessário saber se a 
quantidade de energia produzida, ( elétrica c calor), é suficiente 
para atender a demanda do processo . Caso não sej a possível. a 
complementação de energia será feita comprando-se de uma 
concessionária. O mesmo ocorre com o calor. onde a 
necessidade de complementação térmica será fei ta mediante a 
queima de combustível fóssil , na caldeira de recuperação. 
adquirido a preço de mercado. Por outro lado, se houverem 
excedentes de energia, estes serão negociados com a 
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concessionária. Portanto. o custo operacional anual com 
cogeração. segundo as suas respectivas condições, pode ser 
expresso de acordo com formulação a seguir: 
a) Quando a energia clétrica produzida, pela planta de cogeração, 
for maior que a energia requerida pelo processo, tem-se: 

- 1-;Q, Y,""'Q; .v ' I 
$(,x-[-+---~ (lf,,x-U" )]H+O&Af,,"" (2) 

Eh Eh 

onde: Y/Jio - Custo do resíduo de biomassa,(US$/GJ) 

b) Quando o consumo de energia elétrica. pelo processo das 
indústrias. for maior que a planta é capaz de produzir. tem-se: 

$C =(YcQu + Y,B'"QG -Y c(W -W )]H+O&M 
cog e d cog ad 

·eb Eb 
(3) 

O custo de investimento ou custo de cap ital é a parcela 
associada aos investimentos necessários à implantação do 
empreendimento energético. fund amentalmente 
correspondente aos preços dos equ ipamentos que foram 
obtidos a partir de contato com fabricantes, fazendo-se 
analogia com outras plantas do gênero e utili zando-se 
estimativas de custo. apresentadas por Bohem ( 1987). o qual 
emprega relações do tipo: 

C=Cr *(S/SR)m (4) 

Sendo C o preço do equipamento a determinar. Cr o preço 
de um equipamento de referênci a válido para uma capacidade 
de referencia SR (ambos tabelados), S a capacidade do 
equipamento onde se deseja determinar o custo e m o fator de 
escala na correlação entre custo c o porte do equipamento 
(também tabelado). Para os componentes onde fo ram 
admitidos seus preços, utilizou-se os seguintes critérios: 
a) Instrumentação e controle foram admitidos como 4% do 
custo de investimento conforme mencionou Ree e Waldheeim 
( 1996). 
b) Secador de biomassa foi admitido como 5% do custo de 
investimento . 
c) O preço da caldeira de recuperação foi admitido como 17% 
do preço da turbin a. conforme mencionou Walter e 
Llagostera( 1995). 

Desta maneira. o custo g lobal de investimento em 
equipamentos será o somatório dos preços dos equipamentos 
que compõem o sistema. 

Na implantação efetiva de uma planta, com a finalidade de 
gerar energia. incide uma série de custos a lém do investimento 
cm equipamentos. Estes se traduzem em transporte, taxas, 
obras civis. montagem. entre outros. Tais custos não são de 
fácil determinação e assumem valo res diferentes para cada 
planta. pois dependem de uma série de condições, como 
localidade, legislação vigente em cada pais ou estado. 
incentivos, disponibilidades locais, o possível aprove itamento 
de uma infra-estrutura j á existente (obra civil , equipamentos 
auxiliares) e etc. Para estes custos adicionais, neste estudo, foi 
considerado um percentual de 50% do custo de in vestimento 
em equipamentos. De posse dos custos. mencionados 
anteriormente. e taxa de juros corrente. pode-se determinar o 
tempo de retorno para o investimento da seguinte forma: 



i 
-ln(l+ - ) 

TR = ---,---..:..:1 0'.'-"0'---­
ln(l- _i_* $Cinv 

100 óCOcog 

onde: 
i - Taxa de juros, (%) 
$Cinv - Custo de investimento, (mil US$) 

(5) 

óCOcog- Economia anual devido a cogeração. (mil US$) 

Para o estudo da viabilidade económica realizado neste 
trabalho, utilizou-se dos seguintes valores: 
Item 
Preço do combustível fóssil 
Preço do resíduo de biomassa 
Preço da energia elétrica para 
venda 
Preço energia elétrica para compra 
Preço tarifa de demanda 
contratada 
Taxa de juros ou atratividade 
Vida útil dos equipamentos 
Fator de operação e manutenção 
Valor residual dos equipamentos 
ao fim da vida útil 

150 US$/ton 
O US$/ton 

35 US$/MWh 

60 US$/MWh 
5000 US$/MW 

5 % 
20 Anos 

5 % 
5 % 

RESULTADOS DA ANÁLISE ECONÓMICA 

Para a obtenção destes resultados. foram admitidas uma série 
de condições, conforme menciona-se a seguir: 
- As potências das turbinas especificadas são 1500. 1235 kW 
(Kawasaki) c 900 KW (Yanmar) para a serraria . indústria de 
compensados e aglomerados respectivamente. 
- Considerou-se o mesmo custo de investimento para o ciclo 
simples e STIG. 
- O custo dos gaseificadores foram obtidos em função das 
capacidades térmica, segundo o fabricante (TPS). 
- Para o ciclo STIG não existem turbinas nas faixas de potências 
obtidas perante a simulação termodinâmica, no entanto, 
pressupondo que, futuramente, haja interesse por parte dos 
fabricantes em confeccionar estas, seja por questões ambientais 
ou mesmo econõmicas, será feita a análi se considerando a sua 
existência. 
- O custo dos resíduos de biomassa será desprezado. 
- As turbinas a gás, selecionadas para as três indústrias, 
trabalharam com temperaturas dos gases, na entrada da turbina, à 
1300K e uma relação de pressão igual a I O. No entanto, existe 
uma série de outros pontos de operação para o ciclo. É 
importante ressaltar que cada ponto refere-se a um conjunto 
específico de equipamentos, visto que a turbina a gás deve 
trabalhar no ponto de projeto. Entretanto. será considerado que 
não ocorrerá variação no preço destes componentes para 
diferentes pontos de operação das turbinas, descriminados 
anteriormente. Pontos estes simulados, compreendendo os 
seguintes intervalos : Relação de Pressão de I O a 30; Temperatura 
dos Gases na entrada da turbina de I 000 a 1500K. 

Será considerado um consumo de I O K Wh/m3 no 
condicionamento dos resíduos de biomassa gerados no processo. 
para enviá-los ao gaseificador em condições adequadas 
(tamanho). 

Descrição dos resultados obtidos. Os resultados obtidos no ciclo 
STIG não se mostraram satisfatórios devido a pequena economia 
obtida dos custos operacionais, para planta que opera com 
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cogeração, assim o tempo de retorno para o investimento fica 
indeterminado, segundo a equação (5). Tal fato justifica-se, 
principalmente, devido estas indústrias requererem calor de 
processo além do obtido somente a partir da cogcração. 
Portanto, há necessidade em se fazer queima suplementar a fim 
de suprir esta demanda. Além disso, quando se opta por trabalhar 
com um ciclo STIG, tem-se a necessidade de suprir a quantidade 
de vapor a ser injetada na turbina a gás, o que normalmente é 
feito na condição de superaquecido e com pressões um pouco 
superiores à pressão do ar na entrada da câmara de combustão, 
propiciando maior consumo de combustível fóssil e 
conseqüentemente maiores custos, quando comparado ao ciclo 
simples de turbinas a gás. 

A seguir, é verificado o tempo de retorno para o ciclo 
simples. nas três modalidades de indústria em estudo conforme 
mostram as figuras 3. 4 e 5. O tempo de retorno é relativamente 
elevado, principalmente, devido ao alto custo de investimento 
perante as potênci as instaladas. 

TR (Anos) 
16 
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12 

10 

8 

6 
~serrarias 

4 
-e--lnd. de comp. 

-lr-lnd. de Aglom. 
2 

o 
0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 

Fc(·) 

Figura 3 - Tempo de retorno (TR) para investimento, em função 
do fator de capacidade, para TET= 1300K e 

relação de pressão= I O. 

Conforme pode ser visto na fi gura 3, que mostra o 
comportamento do tempo de retorno para o investimento em 
função do fator de capacidade. como era esperado, a medida que 
aumenta-se o número de horas anuais trabalhadas levar-se-à 
menores tempo de retorno para o investimento. 

TR (Anos) 
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Figura 4 -Tempo de retorno para investimento em função 
temperatura dos gases, na entrada da turbina a gás. para fator de 

capacidadc=O. 7 e relação de pressão do ciclo= I O. 

A tigura 4 apresenta um comportamento diferenciado para 
indústrias de compensados e aglomerados em relação às serrarias, 
por apresentarem tempos de retorno ascendentes, à medida que, a 
temperatura na entrada da turbina a gás é aumentada. Isto ocorre 



devido a um limite de temperatura imposto à caldeira 
recuperação. Por questões construtivas, conforme mencionou 
V. Ganapathy ( 1991 ), a caldeira deve operar à temperatura 
máxima de 1200 K. Este comportamento, a princípio, 
mostra-se contraditório pois, à medida que se aumenta a 
temperatura na entrada da turbina a gás ocorrerá maior 
produção de eletricidade e calor de processo, implicando em 
menor quantidade complementar destes vetores energéticos e 
consequentemente, menor custo operacional que se tradu z em 
um decréscimo no tempo de retorno para o investimento. 
Entretanto, para melhor entendimento, neste ponto, 
menciona-se, sucintamente. a forma que o sistema opera: 
primeiramente, é verificado se a qu antidade de vapor 
produzida pela caldeira, através dos gases de escape da 
turbina, é suficiente para suprir a demanda. Caso não seja, 
faz-se uma injeção de combustível fóssil e calcula-se a nova 
temperatura dos gases. Se esta temperatura for maior que 
1200K, é injetado uma quantidade extra de ar para que este 
limite não seja suplantado e verifica-se, por processo 
iterativo, a quantidade de vapor gerada. É importante 
ressaltar, que o aporte de calor para caldeira, com injeções de 
combustível e ar, se forem necessários, ocorre devido ao 
aumento da temperatura dos gases e sua massa, sendo o 
primeiro bem mais sensível. Então, se a quantidade de vapor 
a ser produzida, não for atingida para temperatura dos gases 
inferior a 1200K, ocorre um consumo de combustível fóssil 
maior. Desta forma, quanto maior a temperatura na entrada da 
turbina, para mesma relação de pressão, maior será a 
temperatura na sua saída e mais rapidamente se atinge o 
limite imposto pela caldeira, e se ainda não estiver satisfeita a 
demanda de vapor, o maior consumo de combustível. 
traduzido em custo, suplanta o ganho com o aumento da 
potência elétrica produ zida resultando em tempo de retorno 
maior para o investimento. 

A figura 5 mostra que a medida que aumenta-se a RP do 
ciclo incrementa-se significativamente a energia elétrica 
gerada que traduzida em custo afeta de modo expressivo na 
economia operacional. Somente na serraria gera-se 
excedentes de energia que são negociados a 35 US$/MWh, ao 
passo que nas demais deixa-se de comprar o incremento de 
energi a obtido a 60 US$/MWh fazendo com que estas curvas 
sejam mais sensíveis. 
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Figura 5 - Tempo de retorno para investimento, em função da 
relação de pressão do ciclo, para fator de 

capacidade=0.7 e TET= 1300K. 

É importante observar que considerando Rp= I O, 
TET= 1300K e fator de capacidade=0.7, a industria de 
aglomerados se mostra a mais interessante para 

implementação desta tecnologia. ou seja, é a que apresenta o 
menor tempo de retorno para o investimento. A seguir será 
feito um estudo sensibilidade envolvendo os parâmetros 
principais que intluenciam de forma significativa na 
atratividade dos ciclos de potênc ia propostos. 
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ESTUDOS PARAMÉTRICOS 

A partir dos resultados obtidos com valores admitidos para 
os parâmetros juros, custo de investimento, tarifa de energia 
elétrica, combustível fó ssil utilizado na complementação 
térmica apresenta-se uma análise paramétrica para cada 
modalidade de industria cm estudo. Estes estudos medem o 
impacto em relação à variações incrementais dos parâmetros 
mencionados anteriormente na so lução global. Nesta análise 
as variações incrementai s foram feito s reduções de -20%, -
I 0% e aumentos de I 0%, 20% nos dados do caso base 
conforme mostra a tabela 6. 

Tabela 6- Variação de parâmetros para estudo de sensibilidade 

Variável em estudo Caso Percentual de variação 
base 

-20% -lO% 10% 20% 
Juros(%): lO 8 9 li 12 
Combustível ($/ton) 
Geração de calor: 150 120 135 165 180 
Tarifa de compra de 50 40 45 55 60 
energia clétrica 
Custo de CI 0,8.CI 0.9.CI I ,I. CI 1,2.cl 
investimento~mil$) 

A seguir podem ser vistas as figuras 6, 7 c 8 que permitem 
cotejar o tempo de retorno frente as variações propostas na tabe!a 
(6). 
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Figura 6 - Sensibilidade do tempo de retomo para o caso da 
serraria 

Como pode ser visto na figura 6 o comportamento no tempo de 
retorno frente a variações no custo de investimento. Caso o custo 
de investimento decresça em 20% do valor base ocorrerá uma 
diminuição no tempo de retorno, originalmente em 9,56 anos 
passando a 7,26 anos. tornando, desta forma, o empreendimento 
mais atrativo. 
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Figura 7 -Sensibilidade do tempo de retorno para o caso da 
indústria de compensados 

Para a industria de compensados como pode se ver na fi gura 7 o 
tempo retorno é também bastante sensível à variações no preço 
das tarifas de energia. Caso o preço das tarifas aumente 20% faz 
com que o tempo de retorno caia de 10,27 para 8.3 anos. 
Com relação ao custo de investimento considerando um 
decréscimo de 20% no mesmo é possível atingir 7, 76 anos frente 
aos I 0.27 obtido no caso base. 

A industria de aglomerados apresenta um comportamento 
bastante similar as demais sendo que uma retração no custo de 
investimento de 20% e um aumento no preço de energia 20% 
implica em tempo de retorno de 7.07 c 7. 71 anos 
respectivamente. tendo cm vista que este situava-se originalmente 
cm 9.3 anos. 
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Figura 8- Sensibilidade do tempo de retorno para indústria de 
aglomerados 

Os resu ltados desta análise de sensibilidade mostraram 
valores similares para os distintos segmentos estudados. onde se 
evidencia a maior influência das tarifas de energia elétrica e do 
custo de investimento, sobre a economicidade do sistema de 
cogcração. 

CONCLUSÕES 

Este estudo tem por finalidade mostrar que a utilização de 
biomassa gaseificada com turbinas a gás cm sistemas de 
cogeração, para indústria madeireira, processando 200m3 de 
madeira diariamente, ainda não se mostra muito atraente, devido. 
principalmente, ao alto custo de investimento frente as potências 
geradas a partir dos resíduos provenientes do processamento da 
madeira. Porém, conforme pode ser visto nas curvas do estudo de 
sensibilidade, ocorre uma retração no tempo de retorno devido ao 
aumento nas tarifas de energia, queda no custo de investimento c 
redução na taxa de juros. A queda no custo de investimento. é 

uma tendência bastante provável, tendo boas perspetivas na 
geração de potência em ciclos que utilizam biomassa gaseificada. 
Caso isto venha a se confirmar e os gaseificadores passarem a ser 
produzidos cm série, naturalmente, pode se obter menores custos. 
As turbinas a gás também possuem tendência de queda nos 
preços. Desta forma, é possível uma retração no custo de 
investimento já que a participação do gaseificador e turbina a gás 
no custo com equipamentos é expressivo situando-se por volta de 
76%. 

O aumento Gas tarifas de energia é uma tendência natural para 
o cenário brasileiro, pois estas ficaram reprimidas em função de 
uma série de planos econômicos. Com relação a taxa de juros, 
caso haja interesse por parte do governo em conceder incentivos 
à implementação desta tecnologia, seja por questões ambientais 
ou econômicas. é provável, que surjam financiamentos com taxas 
melhores. Portanto, existe uma série de fatores coadjuvantes para 
a implementação desta tecnologia e futuramente, pode vir a ser 
uma realidade. principalmente, aplicando-se a potências maiores, 
onde as vantagens da cogeração se façam sentir. 
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ABSTRACT 

Gas turbincs fueled by biomass 1oom as an interesting 
alternative to meet eletricity and steam to those industries that 
have a huge availibility of residues, such as wood industry. This 
work aims at making a thermodinamical and economical 
assesment of simple cycle gas turbine and steam injected gas 
turbine cicie integred with gasifiers in arder to determine the 
operational parameters in the wood industry. 
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SUMÁRIO 
Este trabalho apresenta uma análise dos aspectos energéticos e económicos do impacto da opção tarifária para 
a energia elétrica a ser eventualmente adquirida da concessiOJ:zária sobre concepção e a operação de um 
sistema de cogeração, tomando-se em conta as curvas de consumo em patamares para as demandas d<. 
eletricidade, calor e frio e considerando-se as distintas fanfas praticadas pelo setor elétrico brasileiro, ou seja, 
convencional. horosazonal azul e horosa::.onal verde. Dos resultados fica claro que a configuração 
recomendável para o sistema de cogeração muda tanto em relaçclo à quantidade de equipamentos e de suas 
capacidades como também na forma de atendimento das demandas, emjimção do tipo de tarifa adorada. 

INTRODUÇÃO 

A cogeraçào, ou produção combinada de energia térmica e 
elétrica a partir da queima de um mesmo combustível c uso 
sequencial do calor residual , representa uma tecnologia de 
conversão energética com alto desempenho e reduzidas perdas 
para o ambiente. O crescimento da oferta de gás natural no Brasil 
vem incrementando as possibilidades da utilização de turbinas a 
gás e motores alternativos a gás em sistemas de cogeração, que 
permitem o uso racional e econômico deste combustível para fins 
energéticos. 

Também como vantagens dos sistemas de produção 
combinada de energia elétrica e térmica pode-se destacar 
(Nogueira, 1996, Walter ct ai., 1996): 
• as turbinas a gás e motores alternativos permitem o 
atendimento das necessidades energéticas de consumidores 
industriais e comerciais cujas demandas situam a partir de 
centenas de kW elétricos e com demandas térmicas acima e/ou 
abaixo da temperatura ambiente: 
• o atual estágio de desenvolvimento de sistemas que permitem 
utilizar combustíveis não fóssei s, como os derivados de 
biomassa, em gaseificadores associados a turbinas a gás c 
motores de combustão interna com recuperação do calor residual 
em caldeiras de recuperação: 
• a possibilidade da geração descentralizada com unidades 
menores e modulares próximas ao ponto de consumo (o que 
reduz custos de transmissão), apresentando custo reduzido e 
menores prazos para a implantação c elevada eficiência 
energética (maior fator de utilização de combustível): 
• a nova legislação normativa c tarifária que está sendo 
implementada no setor energético brasileiro, com a 
regulamentação da compra dos excedentes de energia elétrica de 
autoprodutores e com a introdução do produtor independente de 
energia juntamente com a garantia de livre acesso aos sistemas de 
transmissão c distribuição: 
• as limitações econômicas das concessionárias de elctricidade 
faz com que estes sistemas de produção combinada de energia 
elétrica e térmica tenha uma particular importância, uma vez que 
eles apoiam-se principalmente no capital privado gerando um 
estímulo à competição na oferta energética, sendo apontada como 
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uma das maneiras de associar a 1111C1at1va privada na busca de 
saídas para o descompasso entre a oferta e a demanda de energia: 
• outra razão para que essa alternativa seja reforçada são as 
crescentes restrições ambientais relac ionadas às hidroelétricas de 
grande porte. ou às termoelétricas nucleares e àquelas 
alimentadas por combustíveis fósseis para a geração apenas de 
energia elétrica: 

Porém para o planejamento de centrais de cogeração, alguns 
condicionantes prioritários devem ser atendidos: oferta do 
combustível utilizado, disponibilidade de recursos técnicos para 
operação e manutenção. selcção criteriosa do tipo de 
equipamento a instalar, do número total e de suas capacidades, a 
confiabilidade e disponibilidade dos sistemas, atendimento dos 
requisitos de cconomicidadc c redução dos níveis de emissão de 
poluentes (Teixeira, 1997). 

Considerando esses fatores. o trabalho visa mostrar quais os 
impactos na concepção de um sistema de cogcração quando se 
consideram as distintas taritàs praticadas pelo setor elétrico 
brasileiro. De início pode-se concluir que para cada tipo de 
tarifação - convencional. horosazonal azul e horosazonal verde -
a unidade de cogeração muda seu perfil tanto cm relação à 
quantidade de equipamentos c de suas capacidades como também 
do atendimento das utilidades, permitindo uma transação de 
déficits e excedentes entre os produtores de energia elétrica c as 
concessionárias. possibilitando vantagens para ambos os lados. 

Neste trabalho utili za-se de uma metodologia para a 
especificação c operação ótimas de sistemas de cogeração, cujo 
objetivo é encontrar o menor custo para a produção energética e 
atendendo às demandas de energia clétrica, calor de processo e 
frio dadas 'a priori, (Teixeira. 1997). 

CARACTERIZAÇÃO DO PROBLEMA 

O quadro sócio-cconômico bras ileiro dos últimos anos, por 
diversos motivos, tem apresentado um contínuo crescimento da 
demanda de energia elétrica, exigindo a expansão do sistema para 
atendê-las. Tendo cm vista o atual ritmo de crescimento do 
consumo industrial c comercial c também que a capacidade de 
atendimento desta expansão, mediante tecnologias convencionais 
por parte do setor clétrico tradicional, vem se mostrando cada 



vez mais limitada. inclusive apontando-se riscos de déficit a 
médio e curto prazo, a expansão da cogeração parece encontrar 
seu momento propício de crescimento destacando-se como um 
dos principais e, com certeza. mais racionais meios para inserir 
novas unidades de produção de energia elétrica à capacidade 
instalada no Brasil. 

Como o consumo de energia elétrica ocorre de modo desigual 
ao longo do tempo, o custo de seu fornecimento está relacionado 
diretamente com o período de atendimento das cargas. Por 
exemplo, durante os meses de baixa hidraulicidade e nos horários 
de ponta, devido à menor disponibilidade de energia ou à elevada 
concentração da demanda, é mais alto o custo da energia 
produzida. Buscando sinalizar estes custos para o consumidor. a 
partir de meados dos anos oitenta, foi implantada no Brasil uma 
estrutura tarifária horosazonal para a energia elétrica. com 
valores distintos para a energia e a potência conforme o período 
em que se dá o consumo. Esse modelo tarifário tem como 
objetivo induzi r o consumidor a utilizar a energia elétrica de uma 
forma mais racional , promovendo seu uso durante os períodos de 
menor demanda (maior di sponibilidade) e. por consequênci a. de 
custo mais barato, bem como induzindo à redução dessa 
demanda nos períodos de ponta. Deste modo, a tari1à atualmente 
cobrada pelas concessionárias da maioria dos consumidores 
industriais brasileiros leva cm conta tanto as horas do dia (horas 
de ponta e fora de ponta), bem como os dias da semana (dias 
úteis. final de semana e feriados) , além dos meses do ano (meses 
úmidos e secos) (DNAEE, 1985). 

Assim, no planejamento básico de sistemas de cogeração. 
uma das tarefas de projeto mais importante é determinar a 
configuração ót ima da central pela seleção criteriosa do número 
total e capacidade dos eq uipamentos, bem como as demandas 
máx imas de energ ia da concessionária, ou seja. determinar 
otimamentc tanto a energia a ser comprada como também o valor 
máx imo de demanda contratada e. eventualmente a energia a ser 
vendida, sempre dentro dos condicionantes tarifários dados pelas 
concessionárias. 

METODOLOGIA APLICADA 

A configuração bási ca do sistema de cogeração adotado 
inclui motores Diesel (M). caldeira de recuperação (Rcc). 
caldeira de processo (Proc), ·chiller' de compressão (C), ·chillcr' 
de absorção (A) e interconexão com a concessionária (compra ou 
venda de energia elétrica), conforme Figura I. Desse modo, as 
capacidades dos equipamentos e a política operacional para a 
unidade de cogeração são determinadas simultaneamente afim de 
minimizar o tempo de retorno. 

Carpra EE 

Venda 

VapJr Processo 

Figura 1 -Esquema geral da central de cogcração estudada 

A modelagem das cargas térmicas (baixa e alta temperatura) c 
elétricas, foi desenvolvida levando-se em conta 8 períodos 
tarifários distintos e constantes durante todo o ano de acordo 

377 

com a tarifação praticada pelas concessionanas de energia. A 
modelagem dos ac ionadores primários foi feita utilizando-se de 
uma aproximação linear para simular a dependência do 
desempenho e da disponibilidade de calor útil em função do 
consumo de combustível, permitindo-se considerar acionadores 
primários comercialmente disponíveis c operando inclusive com 
cargas parciais. 

A metodologia segue a abordagem sugerida pelos trabalhos 
realizados por !to e seus colaboradores tal como !to et ai. ( 1994 ). 
O primeiro passo foi designar quais tipos de acionadores 
primários e equipamentos seriam considerados. O método 
permite a possibilidade da instalação de quantos acionadores 
forem necessários para o atendimento das demandas, permitindo­
se ainda a seleção de até três equipamentos com diferentes 
desempenhos. 

As caldeiras de recuperação e de processo e os ' chillcrs ' de 
compressão c de absorção são os eq uipamentos que completam 
o sistema de cogeração e são considerados de modo unitário, 
com uma capacidade c:>rrespondente às demandas e que serão 
instal ados de acordo com a necessidade ou não. Por exemplo, 
se exi stir pelo menos um motor DieseL existe nat uralmente a 
possibilidade de recuperação de calor e, portanto, a 
possibilidade da implantação de uma calde ira de recuperação. 
Caso essa caldeira de recuperação a ser eventualmente 
instalada não atenda isoladamente toda a demanda de calor. 
uma alternat iva seria conjugá-la com uma caldeira de processo 
(na modelagem desenvolvida não foi considerada a queima 
su plementar). Se existe demanda de frio e disponibilidade de 
calor. poss ivelmente a melhor opção seja produzir frio pe lo 
sistema de absorção; caso contrário (di sponibilidade de energia 
clétrica), possivelmente a melhor opção seja a produção de frio 
pelo sistema de compressão; ou ainda. havendo tanto 
disponibilidade de calor como também de cletricidade, talvez a 
melhor opção sej a produzir por ambos os sistemas, 
acompanhando as curvas de demanda e de oferta e tendo-se em 
conta os distintos va lores das tari fas de energia elétrica 
horosazonais e custos de combustíveL pois pode-se ainda 
utilizar combustíveis diferentes para a unidade de cogeração c 
para a geração de calor (Teixeira, 1997). 

Um pressuposto básico é qu e os dados de dem anda de 
clctricidade, de calor de processo e de frio tem de ser 
conhec idos a ' priori' ou pelo menos estimados com uma 
margem razoável de confiança. Assim, a escolha do parque 
ót imo de eq uipamentos de um determinado cenário é feita em 
relação a esses dados de en trada aos quais são associados os 
custos operacionais e os correspondentes custos de capital dos 
equipamentos cuja função objetivo é minimizar o tempo de 
retorno do investimento, calculado pela equação I : 

(I) 

sendo: 
i: taxa de atratividade; 
C!: custo com equipamentos: 
L'l.CO: economia anual dev ido a implantação do sistema de 
c o geração. 

ESTUDO DE CASO 

Neste trabalho considerou-se uma distribuição de demandas 
representativas a um shopping centcr, cujos valores são 



apresentados na Tabela I, em função dos períodos em que se dão 
tais consumos, a saber: 
• I - PS OU FP: Período seco. dia útiL fora de ponta; 
• 2- PS DU PO: Período seco, dia útiL ponta; 
• 3 - PS OU NO: Período seco. di a útil, noturno: 
• 4- PS FS : Período seco, fim de semana: 
• 5 - PU OU FP: Período úmido, dia útil , fora de ponta; 
• 6 - PU OU PO: Período úmido. dia útil , ponta; 
• 7- PU OU NO: Período úmido. dia útil, noturno; 
• 8 - PU FS: Período úmido, fim de semana: 

A legislação tarifária vigente não considera ainda um preço 
diferenciado para os períodos noturno c fim de semana. Sendo 
assim, os valores utili zados para estes períodos são os mesmos 
que aqueles praticados para o período fora de ponta. respeitando 
a sazonalidade. O valor das tarifas empregadas no estudo de 
caso são apresentados na Tabela 2 (AAE, 1997). 

Tabela I - Dados de demandas elétricas e térmicas em função dos 
períodos tarifários considerados 

Potência elétrica Potência témlica 
{MW) (MW) 

Calor Frio 
PS DU FP 1.5 1,4 5.0 
PS DU PO LO 1.3 4,0 
PS OU NO 0.3 0,0 LO 
PS FS 1.5 1.8 4,2 
PU DU FP 1.5 1.4 6.0 
PU DU PO 1.2 1.5 5.4 
PU DUNO 0,3 0,0 1,0 
PU FS u 2,0 6.0 

De acordo com a Tabela 2, pode-se notar que conforme o tipo 
de tarifa contratada. para um mesmo subgrupo - A3a, pode-se 
obter beneficias. A tarifa convencional (Conv.) apresenta o 
mesmo valor de demanda contratada para ambas as sazonalidades 
porém, também o faz para os períodos de consumo. As tarifas 
horosazonais azu l (H. Azul) e verde (H. Verde) induzem o 
consumidor a reduzir seus consumos no horário de ponta. 

Tabela 2 - Valores das tarifas de demandas c consumos em 
relação aos subgrupos estudados (AAE, 1997) 

Conv. H. Azul H. Verde 

DemandaA3a 
(R$/MW): 

Ponta: 4330,0 11430.0 3820,0 
Fora de ponta: 4330,0 3820,0 3820.0 

Consumo A3a 
(R$/MWh) 

Ponta seca: 63 ,34 74.97 339.34 
Ponta úmida: 63,34 69.40 333. 78 
Fora de ponta seca: 63 ,34 36.66 35,66 
Fora de ponta úmida: 63 .34 3 1.52 31 .52 
Preço venda 35,00 35.00 35,00 
(R$/MWhl 

Tendo em vista esta di st ribuição tari fária. realizou-se um 
estudo de caso para as demandas da Tabela I. empregando a 
metodologia comentada anteriormente e. comparando-se duas 
si tuações para cada um dos segmentos tarifários apresentadas na 
Tabela 2, ou sej a: 
a) considerando toda a energia elétrica suprida pela compra da 
concessionária, respeitando os períodos tarifários, gerando o 
calor de processo em uma caldeira convencional e satisfazendo 
as necessidades de frio utilizando 'chillers' de compressão que 
necessita de energia elétrica para o seu acionamento: 
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b) considerando um sistema de cogeração empregando motores 
alternativos queimando gás natural c, gerando parcial ou 
totalmente as necess idades elétricas c térmicas além de permitir 
as variantes descritas anteriormente. 

Os dados utilizados para essas análises são apresentados na 
Tabela 3 a seguir, maiores detalhes podem ser encontrados em 
(Teixeira, 1997): 

Tabela 3 -Dados utilizados nos cálculos energéticos e 
económicos 

Preço do combustível para geração de calor: 
PCI do combust ível para geração de calor: 
Preço do combustível para cogcraçào: 
PCI do combustível para cogeração: 
Taxa de atrati'vidade (i): 
Fator de operação e man utenção (O&M): 
Pressão atmosférica loca l: 
Tem_eeratura atmosférica local : 

RESULTAD_OS 

Valor Unidade 
18 7,3 R$/ton 
51,2 GJ/ton 

187.3 R$/ton 
51 ,2 GJ/ton 

10 (%) 
5 (%) 

1.03 atm 
288 K 

Os resultados das simulações são apresentados nas Tabelas 4, 
5 c 6. Como a demanda energética apresenta signifi cativa 
sazonalidade. o sistema de cogeração deve apresentar uma certa 
flexibilidade de operação afim de permitir a compra ou venda de 
energia elétrica e a geração de calor tanto pela caldeira de 
recuperação como também pela caldeira auxiliar, de acordo com 
as possibilidades de oferta e necessidades de demanda. 

Esse pressuposto pode ser observado nas Figuras 4. 5. e 6. 
Para a situação em que se considerou a tarifação convencional, 
para os períodos I, 4, 5. 6 c 8 os quatro motores alternativos 
trabalham com carga máxima e. dessa forma, garantem o 
fornecimento total de energia elétrica, incluindo a fração 
consumida pelo 'chiller' de compressão, gerando ainda um certo 
excedente elétrico (mesmo considerando o valor da energia 
comprada a 35 R$/MWh), além de garantir as necessidades 
térmicas, ou seja, a demanda de calor e a fração de calor 
consumida pelo 'chiller' de absorção sem gerar excedentes deste 
vctor. Para o período 2, a performance é semelhante porém o 
motor de menor capac idade trabalha com carga parcial uma vez 
que as demandas deste período são menores. Para os períodos 3 c 
7, devido às baixas necessidades energéticas. bastou apenas que 
uma unidade dos acionadores primários entrasse cm operação 
para satisfazer as demandas. 

O resultado para as situações em que se considerou as tarifas 
horosazonal azul e verde também apresentaram essas 
características de modulação das cargas em função das 
necessidades energét icas. acompanhando o preço da energia em 
cada período e também o custo do combustível gasto para a 
geração das utilidades afim de se obter a melhor configuração 
possível, obedecendo a função objetivo. 

Uma outra análise que pode ser feita é acompanhando as 
curvas de excedentes/déficits gerados para cada situação. 
conforme mostrado na Figura 2. De acordo com essa figura, 
pode-se notar que para as condições de tarifação convencional e 
horosazonal azuL os sistemas trabalharam com excedentes de 
energia, que são considerados vendidos a 35,0 R$/MWh 
conforme Tabela 2. Essa condição leva cm conta que custo com 
combustíveL mais a receita proveniente da venda desses 
excedentes fornece uma condição mais favorável do que utilizar 
de aportes elétricos comprando de uma concessionária. Para o 
caso da tarifa verde, fo i mais conveniente utili zar de uma 
capacidade instalada menor e consumir os déficits da 
concessionária. 



Tabela 4 - Resultados do estudo de caso para o suprimento energélico consilkrando a tarifa wmc:u.:ioual 

Motor alternativo I: 3 - Valmet 2300DSJGE Caldeira convencional: Capacidade: 0,6 MW 

Motor alternativo 2: I - Valmet 2300DSGE Chiller compressão: Capacidade: 3,8 MW 

Caldeira de recuperação: Capacidade: 2,9 MW Chiller absorção: Capacidade: 2,3 MW 

PS Dll FP PS Dll PO PS Dll NO PS FS PU Dll FP Pll Dll PO Pll Dll NO 

En. elétrica cogerada (MW): 228 2,14 0,60 2,28 2,28 2,28 0,48 

Calor útil cogerado (MW): 2,.89 2.67 0,50 2,.89 2,.89 2,.89 0,14 

Calor complementar (MW): 0.00 0.00 0,00 0,01 0,00 0.00 0,55 

Frio compressão (MW): 2.76 1,95 0,25 2,55 3,76 3,31 0,00 

Frio absorção (MW): 2.24 2,05 0,75 1.65 2,24 2,09 1,00 

Custo opcrac cog (mil R$): 196,7 28,9 20,3 143,2 158,4 26,9 14,8 

Custo operac conv (mil R$): 403,3 65 , I 26,0 287,4 320,1 62,7 18.5 

Economia (mil R$) 206,7 36,2 5.7 144,2 161 ,7 35,8 3,8 

Investimento (mil R$): 2625 .0 Tempo de retorno invest imento (anos): 5,05 

Tabela 5 - Resultados do estudo de caso para o suprimento energético considerando a tarifa horosazonal azul 

Motor alternativo l: 3- Valmet 2300DSJGE Caldeira convencional: Capacidade: 0,6 MW 

Motor alternativo 2: I - Valmet 3067DSJGE Chiller compressão: Capacidade: 3,3 MW 

Caldeira de recuperação: Capacidade: 3.2 MW Chiller absorção: Capacidade: 2,8MW 

PS Dll FP PS Dll PO PS Dll NO PS FS Pll DU FP PU Dll PO Pll DlJ NO 
En . clétrica cogerada (MW): 2,60 2,06 0,52 2,60 2,60 2,43 0.80 
Calor útil cogerado (MW): 3,21 2,46 0,32 3.21 3,21 2,98 0,43 
Calor complementar (MW): 0,00 0.03 0.00 0.20 0.00 0.00 0.23 
Frio compressão (MW): 2.28 2,21 0,53 1.78 3,28 3,18 0,00 
Frio absorção (MW) 2.72 1,79 0,47 2.42 2.72 2.22 1.00 
Custo operac cog (m il R$) : 191 ,2 30,2 22,7 140,7 151 .8 26.8 12.2 
Custo operac conv (mil R$): 278,0 83.8 17,0 199.2 203 .7 79,6 12,6 
Economia (mil R$): 86.8 53,7 -5.7 58,5 51 ,9 52.8 0.4 
Investimento (mil R$): 2847.0 Tempo de retorno investimento (anos): 16,73 

Tabela 6 - Resultados do estudo de caso para o suprimento energético considerando a tarifa horosazonal verde 

Motor alternativo l: 3- Valmet 2300DSJGE Caldeira convencional: Capacidade: 0,6 MW 
C hiller compressão: Capacidade: 4,8 MW 

Caldeira de recuperação: Capacidade: 2,2 MW Chiller absorção: Capacidade: 1,3 MW 
PS DU FP PS DU PO PS Dll NO PS FS PlJ Dll FP Pll Dll PO PU DU NO 

En. elétrica cogerada (MW): I ,80 I ,65 0,68 I ,80 I ,80 1.80 0.00 
Calor útil cogerado (MW): 2,22 2,01 0,67 2,22 2,22 2,22 0,00 
Calor complementar (MW): 0,0 I 0,00 0,00 0,41 0,0 I O, li 0,60 
Friocompressào(MW): 3,75 2,93 0,00 2,94 4,74 4.15 0,10 
Frio absorção (MW): 1.25 I ,07 I ,00 1.26 I ,26 I ,25 0,90 
Custo operac cog (mil R$): 207,2 30,7 16,8 152,4 160,3 60,0 12,4 
Custo operac conv (mil R$): 269.5 265,6 18.3 193,5 195,7 246,2 12,4 
Economia(mil R$): 62,2 234,9 1,6 41 ,0 35,5 186,2 0,0 
Custo do investimento (mil R$) : 2183,3 Tempo de retorno investimento (anos): 5, I O 

Pll FS 
2,28 
2,.89 
0,60 
3,76 
2,24 
128,7 
241 ,2 
112,4 

PU FS 
2.60 
3,21 
0,60 
3,28 
2,72 
124,1 
156,2 
32,1 

PU FS 
1.80 
2,22 
0,60 
4,74 
1,26 

128,2 
149.4 
21 ,2 

Obs: A) O preço das caldeiras de recuperação c auxiliar e dos ' chillers' de compressão e absorção foram calculados através de relações 
paramétricas em função de suas capacidades; B) C usto operac cog: corresponde ao custo do sistema de cogeração considerando a energia 
em déficit (demanda contratada e consumo) ou excedente (receita) além dos consumos de combustível para os acionadorcs e para a 
caldeira auxiliar: C) C usto opcrac conv: corresponde ao custo do sistema que compra toda a demanda de energia elétrica da 
concessionária (demanda contratada e consumo) além do consumo de combustível para caldeira convencional. 

Energia Elét rica (MW) 
0, 8 -r-- - - - ---- --- - --- - ---, 

0.6 

0.4 

0.2 

0,0 +---ilf--+--~-+-___::,d?''----1---t---O>...d 

-0, 2 

-0.4 

-0,6 

-0. 8 _,_ ___ ___________ ___ __ ___.. 

Figura 2 - Curvas de excedentes/ déficits 
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Economia (mil R$) 

---HV 

-+-HA 

Períodos 

Figura 3 - Comportamento da economia anual devido a 
cogeraçào para cada tipo de tarifa analisada 



Estas condições reforçam ainda mais a necessidade de um 
bom planejamento para a escolha da configuração do sistema de 
cogeração. Ou seja, a escolha dos acionadores primários deve ser 
feita com um bom critério de racionalidade. A operação da planta 
deve ser conduzida observando-se sempre todos os custos 
envolvidos e os preços de energia de acordo com cada período de 
tari fação afim de tirar o maior proveito da políÍica tarifária. 

Sendo assim, de acordo com a equação I , o custo do 
investimento e a economia que se tem ao implantar um sistema 
de cogeração são os parâmetros que irão refl etir no tempo de 
retorno do investimento. A Figura 3 apresenta as curvas dessa 
economia anual. 

Pode-se notar que durante o ano, para os três casos, há uma 
grande variação desta economia devido a modulação das cargas 
de acordo com as necessidades. Para os casos de pequeno 
consumo essa economia não é observado pois o sistema de 
cogeração está trabalhando com um pequeno fator de capacidade. 

E finalmente cabe observar que para as tarifas convencional e 
horosazonal verde os tempos de retorno se mostraram algo 
atraentes. Para o caso da tarifa azul, a relação entre o calor útil e 
a potência elétrica cogerados pelos acionadorcs ensaiados não se 
adequaram com os valores das tarifas elétricas o que originou em 
um prazo de retorno maior, traduzidos pelo maior investimento e 
menor economia devido a cogeração. 

CONCLUSÕES 

Este trabalho tem como objetivo mostrar os vários 
condicionantes que podem interferir na configuração de um 
sistema de cogeração. A vantagem principal da introdução dessas 
unidades é a sua capacidade de redução de custos operacionais c 
recuperação energética pelo uso de energia em cascata, tornando­
se possível desta forma, aumentar a eficiência total de utilização 
energética. 

Quando se planeja sistemas cujas demandas apresentam 
significativa sazonalidade, é importante investigar com detalhes a 
política operacional correspondente a tais flutuações. Ainda que, 
do ponto de vista termodinâmico, um sistema de cogeração possa 
parecer atrativo. do ponto de vista económico pode acontecer 
dessa viabilidade não acontecer. Por isso, no plancjamento 
fundamental de sistemas de cogeração, uma das tarefas mais 
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importantes é determinar a configuração ótima da central pela 
seleção criteriosa do número total c capacidades dos 
equipamentos. bem como as demandas máximas de utilidade, ou 
seja, determinar otimamente tanto a energia a ser comprada como 
também o valor máximo de demanda contratada, levando-se em 
conta as diferentes tarifações vigentes. No caso particular de 
sistemas de cogeração, espera-se que o órgão regulador 
estabeleça em breve uma legislação específica sobre a demanda a 
ser contratada para autoprodutores. 
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ABSTRACT 

ln th is work the effect of lariff price scheme on the feasibility of 
cogeneration systems is evaluated, using a model taking into 
account powo; usefi t! heat and cooler loads for 8 time periods 
along the yew: Three different tariffs have been analysed: a 
conventional one and two representing possibilities of load 
modulation ('horosa:::onal a:::u/ " and "horosa:::onal verde"). A 
case study is developed for a shopping cente1; showing that 
besides the we/1 known oplimal selection and si:::ing of 
equipment, a proper selection of tariff sclzeme is determina n/ on 
the cogeneralion feasibility. 
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RESUMO 

Este trabalho apresenta a avaliação termoeconômica de sete módulos de geração termoelétrica e 
cogeração, escolhidos com base no binómio "tecnologia - combustível"'. Cada configuração é analisada em 
três condições de operação, ou seja, com fator de capacidade máximo. com meia carga e com 25% da carga 
elétrica nominal. A análise termoeconômica será conduzida para a valorização dos custos específicos dos 
prodlllos gerados (eletricidade e vapor ou gases de escape), aplicando-se os métodos de partição da 
igualdade e da ex/ração, para as condições de cogeração e da eletricidade, na geração como central 
termoelétrica. 

INTRODUÇÃO 

A pouca tradição no desenvolvimento c na implantação de 
empreendimentos termoelétricos no Brasil traz como dificuldade 
inerente a obtenção de dados e de custos de investimentos devido 
à diversidade de configuração. origem. formatação e base 
técnico-económica existentes. A exceção é encontrada no sul do 
país. que com um parque gerador a carvão nacional de 1.040 MW 
instalados. já possui capacitação e um conjunto de informações 
técnico-económicas disponível de alto nível. As diversidades 
tendem a ser maiores quando se observa que uma mesma 
tecnologia pode apresentar diferentes modularizações e 
configurações de equipamentos. 

Se, como afi rmado acima, há dificuldades para obtenção de 
dados referentes a unidades de potência termoelétricas, a 
dificuldade é ainda maior quando os dados desejados são 
referentes a unidades de cogeração de energia elétrica e de calor. 

Foram analisadas nesse trabalho algumas configurações 
consagradas de módulos para geração combinada de energia 
elétrica e de calor. sendo considerado também o mesmo módulo 
gerando apenas eletricidadc. 

A cogeração tem despertado o interesse especial dos 
empresários dos mais diversos sctores industriais, e não apenas 
dos setores trad icionalmente envolvidos. casos das industrias · 
sucro-alcoolcira e de papel c celulose. Essa nova atenção à 
cogeração quer seja para atingir a auto-suficiência ou . para a 
comercialização do excedente de eletricidade, ai nda carecem de 
maior clareza no que diz respeito à legi slação. 

Nesse contexto, na necessidade do desenvolvimento de análises 
adequadas para comparar entre si as mais diversas alternativas 
térmicas de geração conjunta de energia clétrica c de calor, a 
utilização da metodologia através da Segunda Lei da Termodinâmica, 
utilizando a análise da exergia c da termoeconomia, se mostra peculiar 
e apropriada. Com efeito, c do demonstrado no presente trabalho. a 
análise termoeconômica permite caracterizar etetivamente a 
performance das conversões energéticas que ocorrem numa unidade 
de geração de eletricidade e de calor, quantificando o valor dos fluxos 
de energia que percorrem este sistema. 
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ANÁLISE TERMOECONÓMICA DOS MÓDULOS DE 
GERAÇÃO ELÉTRICA E DE COGERAÇÃO 

Cada módulo será analisado em três condições de operação, a 
saber: com o fator de capacidade máximo, com operação em meia 
carga (50 %) da potência nominal, e operando com apenas 25 % 
da carga nominal. Visto que as curvas de rendimento, tanto das 
configurações com turbina a gás como as com turbina a vapor, 
não serem lineares. optou-se pela utilização dos dados 
demonstrados em EPR I ( 1993 ). 

Através da análise exergética de uma unidade de potência é 
possível caracterizar de que maneira a exergia disponível no 
combustível é utili zada e destruída durante os processos de 
conversão de energia. A exergia disponível é devida à queima de 
um combustível. empregado como insumo energético. 

Será desenvolvida a análise tcrmoeconômica para as 
configurações de tecnologias e respectivos combustíveis que 
serão considerados nesta avaliação e apresentados na Tabela I . A 
esco lha das configurações foi realizada a partir de módulos usuais 
e padronizados. contemplando também, nos custos. o 
aproveitamento dos gases de escape e vapor d ' água, na utilização 
de processos de cogeração. 

A valorização económica dos fluxos termodinâmicos que 
percorrem estes ciclos será efetuada para as três condições acima 
citadas, sempre com enfoque para o aproveitamento do vapor ou 
dos gases de escape para a cogeração. 

Para a definição dos Custos de Capital invest idos nos 
equipamentos, foi utilizado o Fator de Recuperação de Capital 
(FRC) considerando uma taxa de juros de 12 % ao ano e vida útil 
de 20 anos. O investimento considerado será o investimento total 
sem os Juros Durante a Construção (JDC). 

O Custo Exergético (cex) que entra no sistema, fornecido pelo 
combustível é calculado a partir da seguinte Equação: 

c - ccomb 
comb - <p PC! (I) 



TABELA 1- RESUMO DAS CONFIGURAÇOES DE GERAÇÃO ANALISADAS 

TECNOLOGIA DE POTÊNCIA COMBUSTÍVEL UTILIZADO 

MÓDULO GERAÇÃO (MW) TIPO CUSTO EXERGIA CUSTO 
COMERCIAL QUÍMICA EXERGÉTICO 

(US$/kg) (kJ/kg) (US$/MWh) 

Ciclo Brayton Simples 85 Gás Natural 0,1505 52 .052 10,40 

2 Ciclo Brayton Simples 168 Gás Natural O, 1505 52.052 10,40 

3 Ciclo Combinado 442 Gás Natural 0,1505 52.052 10,40 

4 Ciclo Rankine 400 Carvão da Colômbia 0,0460 28.011 5,90 

5 Ciclo Rankine 500 Carvão de Candiota 0,0120 14.643 2,95 

6 Ciclo Rankine 400 Óleo Combustível Ultraviscoso 0,0650 42 .976 5,45 

7 Ciclo Diesel 13 Óleo Combustível Leve 0,1549 43.749 12,74 

Os cálculos econômicos para a definição dos custos 
específicos dos fluxos exergéticos foram conduzidos com base na 
segu inte Equação Geral do balanço de custo: 

L Ex c = L Ex c +CC . (2) s ex e ex equ1p 

Serão utilizados nesses cálculos, três critérios para 
valorização do custo específico do fluxo de exergia. a saber: 

• Método da Igualdade: considera-se que o custo específico 
dos gases de escape tem o mesmo valor que a energia 
elétrica produzida no gerador, ou seja, o custo da turbina 
é repartido entre a eletricidade e o vapor /gases de escape: 

Ex c +CC 
c. = e comb tot (3) 

1gual Ex + w 
s ger 

• Método da Extração: o custo específico dos gases de 
escape tem o mesmo valor do combustível fornecido ao 
módulo. ou seja. o custo da turbina é descarregado para o 
custo da eletricidade: 

• 

c -c (Exe-Exs]+ CCtot (4) 
cxtr - comb W W 

ger ger 

Método da Eletricidade: apenas a eletricidade é 
valorizada. sendo os gases de escape considerados como 
subproduto sem valor comercial. 

c = Execcomb + CCtot 
eletr 

wger 
(5) 

Para os módulos em Ciclo Combinado, os custos obtidos 
através dos balanços termoeconômicos serão: 

• Balanço para o Ciclo a Gás: 

Excombccomb + CCturb = W1Ce11 + ExgeCge (6) 

• Balanço para o Ciclo a Vapor: 

Exgecge + CCRankine = W2Ce12 + ExvbCvb (7) 

No Ciclo a Gás, aplicando o método da igualdade, onde o 
custo específico dos gases de escape tem o mesmo valor do custo 
da eletricidade gerada. tem-se: 

c =c = Exécomb + CC turb 
ell ge W +Ex 

I ge 
(8) 

e no Ciclo a Vapor: 
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Cep = CeJI CCR . - + ankme 
llex(Rankine)) W1 (9) 

onde a eficiência exergética (Tlex) é dada pela seguinte expressão: 

W +Ex 
T1 = 2 vb ( 1 O) 

ex Ex 
ge 

Na aplicação do método da extração, ou seja, onde os gases 
de escape tem o mesmo valor que o combustível utilizado, no 
ciclo a gás será: 

ccomb( Excomb- Exge) CCturb 
c = +-- ( 11 ) cxtrl W W 

I I 

e no ciclo a vapor: 

c b CC R k. c _ com + an me 
extr2- T1 W 

ex( Rankine) 2 
( 12) 

O custo médio da eletricidade gerada no ciclo combinado é 
dado pela equação a seguir: 

Cc!JWI +Cei2W2 3 
Ccletr = (I ) 

W1+w2 

Se, entretanto, os gases de escape não forem utilizados, 
significando que seu valor será nulo, sendo valorizada apenas a 
energia elétrica. o custo específico será dado por: 

c = Execcomb + CCtot 
eletr w + w 

I 2 
(14) 

Ressalte-se que no caso onde não haverá cogeração a geração 
de energia elétrica será superior ao sistema com cogeraçào, uma 
vez que a total idade do vapor gerado será utilizado na turbina a 
vapor. 

Todos os valores de investimentos para os módulos aq ui 
utilizados tiveram como fonte principal o documento produzido 
pelo EPRI ( 1993 ). com exceção do módulo de 500 MW 
queimando carvão da mina de Candiota, onde os dados foram 
obtidos junto à Eletrosul ( 1997), e do módulo em Ciclo Diesel 
cujo custo de investimento considerado foi obtido em PROMON 
( 1995). através do custo específico de geração. 

Como simplificações adotadas para o desenvolvimento dos 
cálculos aqui apresentados, em todas as configurações, não foram 
consideradas as perdas de carga e as perdas de calor ao longo dos 
processos. e o combustível utilizado nos módulos com turbina a 



gás e em ciclo combinado, o gás natural foi considerado como 
sendo composto apenas por metano. 

Os preços considerados para os combustíveis líquidos 
derivados do petróleo, ou seja, o óleo combustível leve tipo I B e 
o óleo combustível ultraviscoso tipo 9A, foram os constantes na 
Portaria n° 145, de 03.07.97, estabelecidos pelo Ministério de 
Estado da Fazenda. 

Com referência ao carvão de Candiota, o preço utilizado é o 
estabelecido pela Eletrobrás, para esse combustí vel. Para o 
carvão da Colômbia, o preço foi o que consta no rel atório da 

PROMON ( 1995). O preço considcr~oo r•m• n gas naiUral c 
utilizado nos cálculos, foi o valor de referência extra-oficial. 

CARACTERIZAÇÃO DOS MÓDULOS DE GERAÇÃO 

Nas Tabelas 2 até 5 são apresentados os custos de 
investimentos e as principai s características técnicas dos módulos 
termoelétricos. divididos por tecnologia de geração. Estes dados 
balizaram as análises termoeconômicas aqui desenvolvidas. 

TABELA 2- CARACTERÍSTICAS E DADOS DOS MÓDULOS COM TURBINAS A GÁS 

DADOS OPERACIONAIS E TÉCNICOS 85MW 168 MW 

Custo Total de Investimento US$ * 103 34.701 ,73 58.693,06 

Fluxo de Massa de Combustível kg/s 4,9 8,8 

Fluxo de Massa do Ar de Combustão kg/s 293,6 422,8 

Fluxo de Massa dos Gases de Combustão kg/s 298,5 431 ,6 

Poder Calorífico Inferior kJ/kg 50.050 50 .050 

Relação de Pressão 12,6 15,2 

Temperatura dos Gases na Saída da Turbina K 783 860 

Temperatura Ambiente K 298 298 

Fonte: Black & Veatch , 1994 

TABELA 3- CARACTERÍSTICAS E DADOS DO MÓDULO CICLO COMBINADO 

DADOS OPERACIONAIS E TÉCNICOS 

Custo Total de Investimento US$ * 103 202.401 ,46 

CICLO TURBINA A GÁS 

Potência (2 turbinas) MW 336 

Fluxo de Massa dos Gases de Combustão kg/s 863,2 

Preço do Combustível US$/kg O, 1505 

Relação de Pressão 15,2 

Temperatura Ambiente K 298 

CICLO TURBINA A VAPOR 

Potência ( 1 turbina) MW 106 

Pressão do Vapor na Saída da Caldeira bar 80 

Pressão do Vapor na Saída da Turbina bar 4 

Temperatura do Vapor de Baixa Pressão K 520 

Fonte: Black & Veatch , 1994 

TABELA 4- CARACTERÍSTICAS E DADOS DOS MÓDULOS RANKINE 

DADOS OPERACIONAIS E TÉCNICOS Carvão da Carvão de Óleo Ultra 
Colômbia (I) Candiota<2l Viscoso<1l 

Custo Total de Investimento US$ * 103 434.629,87 700.000,00 363.016,34 

Eficiência da Caldeira % 85 85 85 

Eficiência do Gerador % 98 98 98 

Eficiência da Turbina % 75 75 75 

Poder Calorífico Inferior kJ/kg 26.277 13.814 40.181 

Pressão de Vapor na Entrada da Turbina bar 165 165 220 

Pressão de Vapor na Saída da Turbina (Cogeração) bar 4 4 4 

Temperatura Ambiente K 298 298 298 

Temperatura de Entrada de Vapor na Turbina K 811 811 811 

Temperatura de Saída de Vapor na Turbina K 493 493 473 

Fonte : (l)Biack & Veatch, 1994 ; 12'Eietrosul, 1997 

383 



TABELA 5- CARACTERÍSTICAS E DADOS DO MÓDULO 
DIESEL 

DADOS OPERACIONAIS E TÉCNICOS 

Custo Total de Investimento US$ * 103 9.243,00 

Número de Cilindros unidades 18 

Potência por Cilindro kW 720 

Fluxo de Massa Gases de Combustão kg/kWh 7,25 

Poder Calorífico Inferior kJ/kg 41.211 

Temperatura dos Gases de Exaustão K 623 

Temperatura Ambiente K 298 

Fonte: PROMON, 1994 

ANÁLISE COMPARATIVA DOS MÓDULOS 

O cálculo dos custos do fluxo de exergia através da aplicação 
dos princípios da termoeconomia permite que se identifique os 
custos envolvidos em cada equipamento analisado, o que 
possibilita, de forma clara, a identificação e a comparação entre 
todos componentes, e seus efeitos no custo final do produto. Essa 
identificação permite que se tenha, de forma objetiva, a 
identificação do componente de maior custo e. portanto, possível 
de otimização. 

As Tabelas 6 até 8 a seguir apresentadas. compilam as 
informações referentes às varias configurações analisadas, 
permitindo melhor observação e sensibilidade dos resultados 
obtidos através da aplicação dos conceitos de exergia e de 
termoeconomia. 

O critério escolhido para o parâmetro de comparação foi o 
agrupamento dos módulos obedecendo ao fator de 
disponibilidade de operação. O fator de disponibilidade deve ser 
entendido como a simulação desses módulos operando em um 
regime de complementação termoelétrica num sistema 
hidrotérmico. 

Assim, o despacho de carga desses módulos para o sistema, 
ou seja, a condição de operação que esses módulos devem seguir, 
respeitado o critério de menor custo, sem o vertimento de água 
dos reservatórios, será distribuído em três tipos de regime 
distintos e possíveis. 

Como explicado anteriormente, em todas as configurações 
analisadas, os cálculos foram efetuados considerando a operação 
desses módulos com o aproveitamento do vapor/gases de escape 
para utilização no processo. Portanto, os gases de escape das 

turbinas a gás e do motor diesel seriam aproveitados numa 
caldeira de recuperação bem como o vapor na saída das turbinas a 
vapor, seriam utilizados. 

Cabe aqui ressaltar que a cogeração é prática difundida em 
vários selares industriais, no entanto, nem sempre se busca uma 
otimização no uso dos combustíveis empregados, o que provoca 
perdas desnecessárias e indesejáveis nessas unidades industriais 
devido á ocorrência de eventuais desequilíbrios entre os 
requisitos de potência térmica e mecânica (ou elétrica) 

A prática da cogeração está mais difundida no setor sucro­
alcooleiro, embora a utilização do bagaço de cana não seja 
efetuada da forma mai s adequada. Tal setor detém o maior 
potencial de cogeração do estado de São Paulo. 

A maior disseminação da cogeração ainda não foi conseguida 
por problemas principal mente de ordem financeira, porque a 
tarifa a ser paga pela concessionária compradora da energia 
elétrica excedente, por força legal, não pode ultrapassar o Custo 
Marginal da Expansão da Geração de Longo Prazo praticado pelo 
setor elétrico. situado atualmente em US$ 40,00/MWh. Este valor 
é em função dos cálculos que a Eletrobrás pressupõe que 
balizarão os investimentos em Usinas Termoelétrieas a Gás 
NaturaL 

Na Tabela 6, que apresenta os valores na condição de fator de 
disponibilidade máximo, os custos específicos dos sistemas de 
cogeração apresentam valores abaixo do Custo Marginal de 
Expansão da Geração. em ambos métodos de partição de custos. 
A observação dos custos de geração apenas da eletricidade 
demonstra que os valores obtidos permanecem abaixo dos aluais 
US$ 40,00/MWh, exceto no Ciclo Rankine com carvão 
importado da Colômbia. 

Considerando os custos mostrados na Tabela 6. se 
comparados com as tarifas convencionais atualmente praticadas 
para os grandes consumidores de energia elétrica. mostrados na 
Tabela 9, observa-se então, que os obtidos através da análise 
termoeconômica se mostram competitivos. 

Com o fator de disponibilidade de 50 %. apresentados na 
Tabela 7, os valores obtidos através da partição de custos pelo 
método da igualdade, se mantém abaixo dos valores das tarifas 
convencionais acima descritas. A exceção é dada pelo Ciclo 
DieseL 

A Tabela 8, que mostra os custos específicos para a condição 
de operação com fator de disponibilidade de 25 %, apresenta 
significativo aumento nos valores do Ciclo Brayton operando em 
ciclo simples, que utili za gás natural, principalmente no método 
da extração. dado o preço comercial desse combustíveL 

TABELA 6- CUSTOS ESPECÍFICOS DE ELETRICIDADE E VAPOR/GASES DE ESCAPE- (FATOR DE 
DISPONIBILIDADE MÁXIMO) 

MÉTODO DA IGUALDADE MÉTODO DA EXTRAÇÃO 

MÓDULO ELETRICIDADE VAPOR/GASES DE ELETRICIDADE VAPOR/GASES DE MÉTODO DA ELETRICIDADE 

(US$/MWh) ESCAPE 111 (US$/MWh) ESCAPE 111 
(US$/MWh) 

(US$/t) (US$/t) 

1 20,56 1,52 30,64 2,27 40,97 
2 20,10 1,70 28 ,08 2,38 36,65 
3 23,56 7,00 34,06 10,72 28 ,96 
4 27,84 11,53 37,13 15,38 44 ,42 
5 21 ,17 8,77 29,47 12,21 36,66 
6 25,01 10,33 34,03 14,05 38,86 
7 30,24 1,02 35,25 1 '19 38,90 

Notas: (I) Módulos I , 2 e 7 se· referem aos gases de escape; Módulos 3, 4, 5 e 6 se referem ao vapor 
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TABELA 7- CUSTOS ESPECÍFICOS DE ELETRICIDADE E VAPOR/GASES DE ESCAPE. - 11 A i ü f~ :J [ 
DISPONIBILIDADE = 0,50) 

MÉTODO DA IGUALDADE MÉTODO DA EXTRAÇÃO 

MÓDULO ELETRICIDADE VAPOR/GASES DE ELETRICIDADE VAPOR/GASES DE MÉTODO DA ELETRICIDADE 
(US$/MWh) ESCAPE !1l (US$/MWh) ESCAPE !1l (US$/MWh) 

(US$/t) (US$/t) 

30,00 2,22 56 ,86 4,21 71 '13 

2 29,70 2,52 52 ,74 4,47 65,17 

3 38,63 13,61 61 ,59 18,04 49,43 

4 35,27 14,61 48,28 20,00 59,18 

5 30,74 12,73 43,84 18,16 55,68 

6 31,17 12,87 43 ,42 17, 93 51 ,19 

7 49,82 1,68 55 ,71 1,88 57 ,74 

Notas: ( I) Módulos I, 2 e 7 se referem aos gases de escape; Módulos 3, 4, 5 e 6 se referem ao vapor 

TABELA 8- CUSTOS ESPECÍFICOS DE ELETRICIDADE E VAPOR/GASES DE ESCAPE - (FATOR DE 
DISPONIBILIDADE = 0,25) 

MÉTODO DA IGUALDADE MÉTODO DA EXTRAÇÃO 

MÓDULO ELETRICIDADE VAPOR/GASES DE ELETRICIDADE VAPOR/GASES MÉTODO DA ELETRICIDADE 
(US$/MWh) ESCAPE !1l (US$/MWh) DE ESCAPE !1l 

(US$/MWh) 
(US$/t) (US$/t) 

56,11 4,15 145,22 10,75 165,52 

2 55,10 4,67 128,72 10,91 145,86 

3 81 ,39 33,32 150,28 43,26 111 ,05 

4 51 ,98 21 ,53 73 ,37 30,39 92,40 

5 52,26 21,65 76,17 31 ,65 98,48 

6 45 ,02 18,59 64 ,56 26,66 78,93 

7 168,12 5,66 180,48 6,08 181 ,49 

Notas: ( I) Módulos I, 2 e 7 se referem aos gases de escape; Módulos 3. 4, 5 e 6 se referem ao vapor 

TABELA 9- TARIFAS DE FORNECIMENTO DE ENERGIA 
ELÉTRICA (CONVENCIONAL) 

DISCRIMINAÇÃO CONSUMO (R$/MWh) 

A2 88 a 138 kV 31 ,76 

A3 69 kV 34,24 

A3a 30 a 44 kV 69,10 

A4 2,3 a 25 kV 71 ,64 

CONCLUSÕES 

Empreendimentos termoelétricos se tornam atraentes porque 
são proj etas que envo lvem capital menos intensivo quando 
comparado à opção hidroelétrica, baixo tempo de maturação do 
projeto, facilidade de modularização de equipamentos, custos dos 
equipamentos preponderantemente menores em relação aos 
custos de obras civis. 

Os critérios de parti ção aqui utilizados para a obtenção dos 
custos específicos, baseados no conceito da Segunda Lei da 
Termodinâmica, demonstram que o custo definid o pela exergia e 
não pela energia, traz o beneficio da valorização efe tiva das 
utilidades produzidas. A utilização do método da exergia para a 
quantificação do desempenho de uma unidade térmica de 
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potência torna possível a identificação da magnitude e as reais 
causas de perdas termodinâmicas em cada equipamento. 

As Tabelas de 6 a 8, anteriormente apresentadas, demonstram 
que através da aplicação da termoeconomia, a análise 
comparativa entre as opções tecnológicas de módulos térmicos de 
potência c cogeração é mais representativo uma vez que a 
comparação é efetuada sobre a máxima capacidade de realizar 
trabalho dos combustíveis utilizados. 

O método de partição pela igualdade, onde o vapor e a 
energi a elét rica cogerada tem o mesmo valor, pode ser do 
inte resse da indústri a que emprega cogeraçào e não gera 
excedente de energia elétrica. Inversamente, o método da 
extraçào é mais apropriado para aquelas industrias onde há 
excedente de energia elétrica. 

LISTA DE SÍMBOLOS 

c, C : custo específico ($/kJ), custo ($ ou $/s) 

CC: custo de capital ($) 

ex, Ex : exergia específi ca (kJ/kg), fluxo de exergia (kW) 

PCI : poder calorífico inferior (kJ/kg) 

T : temperatura (K) 



w 
11 

<j> 

: potência (kW) 

: rendimento 

: relação entre exergia química e poder calorífico inferior 

SUBSCRITO 

comb : referente ao combustível em base exergética 

e :entrada 

el : referente a energia elétrica 

eletr : referente ao método de partição de custos considerando 
apenas a eletricidade como produto 

equíp : equipamento 

ex : exergia 

extr : referente ao método de partição de custos por extração 

ge : gases de escape na saída da turbina a gás 

ger : gerada, gerador 

igual : referente ao método de partição de custos por igualdade 

s :saída 

tot :total 

turb : turbina 

v : referência genérica ao vapor 

vb : vapor de baixa pressão 
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ABSTRACT 

This paper prescnts thc thcrmoeconomic evaluation of seven 
power and hcat generation modules, based on the binomial 
.. tcchnology - fucl. " Each module configuration is analysed in 
three opcration conditions: maximum capacity factor, half power 
load and 25 % of the nominal electric Joad. The thcrmoeconomic 
analysis evaluates thc products costs of electricity and steam or 
hot gases (gas turbinc or diesel engine), using the cquality and 
cxtraction cost partition methods. 



VIl ENCIT- Rio de Janeiro,RJ BRAZIL (November,1998) 

EFICIÊNCIA E GERAÇÃO DE ENTROPIA EM SISTEMAS DE TUBOS 
ALET ADOS COLE TORES DE ENERGIA SOLAR 

Mareio Bueno dos Santos 
Laboratório de Integração e Testes - LIT 

Instituto Nacional de Pesquisas Espaciais- INPE 
12227-0 I O São José. dos Campos- SP- Brasil 

Sergio Mourão Saboya 
Departamento de Energia- Instituto Tecnológico de Aeronáutica- IT A 

SUMÁRIO 
Este artigo estuda a eficiência de coletores solares de tubos aletados usados em satélites artificiais e a 
relação desta eficiência com a geração de entropia nas ale tas. O modelamento matemático do problema de 
transferê ncia de calor no coletor leva a um sistema não linear de equações integro-diferenciais, que foi 
resolvido numericamente. Esta solução dá a eficiência do coletor, a qual é apresentada em fimção dos 
parâmetros fisicos e geométricos do coletor. Mostra-se também que a minima geração de entropia nas 
ale tas, num coletor cujas características são submetidas a restrições, corresponde a uma eficiência ótima, 
isto é, a um valor da eficiência que é vantajosa do ponto de vista da cole ta de energia solar. 

PUC 
RIO 

INTRODUÇÃO 

Sistemas de tubos aletados têm uma ampla gama de utilização 
em satélites artificiais, tanto como dispositivos de coleta de 
energia, como para controle térmico. A ausência de convecção no 
espaço torna de crucial importância o tratamento o mais realista 
possível da radiação trocada entre as superfícies que constituem o 
sistema. Os usuais e simplificados modelos de corpos negros e 
cinzas não são satistàtórios e, além disso, não permitem a análise 
de superfícies seletivas. 

aplicado e apresentam vasta bibliografia sobre o assunto. 
Entretanto, nos problemas que envolvem radiação térmica, 
provavelmente devido à complexidade matemática já referida. os 
resultados são escassos, destacando-se os artigos de Edgerton 
(I 980) e Petela ( 1964). Nenhum desses artigos trata, entretanto. 
do problema de quantificar, isto é, calcular a geração de entropia 
que é o passo indispensável ao tentar-se uma possível otimização. 

Uma formulação fisicamente realista do problema consiste no 
emprego do chamado "modelo de duas bandas" para a radiação 
solar (Sparrow e Cess, 1978). Exemplos de aplicação de tal modelo, 
em configurações diferentes da do presente artigo, são mostradas 
em Franca ( 1983), Saboya ( 1987) e Saboya e Saboya ( 1996). 

Os objetivos do presente artigo são: 
a) determinar a eficiência de coletores solares de tubos 

aletados; 
b) determinar a eficiência ótima utilizando-se como 

critério de projeto a mínima geração de entropia, numa 
configuração dos parâmetros do sistema submetida a 
restrições. 

A figura I esquematiza um sistema coletor de tubos aletados. 

A radiação solar. H soh incide direta e perpendicularmente à aleta, 
ao mesmo tempo que atinge as superfícies dos tubos. No 
presente trabalho considerou-se que H,01 incide apenas em ~m dos 
lados do aparato, sendo o outro adiabático. A energia coletada na 
superfície da aleta é transferida por condução até os tubos, onde, 
juntamente com a parcela de energia solar que atinge a superfície 

destes, é transmitida ao fluido em escoamento neles. Trata-se, 
pois, de um problema de interação radiativa entre as superfícies 

dos tubos e da aleta, acoplado com condução na aleta. A 

formulação matemática leva a um sistema de equações íntegro­
diferenciais não lineares de significativa complexidade, e que 

exige uma solução numérica. 
Atualmente existe um grande interesse na análise de 

problemas térmicos utilizando-se a 2" lei da termodinâmica como 
critério de projetas. Isto é mostrado nos trabalhos de Bejan 
(I 982), Bejan ( 1996a), Bejan ( 1996b ), Bejan et ai. ( 1996). Estes 
trabalhos discutem diversos problemas nos quais o método é 
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Figura I - Sistemas radiantes de tubos aletados 

Na presente pesquisa, a solução do sistema integro­
diferencial forneceu as distribuições de temperaturas nas aletas e 
possibilitou o cálculo da eficiência do coletor. Em seguida. 
utilizando-se ainda os resultados da solução numérica, foi 
calculada a geração interna de entropia na aleta do coletor. O 
conhecimento da geração de entropia é necessário para a 
realização de projetos otimizados de sistemas aletados, 
objetivando-se determinar condições de mínima geração de 



entropia. Mostrou-se que essas condições correspondem a 
situações vantajosas do ponto de vista da coleta de energia solar. 

FORMULAÇÃO MATEMÁTICA 

A formulação matemática do problema de transferência de 
calor no sistema é apresentada nas equações (I) a (5) abaixo. Para 
esta formulação considerou-se regime permanente, meios não 
participantes, reflexão e emissão difusa e ausência de convecção 
nas superfícies. A solução deste sistema fornece as informações 
necessárias para o cálculo das taxas de transferência de calor e da 
geração de entropia. 

Nas equações apresentadas o índice !i. refere-se às ondas 
curtas e o índice i ao infravermelho. Os índices numéricos 
referem-se às superficies radiantes do sistema. definidas na figura 
I. 

Em termos adimensionais as equações integrais das 
radiosidades nas superficies são: 

[

lh( X ) 

/3,1 = (!- Ed) f {3,2 dF dAH<iA> + 
01=0 

8 ;( X ) l 
+ f {3,2dFdAHd4 ; +H 

8 J=0 

{3,2 = (!- E,2 )[ J f3,1dFd4HdA• + 
x=x ( 01} 

+ 
03(0 2) l 
03~~, 2 dFdA 2 ~dA;+ H· sen(82) 

[

o,(x) 

/3;1 =En8
4 

+(1-Eil) 81~;2 dFd4,~dA, + 

o,(x) l 
+ J /3,2 dF dA,~d4, 

83=0 

/3;2 =t:i2 +(I-E;2)[ J f3ndFdA >~d4• + 
x=x( 02) 

0 3(0 1) l 
+ oL~i2dF dAHdA J 

(I) 

(2) 

(3) 

(4) 

Nas equações acima já se levou em conta que. devido à simetria, 

~s)=~s2 e ~i3=~i2· 
dF dAk~ dAj são os fatores de forma (k,j=1,2,3): 82(X), 83(X), 

83(82) e X(82) levam em conta os respectivos limites de 
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visibilidade entre os tubos e alcta. Uma discussão completa da 
determinação dos fatores de forma encontra-se em Sotos c 
Stockman(l964 ). Aplicando-se a conservação da energia ao 
elemento dx (figura I) obtém-se a equação diferencial da 
distribuição de temperaturas na aleta, apresentada abaixo também 
em forma adimensional. 

d
2e [ DI r 4 . ) t:~l J --= Nc --,e - {311 ---/3,1 

dX 2 I - Ei1 I - cd 
(5) 

As condições de contorno da equação (5) são: 

X=O 8=! 

X= I dejd.X =O 

A taxa total adimensional de transferência de calor do sistema 
de tubos aletados é: 

NQtot = NQ1 + NQt 

onde: 

I 

NQ1 = J Nq ruJ, d.X 
o 

R rrf
2

[ E1o Eso ] NQ, =- ---. (!-{J2)----{3,2 d8 2 
L l-&2 l-E<2 

o 

(6) 

(7) 

(8) 

A eficiência de primeira lei do coletor (TJc). é dctinida como a 
razão entre a taxa total de transferência de calor absorvida pelo 
sistema pela taxa de energia solar incidente que chega no coletor: 

NQ,ot 

~, =-(I+f)H 
(9) 

A Segunda lei da termodinâmica em termos de geração de 
entropia é (Bejan, 1982): 

Sg=S2-sl-fd{!~o 
I 

(lO) 

Na equação (I O) SrS 1 é a variação de entropia do sistema e 
dQn· é a transferência de entropia para o sistema provocada pela 
transferência de calor. Sg mede a irreversibilidade do processo 
entre os estados I e 2 de um sistema: -quanto maior Sg .. mais'' ­
irreversível é o processo. Nos processos reversíveis Sg=O. A 
equação (I O) aplicada à aleta (Bejan, 1982 ou Bejan, 1988) é: 

I. 

S f qrad1 d; Ql 
g1 = --w x--

T(x) Th o 
(li) 

Em (li) a primeira parcela do lado direito é a 
irreversibilidade devida à transferência de calor por radiação na 
aleta, e a segunda é a irreversibilidade devida à condução. 
Em termos adimensionais a equação ( ll) lica da seguinte forma: 



Nqrad 

[
I l NSg1 = Nc [-

8
-' dX- NQ1 ;;:: O 

onde: 

[ 
En ( 4 f3 ) Esl f3 ] Nqradt = -

1
_ \(J - ii --

1
_ si 

Ell fd 

Nas equações (I) a ( 13) tem-se: 

X=.:_,. 
L 

l o T 3 

Nc=~ · 
kt ' 

NS - Sg1 ~ • sendo: 
' g 1 - kt w' 

( 12) 

(13) 

L o comprimento da aleta, Tb a temperatura na base da alcta c 
na superfície dos tubos (constante). t a espessura da alcta. k a 
condutividade térmica. a a constante de Stefàn-Boltzmann, B a 
rad iosidade, H,01 radiação solar incidente, w a dimensão 
longitudina l do sistema. Q, taxa de transferênc ia de calor no 
tubo, Q 1 é o calor transferido na base ou raiz da aleta, qrad 1 é 

o fluxo de calor de radiação na aleta, Sg 1 é a geração de 
entropia na aleta e E;i c E,j são as emissividades das superfícies 
no infravermelho c no solar, respectivamente. Para obter-se 
maiores detalhes desta formulação consulte-se Santos ( 1996) 
ou Santos e Saboya ( 1997). 

MÉTODO NUMÉRICO DE SOLUÇÃO 

O sistema constituído pelas equações ( I) a (5) que é um 
sistema integro-diferencial não linear, é formado por duas partes 
que são desacopladas matematicamente. A primeira parte, 
formada pelas equações (I) e (2), que são as equações das 
radiosidades no espectro solar (ondas curtas). é linear. A segunda, 
pelas equações (3). (4) e (5), que são as equações das 
radiosidades no espectro infravermelho (ondas longas) c pela 
equação diferencial e respectivas condições de contorno, é não 

linear, devido à presença do termo e4 
O desacoplamento da parte linear cm relação ao resto do 

sistema permite que as equações (I) e (2) possam ser resolvidas 
separadamente, fornecendo o "input" necessário para a parte não 
linear. A solução da parte linear foi obtida através do método das 
substituições sucessivas (Saboya. 1987), utilizando-se a regra de 
Simpson para a integração numérica. O tratamento da parte não 
linear é mais complicado, pois exige a solução simultânea das 
equações integrais (3) c (4) e da equação diferencial (5). O 
proced imento utilizado foi combinar o método das substituições 
sucessivas nas eq uações integrais com uma solução iterati va da 
equação diferenciaL Para tanto foi feita uma linearização do 
termo e4 (Saboya, 1987), baseada num desenvolvimento em série 
de Taylor em torno de uma est imati va, ec, do valor da 
temperatura e. Para esta estimativa as equações (3), (4) e (5) 
formavam um sistema linear, no qual ap licavam-se às equações 
integrais as substituições sucessivas c à equação diferencial o 
método de diferenças finitas. Em cada iteração era verificado se o 
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valor de e, era igual a e dentro de uma tolerância especificada. 
Caso não fosse fazia-se e igual a e, e repetia-se o processo até 
obter-se a convergência. Maiores detalhes do método podem ser 
obtidos em Saboya( 1987). 

RESULTADOS E DISCUSÃO 

Eficiência de coletores. A seguir será feita a apresentação de 
resultados obtidos através do método numérico apresentado 
anteriormente, para uma faixa de valores de Nc e R/L, com os 
respectivos valores de Ei=0,2, fs=0,8 c 1-1=1,5. 

A eficiência do coletor é mostrada na fi gura 2. Pode-se 
observar que ela decresce com o crescimento de Nc para um dado 
R/L, isto é, para Nc pequenos tem-se maior eficiência. Por outro 
lado. a eficiência cresce com o crescimento de R/L para um dado 
Nc, isto é, para R/L maiores tem-se maior eficiência do coletor. 
Isto resu lta do aumento das taxas de transferência de calor do 
tubo com o aumento de sua área. Maiores diferenças nos valores 
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Figura 2 - Eficiência de coletores 
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da eficiência do coletor ocorrem para altos valores de Nc. Isto se 
deve ao baixo valor do desempenho da aleta (figura 3). Nestas 
condições prevalece o efeito dos tubos. que coletam uma parcela 
muito maior de energia cm relação às aletas. Um melhor 
esclarecimento deste comportamento é feito pela análise da figura 
4, que mostra o efeito dos tubos na eficiência do coletor. Este 
efeito é mostrado pela relação entre a eficiência do coletor. TJc, e a 
eficiência, llco• de uma placa plana (um coletor sem tubos, 
portanto) com as mesmas característ icas radiativas e mesmo Nc. 
Observe-se que este efeito é significativo para valores de Nc 
acima de I. Para Nc's maiores que I o efeito do tubo tende a 
ocasionar uma maior variação de T]/ llco com R/L, quanto maior 
for o Nc. Esta maior variação resulta da predominância das taxas 
de transferência de calor no tubo sobre as taxas de transferência 
de calor na aleta. Em outras palavras: o desempenho da aleta 
nestas condições tende a diminuir, tornando-se pequeno com R/L 
grandes. 

Outros resultados nos quais são anali sados os efeitos de 
variações de H e das emissividades são encontrados cm 
Santos( 1996 ). 
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Figura 4- Efeito dos tubos nas efici ências de co letores 

Geração de entropia na aleta. O estudo da geração de 
entropia nas aletas dá oportunidade à determinação mínimas 
dessa geração cm colctorcs que são submetidos a certas restr ições 
nos valores dos seus parâmetros fisicos e geométricos. Deseja-se. 
por exemplo que num coletor tenha-se Nc ~ constante e llc ~ 
constante e que também a geração de entropia seja mínima. Este 
problema corresponde a uma situação (descrita em termos 
adimensionais) em que o projetista necessita que o coletor tenha 

no mm1mo uma certa eficiência, mas deseja utilizar materiais 
mais baratos (materiais com Nc's maiores. admitindo-se que a 
variação cm Nc sej a provocada pela condutividade térmi ca e que 
materiais com condutividades térmicas menores sejam mais 
caros). Na figura 5 tem-se o exemplo de tal situação. As 
restrições impostas são Nc?::0,725 c 1l c~0.587. O ponto de mínima 
geração de entropia que satisfaz as restrições está destacado na 
figura 5 c é NSg 1=0.086. Mas a observação mais importante é 
que este ponto, corresponde à relação NQ 1/NQ101 máxima. isto é, 
ao melhor desempenho possível das alctas de sistemas coletores 
que obedecem às restricões impostas. Este fato pode ser melhor 
entendido examinando-se a figura 6, que é uma versão 
simplificada da figura 5. Na figura 6 a região hachurada é a 
região das restrições que sati sfaz o problema. O sentido do 
aumento das diversas grandezas é indicado pelas setas. Um 
est udo dessa figura mostra claramente que o mínimo valor da 
geração de entropia para sistemas colctorcs, sat isfazendo às 
restrições. é também o valor máximo de NQ 1/NQ10 1• O ponto 
indicado pela est rela é a solução do problema c tem como 
parâmetros óti mos Nc=O. 7250 e R!L=0.65, c que corresponde a 
um colctor cuja a eficiência é f) ,=0.587. Outros exemplos de 
projctos otimizados similares estão em Santos ( 1996). 
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Figura 6- Solução do problema de otimização em sistemas coletores 

CONCLUSÕES 

Os resultados obtidos mostraram que o método da 
minimização da geração de entropia aplicada a problemas de 
radiação conduz a parâmetros de projeto que são l~tvoráveis ao 
desempenho do eolctor. Mostrou-se que o mínimo da geração de 
entropia. no caso cm que existem restrições nos parâmetros 
fí sicos c geométricos do sistema. leva a um valor da eficiência do 
colctor o qual corresponde a um máximo no desempenho da 
aleta. Estabeleceu-se. portanto. uma ligação cntn: um parâmetro 
típico de projeto - a eficiência do colctor - com uma grandeza 
resultante da segunda lei da tcrmodinümica - a geração de 
entropia. Isto mostra que o projctista pode cli:tivamcntc utilizar o 
critério de minimização de entropia como li:rramcnl<l. 

Os resultados das eficiências apresentadas cm função dos 
parâmetros tlsicos c geométricos do sistcma também são úteis. 
pois esclarecem a importância rel ativa que estes parâmetros têm 
no desempenho do colctor, permitindo ao projctista uma maior 
flexibilidade na especitlcação do sistema desejado. Nesse 
particular cumpre destacar a importância dos tubos na etlciência 
do coletor e a sua relação com o desempenho da aleta (figura 4). 
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SUMMARY 

This papcr studies the efficicncy of a fincd tube solar collector 
used in artificial satellites and the rclation of this efficiency with 
thc cntropy gencration in the fin. The mathematical modeling of 
hcat transfer in the collector leads to a non-linear integro­
difti:rcntia1 systcm of equations. which is solved numerically. Thc 



solution gives the efficiency, which is presented as function of 
geometrical and physical characteristics of the collector. lt is also 
shown that a minimum entrcpy generation in the fins, in a 
collector, whose characteristics are subjected to constraints, 
corresponds to an optimum efficiency, that is, an efficiency value 
advantageous to collector performance. 
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SUMMARY 

This paper considcrs the basic thermodynamics problem of how to extract maximum refrigeration effect 
from a solar ejector refrigerator. The existence of an optimal refrigerant flow rate for maximum refrigeration is 
investigated. The analysis proceeds relating the cntropy generation rate. the phys ical and operating parameters, 
and constrains of the system, through fundamental heat transfer principies. Afterwards, a thermodynamics 
analysis determines the optimal characteristics that lead to minimum cntropy generation. The second law 
efficicncy is identificd as the appropriate figure of merit for the thermodynamic optimum. 

INTRODUCTION 

The mcthod of entropy generation minimization has emerged 
during the last two decades as a distinct subfield in heat transfer 
( e.g., Bejan, 1982, 1988. 1996). The mcthod consists of the 
simultancous application of heat transfcr and thermodynamics 
principies in the pursuit of realistic models of heat transfer 
processes, deviccs, and installations. By .. reali stic .. modcls we 
mean models that account for the inhercnt irreversibility of heat, 
mass, and fluid flow processes. ln engincering. the entropy 
generation minimization method is known also as thermodynamic 
optimization and thcrmodynamic design. lt has been applied 
extensively, for example, to the optimization of the storage and 
retrieval ofsolar energy (e.g. , Adebiyi and Russell , 1987; Krane, 
1987; Charach. 1993 ; Bellecci and Conti. 1994, Bejan, 1994). 

The importance and growth of this ficld are further illustrated 
by the emergence of a similar activity more recently in physics. 
The physics work is usually referred to as thermodynamics in 
finite time (Andresen ct ai. , 1984). and its mcthodology is 
precisely the sarne combination of hcat transfer and 
thermodynamics. Some of the most fundamental rcsults reter to 
the optimization of power plants and rcfrigeration plants with heat 
transfer irreversibilities. ln the powcr gcneration arca. the focus 
was on the regime for the production of maximum in stantaneous 
power (Chambadal, 1957; Novikov. 1957; EI-Wakil, 1962, 1971 ; 
Curzon and Ahlborn, 1975), which is cquivalent to thc regime of 
minimum entropy generation rate (sce Bejan, 1996. pp. 227-232). 

ln the refrigeration arca the models that have bccn optimized 
based on this method had power input and heat rejection to the 
ambient (Bejan, 1989), as in the case of the vapor compression 
cycle (Klein. 1992; Radcenco et ai.. 1994). Thcy were opfimized 
by maximizing the refrigcration load (rate of hcat cxtraction from 
the cold spacc), which is thc sarne as minimi zing the rate of 
entropy generation of thc cold spacc of the refrigeration plant. 

ln this paper it is considered thc basic thcrmodynamics 
problem of how to extract maximum rcfrigcration effcct from a 
solar ejector rcfrigcrator. Thc actual installation is shown 
schematically in Fig. I. A single-phasc strcam of watcr is heated 
up by a solar collector, which has the mass flow rate ri1 and the 
initial temperature T w· The liquid water has a ncarly constant 
specific heat, Cw. The temperaturc of this strcam decreases as it 
serves as heat input to thc solar n:frigerator. Thc goal is to 

maximize the rcfrigeration effcct QL. or to minimize thc total 

rate of entropy gencration of thc so lar refrigcrator. A prcvious 
study has dealt with thc optimal arca allocation in hcat drivcn 
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rcfrigcrators for maximum refrigeration cffect through an 
endoreversible modcl, i.e. , without analyzing the charactcristics 
of thc working tluid (Bcjan ct ai., 1995). 

THEORY 

The hot heat exchanger shown in Fig. 2 has a hot water side 
and a refrigcrant side, such that the refrigcrant receives thc heat 
input, i.e., the tluid that latcr completes the refrigeration cycle. 
The refrigerator operates irrcversibly. The mass flow rate of this 
second strcam, rilr , is not fixcd. The transfer of heat from the 

hot watcr to the refrigeranl stream occurs across a surfacc of arca 
A, which is considcred to be conslrained. The tcmperature 
diffcrcnce across this surfacc is responsible for the irreversibility 
of thc hot heat exchangcr, that causes a reduction in the 
refrigeration effect. lt is assumed the rest of the rcfrigerator 
operatcs revers ibly. in order to study and minimize the hot heat 
exchangc irreversibility. Figure 2 shows the details of the 
assumed configuration. The pressurc drops of the two streams 
are also assumed negligiblc. . 

Thc design issuc in this problem is to idenlify the optímal 
coupling bctween ri1 and rilr , given A is constrained. It should 

be notcd that this is not obvious. once the refrigerant experienccs 
a changc of phasc. i.e .• vaporizes ovcr an intermediate section of 
thc heat cxchanger, at constant tcmpcrature, thcrefore, the rilr 

stream show abrupt changes in slope, in contras! to thc smooth 
distributíon of the hot water temperature. 

An cqually important concern is with respcct to the hcat 
transfcr surtàce A On thc watcr side the tluid is single-phase, 
and the hcat transfcr cocfficient is well documcnted by the 
tcchnical litcrature and fairly uniform along the surface. On the 
othcr hand, on thc refrigerant side, the heat transfer coefficient 
differs considerably from one scction to the other, i.e., surface A1 

over which thc liquid refrigerant is heated to the boiling point, 
thc surface Ab over which thc rilr stream boils, and, thc surface 

A, where the refrigerant is superheated. The heat transfcr surface 
constraint is cxpressed as 

(I) 

Each section is charactcrized by distinct overall hcat transfer 
cocfficicnts, U~o for the liquid section, Ub, for the boiling section, 
and U, for lhe superhcatíng scction. 
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rilr, an imporlant operating paramelcr lór the equipment. lhe 

exi slcnce of a maximum refrigeration eftect with respect to Ii1r is 

expcctcd based on the analysis of two limits. Whcn Ii1r --> O. thc 

end tcmperature of the refrigerant stream matehes the hot water 
maximum tcmperaturc. Tw. howevcr lhe exergy flow rate of this 

stream is null beeause there is no flow, lhus OL is zero bceause 

its only cxergy source is the cxcrgy brought by lhe Ii1r stream into 

the reversible compmtmcnt. When ri1r --> oo. the end tcmperature 

of the rcfrigerant strcam is almost the same as inlet temperature. 
thcrcfore there is no flow exergy receivcd by the mr strcam. and 

no rcfrigeration effcct OL . This asymptotic bchavior at those two 

limits imply thc existencc of an intermcdiatc (and optimal) flow 

rate ri1r that max imizes thc refri geration eftect. OL , of the 

refri gerator, and its efficicncy as well. 
The method of finitc-time thermodynamics or entropy 

gcncration minimization (EGM) combines thermodynamics with 
fundamental hcat transfcr principies. The analysis that follows 
consists on relating the cntropy gencration rate, the physical and 
operating parameters, and constraints of thc system, through 
fund amental heat transfer principies. Afterwards, a 
thermodynamics analysis determines lhe optimal characlcristics 
that lead to minimum entropy generation. 

IIOT HEAT EXCHANGER ANAL YSIS 

The hcat transter analysis starts with the solar coll ector shown 
in Figs.l and 2. Without loss of generality. il is considcrcd that thc 
water enters the col!ector at ambicnt temperaturc T0. oncc the 
water strcam that leaves the hot heat cxchanger is considcrcd to be 
coolcd down to ambient tcmpcrature as well. The collcclor model 
is describcd analytically by 

011 = Gr Ac [a- b(TwTo)] (2) 

where Ac is the colleclor arca, Gr is the irradiance at lhe colleetor 
surfaec. and a and b are two constanls that ean be ealeulaled as 
shown by Sokolov and Hershgal ( 1991 ). Equation (2) represents a 
flat-pl ate eollector with partial hcat loss to the ambient. The group 
(a- b(Tu-T0)] is known as the collector efficiency, and 
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(3) 

is the stagnalion (i.c., thc cciling) tcmperature of the collector. 

Whcn TH = T" thc heal output Ot 1 is zero. Sokolov and 

Hcrshgal ( 1993) dcmonstratcd lhat when lhe eollcctor and heat 
cxchanger are spccified . thcre cx ists an optimal colleetor 
tempcrature for max imum rcfri geration eflcet. i.c .. an optimal 
coupling between lhe solar collcctor and the refrigerator. 
However. ncithcr a resourccs nor a internal opcrating parameters 
optimizalion wen.: performed. Thcy assumed a given resourccs 
di stribution and optimizcd thc coupling tcmperature. The 
proposition herc is to optimize the refrigcrant flow rate. 
idcntifying lhe optimal distribution of finite rcsources and then 
the effcel of thc collcctor sizc. on these optimum is invcstigated. 

A balance of cncrgy between the colleelor and the water 
stream dclivcrs the following nondimensional equation : 

t ,. -tH=!J .,.( t w -1) (4) 



where t; = T; I T0 and ~w = ITI Cw I o Ac Gr. Equation (4) relates 
thc hot watcr inlct temperature. T," to thc collector' s physical and 
opcrating paramctcrs. 

A, 

suoerheatin ooilinl.' 

A, 
liquid 
oreheatinl.' 

T, 

A heat transfer 
surf~1cc 

Figure 3 - Hot hcat cxchanger countcrfl ow streams. 

The hot water strcam and thc rcfrigcrant stream run in 
countcrfl ow, as it is shown in Fig.3 . lt is furthcrly assumcd that 
thc rcfrigcrant cntcrs the heat exchanger as a subcoolcd liquid 
(T 1• 1' 1 = P,). Thc modcl also assumes rc!'rigt:rant flow rates small 
enough. such that the refrigerant strcam boil s completcly and is 
supcrhcatcd before lcaving thc heat cxchangcr (T2• 1'2 = l'r). Thus. 
thc threc scctions of the refrigcrant sidc define three scqucntial 
countcrflow hcat exchangers. i.c .. A1• Ab and A, in Fig.3. 

The opcration of thc hot hcat cxchangcr is describcd by thc 
cffecti vcncss - NTU method (Bejan. 1993). lnstructed by Fig.3. 
the ciTccti vcncss relations for thc superhcater (Tw. T3• Tb. T2) and 
preheatcr (T4. Toul· T 1• Tb) are writtcn as 

1- exp[-NTU i (I - Cmin.i I C m<Lx.i )] 
E =------------------------~-------------

1 1- (Cmin,i I Cmax,i)exp[- NTUj( l- C min.i / Cmax.ill 

i=s.l (5) 

whcrc C = 1n c" or rilr c;. for thc hot watcr strcam or refrigcrant 

strcam. rcspectivcly and NTU; = (UA); I Cmini· lt is assumcd in thc 
rcfrigerant stream. an avcragc spcc i fi e hcat at constant pressure. 
i.c .. c, = 112 [c,(T2) + c,(Tb)] . and c1 = cl('fb)· namcly. the spccitic 
hcat of thc liquid at saturation temperature. 

ln thc superheating seetion. using the eiTecti veness detinition 
it is writtcn 

T, = Tw- (C,mn/Ch,) E,(Tw-Tb) (6) 

(7) 

where Cnrinr is the smallcst of thc two capac ity rates Chi (watcr ­
hot strcam) and Cc; (rcfrigcrant- cold strcam). 

Analogously. for the prehcating scction. it is writtcn 

(8) 

(9) 

ln the boiling scction thc tempcrature on the cold sidc is 
uniform, Tb. ln this case, it is writtcn 
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(lO) 

( 11) 

where 

( 12) 

From a balance of energy in the boiling section. it is written 
anothcr rclation for T3 and T4 : 

( 13) 

The collector and hot heat cxchangcr are therefore 
mathematically modeled by a set of ten equations: a balance of 
cnergy between the collector and the water stream (Eq. (4)), 
three effcctiveness- NTU relat ions given by Eqs. (5) and (10), 
and six equations that relate the end temperatures of the thrcc 
s.:c tions. namely. Eqs. (6)-(9), (I I) and ( 13). These equations 
can be rcwritten nondimcnsionally, by referencing ali the 
tcmperaturcs to the ambient tempcraturc : 

(14) 

( 15) 

( 16) 

( 17) 

(18) 

(19) 

Thc total surface constraint detined by Eq. (I) is rewritten in 
terms of a total number of heat cxchanger units: 

+ (Cmint l C~r,)(U,IU, ) NTU, (20) 

whcrc 

NTU = U,A/( ri1 Cw,). constant (21) 

To account for the distribution of the refrigerant along the 
hcat cxchangcr surface. in the numcrical implementation of Eq. 
(20). the arca fract ions are introd uccd as 

x= A/ A. y =AJ A. 1-x-y = A11A (22) 

such that x= (Cmrn/ ChJNTU/NTU, y=(U,!Ub)NTUb/NTU and 
1-x-y = (Cmin/C~r,)(U/Ut)NTUt!NTU. 

REFRIGERATOR TIIERMODYNAM ICS ANAL YSIS 

lhe rcfrigerator has to bc optimizcd such that the maximum 
rcfrigcration cffect is obtained. lt has bccn assumed that ali 
irreversibilitics happen in the hot heat exchangcr in this analysis, 
as shown in Fig. 2. lhe tirst law and the second law of 
thermodynam ics for the steady-state operation ofthe system 
shown in Fig. 2 are 

(23) 



Sgen=-QL /TL+(Ow +Qo)/To + rh(so-sw) (24) 

Combining thesc l\~O statcments, it is obtained 

QL(TofTL-1) = rh c,,w-ToSgen (25) 

where e,,w is the initial specific flow exergy of the hot gas, e,,w = 
(hw-Tosw)- (h0-T0s0). The final flow exergy of the rh stream is 
zero, by definition, because rh reachcs thermomechanical 

equilibrium with the ambient. The term OL (T ofT L - I) is the 

exergy content of the heat transfer ( Ot , TL, T0) , (-E0L). that 

must be deposited in the T~. -cold space. 

Equation (25) shows that (-E0L) is equal to the flow excrgy 

decrease in the hot water stream, minus the product ~,s,," that 

accounts for the destroyed exergy. The next step ofthe analysis is 
to focu s on the hot heat exchanger only, writing thc first and the 
second laws ofthermodynamics for that part ofthe eq uipment: 

rh (hw-ho)- rhr (hz-h,)- Ow =O (26) 

s gen = rh (so-Sw) + rhr (s2-s,) + Ow /To~ o (27) 

Combining equations (26) and (27), it is obtained 

ToSgen= 1i1 e,,w- rhr(e,,2- ex.l) (28) 

Equation (28) demonstrates that the destroycd exergy is thc 
difference between the exergy brought by the hot watcr and the 
exergy picked up by the refrigerant stream. Combining equations 
(25) and (28), it is obtained 

QL(T o/T L- I)= rhr ( e,,2 -e,, ,) (29) 

\vhich shows that the cxergy content of O L is equal to the net 

flow exergy into the reversible compartment of Fig. 2. 
Alternatively, Eq. (29) could have been found by writing the first 
and second law statements for the reversible compartment. 

The most direct way of maximizing Ot is by si mply 

maximizing the flow exergy picked up by the refrigerant stream. 
using Eq. (29). The properties at state I usually result from thc 

design ofthe refrigerator cycle, thus the maximization of OL can 

be obtained by maximizing the exergy flow rate at state 2. 
The appropriate figure of merit for thc thermodynamic 

optimum is the maximum second law efficiency 

1111 = (-E0tl I ( rh e,,w) = OL (T ofT L- I) I ( rh e,,w) 

= rhr (e,,2 - e,,,)/( rh e,,w) (30) 

To evaluate the flow exergy change in the refrigerant stream. 
three parts are considercd: 

e,.z - e,,,= (ex,2 - c,,g) +(e,,g - e, ,r) +(e, ,r- e,, 1) (31) 

where e, = h - T 0s. 
Equation (30) is rewritten by assuming the incompressible 

liquid model for thc refri gerant as follows: 

1111 = (Cc/ Ch) (v+z) I (1:w- I - lmw) (32) 

where v and z are functions th2t depend on the model adopted fm 

396 

the superheatcd rcfrigerant. 

v = 1:2 - 't:b - ln(1:z/1:b) (ideal gas model) (33a) 

v = (h2-h.)/(c,T0)- (s2-s0)/c, 
(actual s~perhcated rcfrTgerant properties) 

(33b) 

z = (hrjc, T0) ( 1- l/1:b) + c1/c, (1:b- 1: 1 - ln (1:J 1: 1) (34) 

NUM ERICAL METHOD ANO RES ULTS 

The numerical prob lem consisted of solving the nonlinear 
system (4) , (5), (lO). (14)- (20) to obtain 1:2 and maximize 1] 11 • 

Some selectcd parameters were held constant and others were 
varied to gcnerate the results shown in Figs. 4 - 7. Each point on 
the plotted cürves was dctermined as the solution of the abovc 

system of eq'uations for a sct of fixcd parameters (1:H, 1:,, 1:L. fJ." • 

1:" 't:b. T0). Once the set of tixcd paramcters is defined • the 
system is solvcd for 1:2. This system is represented in compact 
form by thc res idual vector R = O. A Ncwton-Raphson method 
with appropriate initia l guesses was used for both maximization 
problems. A tolerance for the Euclidean norm of the residual 
vector IRI2 :>; I o·8 was imposed to achieve convergence in ali 
solutions. We have used as initial guess the last converged 
solution for the previous sct of fixcd paramcters. ln this way 
convergencc was achieved with little computational time. 

The results wcrc obtaincd based on thc simplifying 
assumption that the ovcrall hcat transfcr cocfficient has the sarne 
value in each of thc threc scct ions of the heat exchanger. i.c .. 

U, = u. == U, . Thc pressurc of the refrigcrant stream cross ing 

the hot heat exchanger was P, == 18 bar. and the ambient 

temperature was chosen as ·1;, == 298. 15 K. A nondimensional 

rcfrigerant mass tlow rate has been dcfincd as M = m, . 
m 

Figure 4 illustratcs the optimal value of M. which max imizes 
the sccond law efficiency of the cntirc system, which also shows 
that. in the model adopted with the actual propcrties of the 
refri geram. the variation of M has a noticcable ctfect on the 

optimum (TJ, "'"'. Mopl) . The ideal gas modcl underestimates the 

efficicncy in about lO % around thc optimal conditions. The two 
curves merge at a certain value of M, where the superheating 
section vanishes, whcre x = O. The numcrical results discussed 
next are based on the tabulatcd propcrties of the refrigeram, i. e. , 
ammonia. 

The sarne e ffect of M. is pursued furthcr in Fig. 5. whcre the 
ordinatc shows how thc superhcating arca bchaves as M varies. 
The superheating arca decrcases as M incrcases and cventually 
vanishes at a certain valuc of M. ln the case stud ied, 1: 1 and 1:b 
have closc va lues, therefore thc refri gerant enters the hot heat 
exchanger and immediatcly begi ns thc changc of phase and there 
is practically no preheating arca and x + y = I. ln the case 
documented in Figs. 4 - 7, the thcrmodynamic optimum occurs 
when the supcrheating section is prcsent. 

The existence of thc thermodynamic optimum - the optimal 
ratio M - is fundamental. lt means that any stream can be 
matched optimally to anothcr stream, such that most of the 
exergy carried originally by the hot strcam is captured by the cold 
stream. ln the next phasc of thc study, the effcct of the main 
boundary parametcrs of the arrangement is cxamincd 
systematically. Thc purposc of thi s sensitivity study was to 
idcntify how significantly they intlucncc the thcrmodynamic 
optimum. ln other words, it is sought to documcnt the robustness 
ofthe rcsults that are bascd on the optimization of a single case. 
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This work begins with Fig. 6. which shows how lhe optimum 
responds to changes in the overall size of the heat transfer arca 

(NTU). The key observation concerns 7) 11 ·"'"' and Mop< : lhe 

optimal thermodynamic performance is practically inscnsitive to 
changes in NTU, whcn NTU is sensibly grcater than 6. The 
relative allocation of heat transfer is practically insensitive to 
NTU up to NTU = 4, then it starts to rcspond to increases in 
NTU. The arca fraction swcpl by boiling rcfrigcrant , A" (or y). 

increases monotonically at lhe cxpcnse of A, . 

The effect of varying the collector sizc, A,. which is 

inversely proportional to Jl" is documcntcd in Fig. 7. As Jl" 

increases, or A, dccrcascs. the hot heat cxchangcr water inlet 

temperature, <w. dccreases. thus it is obscrvcd a corresponding 

increase in 17""'"' . but Mop< decreases as wcll, in a logical 

balance that can be acccssed only with lhe in sight provided by the 
model developed in this study. A larger boiling section is also 
rcquired as Jl .. increascs. 

CONCLUSIONS 

The basic thermodynamics problem of how to cxtract maxi-
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mum refrigeration effect from a solar ejector refrigerator has 
been considered. The method of entropy generation 
minimizat ion - EGM (Bejan, 1996) was utilized to model the hot 
heat exchanger of the refrigerator and to obtain the second law 
efficiency of the entire system. Appropriate dimensionless 
groups werc identified and the gencralized results reported in 
dimensionless charts. 

Based on thc results of Figs. 4 - 7, the main conclusions of 
this study are summarized as follows: 
I. There exists a fundamental refrigerant mass flow rate such 

that maximum refrigeration cffect is obtained in a solar 
ejector refrigerator. no matter how complicated the actual 
design may be; 

2. The refrigerant should not be treated as an ideal gas in the 
superheating section, since it underestimates the system 
efficiency at the optimal conditions: 

3. The model can be used in thc design of solar ejector 
rcfrigcrators to dimension both the collector and hot heat 
exchanger for maximum second law efficicncy, and 
therefore optimal operation. 
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SUMMARY 

Domestic water heaters hm·e a !!Ood thennal performance but a low exergetic efftciencv. This means 
that the environmental emluation oj' energr conversion appliances shou/d simultaneously qunntify their 
exergetic bdwviour. Three ne1v emission indexes are proposed: The mass flow rate of pollutanl per useful 
exergetic power in the outlet hot 1mter; the irrew:rsibilitr rate of the appliance per mass flow rale of the 
pollutalll; mui the entropy generation rate per 111ass j7mr rate of the po/lwant. With these indexes any 
energv conversion apparatus cw1 he the ohjcct 11{ a simultaneous exergetic and environmental evalulllion. 

INTRODUCTION 

ln thc domestic gas water heater applianccs hcat is transterrcd 
lrom hot combustion gases towards water flowing insidc thc hcat 
exchanger pipes. Thesc appliances usually work on a on-oll hasis 
in the domcstic envi ronmcnt according to hot watcr demands of thc 
uscr. Undcr stcady-state regime thcir work ing thennal and 
environmcntal paramctcrs are mlcd hy strict curopcan standards 
(EN 26). Common hcatcrs are vcry simplc dcviccs equippcd wi th 
atmospheric prc-mixed humcrs whcrc thc primary combustion air, 
around 30 % of stoichiometric, is cntraincd by momcnt sharing 
betwecn a gas jet crcatcd at an injector nrillcc and the surrounding 
atmosphcric air. Thcy havc no hot watcr accumulation capabilities 
and this mcans frcqucnt start-up and shut down proccdurcs with thc 
conscquent increase of pollutants cmissions wcl l abovc steady statc 
values. However, unsteady state analysis is rathcr difllcult to can-y 
on and, as the prescnt legi slation ignores thi s aspcct, it was dccidcd 
to kecp it out of thc prcsent study. 

Rcsearch work on thi s flcld conccntratcs csscntially on thrcc 
domains: thosc which lcad to thc dcvclopmcnt of new 
constmctive options to rcducc pollutants emissions, thosc whcre 
the chemical kinetics of pollutant formation is decply studicd and 
finally intcrdisciplinary works on thc environmcntal asscssmcnt 
of this kind of appli anccs. Typical of thc li rst si tuation are the 
studics of Torrcgiani ( 1992) whcrc the author prcscnts an ovcra ll 
account of ncw devclopmcnts on gas burncrs to rcducc NO, 
emissions on domcstic and industrial cquipmcnt, Wood (.1994) 
who madc a comparat ivc study of diiTcrcnt NOx rçductinn 
techniques and thc syncrgctic cflcc ts of thc simt.dtancous 
rcduction of NOx and unburncd hydrocarbons, H C. Srivc (I 995} 
also describes severa! tcchniqucs for NC\ n::duction whilc 
Gocttling et a i. (1997) prcscnt the most rccent tcchnologics for 
NOx reduction and forccasts of cxpcctcd future cmission leveis. 
On thc second domain, the NOx lo rmation at thc surl~tcc of 
radiant burncrs was studicd by Williams ct ai. ( 1992) whilc 
Martin and Brown ( 1990) h ave conccntratcd thcir cllorts on thc 
N20 formation and its furthcr cllect in thc atmosphcrc. The 
environmcntal impact of domcstic applianccs has becn dccply 
studicd, Brookman ( 197 4) dcvclopcd a modcl for pollutant 
dispcrsion in domcstic systcms, Dcwcrth ( 1974) in vcsti gated 
cmissions lrom domcstic natural-gas lln::d applianccs, Elkins 
(1974) studicd indoor CO and NOx leveis and Kcclcr ( 1974) 
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studicd thc incidcnce of rcspiratory diseasc in households due to 
cooking applianccs. 

From thc analysis of the curopcan legisl ation as well as thc 
abovc mcntioned rcfercnccs on this subject it is observcd that 
ali thc cmission factors or paramctcrs are mainly based on thc 
ratio bctwccn thc amount of pollutant being emitted and the 
amount of fucl burncd. But a givcn water heater, boiler or 
furnacc has its own cnergctic pcrformance and thc better they 
are the lowcr is thc burden thcy impose on thc cnvironment. 
Actual cmission factors do not give any furthcr insight o f the 
efTcct of encrget ic quality of appliances on thc environment. 
On thc other, cnd plain encrgctic analysis and second law 
analysis as performed by Borcl ( 1984), Kotas (198 5), Bejan 
( 1988) and Bejan et ai. ( 1997), do not takc into account the 
cnvironmctal impact of the appliances bcing analysed. 

A combincd assessment of both the cnvironmcntal impact 
and thc exergetic eftkiency of an energy convcrsion devicc, 
likc the water hcatcrs of this study, has never been carried out 
and is thc main objective of thc present work. 

EXPERIMENTALPROCEDURE 

Watcr heaters werc installcd inside a woodcn cabine! to 
simul ate a typical kitchcn furniture. Commcrci al butane or 
propanc consumption was measured with an orillce plate 
con ncctcd to a Honcywell modcl ST3000 diffcrential prcssure 
transducer. Thc watcr flow rate was mcasurcd by a turbine 
fl ow meter, and t typc thermocouplcs werc placed at the watcr 
inlct and o utlet. For thc analysi s of the gaseous combustion 
products a sampling probc, in AISI 304 stai nless steel, was 
placcd immcdiately abovc the hcat cxchangcr outlct. With thi s 
disposition thc dilution cffects of tcrliary combustion air, 
coming through thc ant i-draught chimncy of the heatcrs, were 
climinatcd. lnsidc thc probe thcre was a type k thermocouple 
to measure combustion gases temperature: this layout was 
choscn to rcduce radi ation crrors in temperaturc mcasuremcnt. 

Samplcd combusti on gases after bcing coolcd until 15 oc 
flowcd through a tcflon huilt positive displacement pump 
having a standard volume llow rate of 18 1/min and aftcrwards 
wcrc scnt to a distribution collcctor. Thc flow was then 
distributcd to severa! analyscrs. A ADC C02 infra-red 
analyscr, modcl RF2B 18 139, working in the 0-25 %(v/v) 



range and having an accuracy of ±0.5 % (fsd); a ADC CO 
infra- red analyser, model RF2B 18 140, working in the 0-0.5 
%(v/v) range and having an accuracy of ±0.5 % (fsd); a 
paramagnetic Servomex 0 2 analyser. model 570A, working in 
lhe 0-100 % (v/v) range and having an accuracy of ±0.1 % 
(fsd); a chemilumini scence Émission NOx analyser, model 
AC20 M, working in the 0-500 ppm (v/v) range and having an 
accuracy of ±I % (fsd) and a Signal FID unburned 
hydrocarbons (HC) analyser, model 3030P, working in the 0-
4000 ppm (v/v) and having an accuracy of ±0.5 % (fsd) . 
Experimental data were collected by a Keithley Metrabyte data 
acquisition system installed in to a 80486, 66 MHz, personal 
computer. Detailed information about the testi ng procedure 
can be found in Marques ( 1997). 

STANDARD EMISSION FACTORS 

The characteri sation of pollutant emissions is carried out 
through emission indexes according to the european 
legislation , the EN 297 : 1994/prA5 : 1997. This standard 
presents limit values for the ratio of pollutant emitted per 
energy input (mg/kWh) for NOx and CO and in the case of 
NOx ti ve emission classes are defined. 

The environmental behaviour of tested appliances is 
discussed in Marques (1997). ln this work only emission 
indexes fo r NOx/Hin are shown in Fig. I at minimum and 
maximum water flow rate and fo r propane. 
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Fig I . NOx emiss ion indexes for tested appliances buming propane. 

The majority of the water heaters fali into class 3 whieh 
has an emission limit of 180 mg/kWh (EN 
297: 1994/prA5: 1997) for NOx while the E-D275 fali s into the 
next class, class 2, wh ieh has an emi ssion limit of 240 
mg/kWh . Ali these appliances have emission indexes well 
above the most restrictive class to be established in the future 
european legislation, 84 mg/kWh for NOx. 

THERM AL-ENV IRONM ENT AL ANALYSIS 

Considering what has been previously said the analysis of 
the water heaters behaviour from an environmental point of 
view should also be supported by a simultaneous analysis of 
the thermal performance, not only according to the first law 
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but also taking into account the second law of 
Thermodynamics. According to a first law analysi s these water 
heaters show a good performance, Pilão (1996), Pilão and 
Pinho ( 1997) and Marques ( 1997), having thermal eftleiencies 
in the 75-90 % range, but a second law analysis carried out in 
this work shows a very deceptive performance, Fig. 2. Ali the 
appli ances have exergetic e ffici encies around 6% with the 
exception of D-E275 which has exergeti c effici encies of the 
order of I O %. This D-E275 heater is an extrapolation of 
former E-250 model s, like the B-E250 and C-E250, uses the 
same heat exchanger, furnace and burners but slightly larger 
fuel injectors , and is able to work in a more e ffi cient way, 
al though at the cost of higher absolute pollutant e mi ssion 
leveis. However, this approach has some advantages as it will 
be seen afterwards. 

' 100.-----------------------------, 

80 ~X 

• • 
~X • o • 

60 

El' 
'5 40 
c 
"' ·;;; 
o;: 
~ 20 

• 't:J:I:. • o ~X • 
0+. ------+------+------~----~ 

o 5 lO 15 20 

Water flow ]1/min] 

Fig. 2 . Thennal and exergetic efficiencies of tested water heaters . 
Upper symbols refer to thermal cffici ency while lower symbols rcfer 
to excrgetic efficiency. Symbols have the same meaning as in Fig. I . 

So , the energetic situation of an energy converter can never 
be di ssociated fro m its environmental performance; a bad 
energy converter means a pollution increment, as to fulfil a 
given energetic duty, extra pollutant energy converters will be 
required. Looking at a single machine or installation, 
calculating the emissions indexes to compare with standard 
reference values without seeking whether such appliances fulfil 
thei r cnergetic roles is a mi slcading analysis because no one 
knows the soundness of thc encrgy conversion principies of 
such appliances and consequently their true impact in the 
environment. This must made through differcnt emission 
indexes: 

-Mass flow rate of emitted pollutant per useful exergctic 
power in the outlet hot water flo w; 

-Ratio betwccn the irreversibility of the appli ance and the 
mass flow rate of emittcd pollutant, or; 

-Entropy generation rate of thc appliance per mass tlow 
rate of emitted pollutant. 

BASIS FOR EXERGETIC ANALYSIS OFTHE HEATERS 

For the exegetic analysis under steady state working 
conditions a co mbined first and second law of 
Thermodynamies evaluation gives a general equation, (Borel , 
1984 ), (Kotas, 1985) and (Bejan, 1988), 



+ ( L ri1 Pi E a Pi - L ri1 Ri E aR i J+ i 
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where Éxq = Or li -~;) is the thermal exergy 11ow 

cxchanged with a heat sourcc at Tr , W is thc mcchanical 

power, i is the irrevcrsibi1ity rate, k is thc co-cntha1py or 

physica1 exergy and E is the chemica1 exergy. 
ln thc present ana1ysis combustion reactants and products 

were supposed perfect gases whi1e the water was assumed an 
incompressib1e 11uid. Chemica1 cxergy data werc obtaincd 
from Kotas (1985), o r Bejan ( 1988), and because lhe 
environment tempcrature used in lhe calcu1ations T

3 
=O °C, is 

different from the thermochemica1 reference temperature of T 
0 

= 25 °C, the following conversion cquation, suggested by 
Kotas ( 1985), was uscd, 

To To-Ta 
Ea = Eo - - .::'.h o 

Ta To 

Thc reactants co-enthalpy cntcring in the burner is very 
small compared with thc chemical exergy of lhe fuel and was 

then neglccted. This means that L mRi kRi =O and 
in 

L mRi EoRi = mr Eaf . On the other end, it was assumed that 
in 

the contrai volume involving the appliances under analysis 
also inc1uded that rcgion close to the exhaust where the 
combustion products mixed with the environment gases, Kotas 

( 1985) and Bejan ( 1988). Then L mPi kPi =O and 
out 

L m Pi EaPi = O . Thc thermal and mechanical exergy terms 
out 

are a1so nil. Thc exergetic balance is then 

and considering the co-enthalpy detinition of Borel (1984) and 
thc fact that thc watcr is considered an incompressible 11uid, 

i = mrEaf- mwcw ((Two -Twi)-Taln T wo J 
Two ) 

Dividing both terms of this equation by lhe input chcmical 
exergy mr Eaf and using Kotas's definition of exergy Joss 

factor llp = i / (mr Eaf) and lhe excrgy efficiency 

llex = rnw (kwo- kwi)/(mr Eaf) WC get llp + llcx =I · 

Finally considcring thc Guoy-Stodola relation, the cntropy 
increase is easily calculatcd from the irrcvcrsibi1ity 

Ii =i / Ta· 
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Fig.3. Mass tlow of emitted pollutant per unit of useful exergy. 

PROPOSED EMISSION INDEXES 

After the calculation of thc cxergy balance of the water 
heaters which was also required for lhe data shown in Fig. 2, 
lhe thrce proposcd cmission indexes are presentcd in Figs. 3 to 
5 for thc tcstcd analyscrs burning propane. 

lt can bc sccn that values for lhe first cmission index (mass 
tlow rate of cmitted pollutant per useful exergetic power in lhe 
outlet hot watcr 11ow) are very high due to the low excrgy 
increase of thc water being heated in the appliance. Another 
interesting factor is the increase of the ernission index when 
moving from smaller heaters towards larger ones. This trend is 
explaincd by the lowcr cxergetic efficiencics of larger hcaters 
which have proportionally higher externa] surface arcas 
promoting stronger hcat tosses to the environment. 
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Fig. 4. Lost irreversibility power per unit mass of emitted pollutant. 

For this sccond index (ratio betwecn thc irrcversibi1ity of 
the appliance and thc mass t1ow rate of cmitted pollutant) 
rcsults are rathcr disperscd as the arder of magnitude of 
irreversibility is around the sarne for all the appliances and no 
clcar trend can be sccn. The sarne can be said about the third 
emíssion índex, Fig. 5, 
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Fig. 5. Entropy generation rate per unit rnass of emitted pollutant. 

ln this last case (entropy generation rate of the appliancc 
per mass tlow rate of emitted pollutant) there is also no clcar 
trend for thc tested appliances. However there an is intcresting 
conclusion to be extracted from thc comparativc analysis of thc 
prescntcd emission indexes, and conccrning thc D-E275 
heater. According to Fig. I this appliance is thc worst of ali, 
having an emission index well above the average. But on the 
other end, looking at Fig. 2 it can be scen that this hcater is 
slightly better that the others for equivalent water tlow rates. 
This results on lower irrcvcrsibility losses to fulfil its thermal 
duty and consequently on smaller irreversihility and entropy 
cmission indexes, as is clearly obscrved in Figs. 4 and 5. 
Although this heater has higher emission leveis it produces hot 
water more efficiently than the others and in a global 
evaluation it is fulfilling its duties in a more environmcntal 
friendly way. 

CONCLUSIONS 

Emission indexes for domestic gas-fucllcd watcr heaters 
are presented, for propane burning experiments. From a 
simultaneous energctic and exergctic analysis it is shown that 
although having high thermal efficiencies their exergetic 
efficiencies are very low. This gives an argument to go a step 
further on the evaluation of these appliances, through a 
combined assessment of exergetic and environmental 
performance. An appliancc being evaluated by a conventional 
emission index can have a totally differcnt ranking position 
whcn considered from a diffcrcnt point of vue. This reinforces 
thc idea of having more than a single emission index for the 
analysis of any energy conversion device and that the 
evaluation of any energy conversion appliancc should never be 
dissociated from thc cvaluation of its energetic/exergetic 
performance. 
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NOTATION 

cw - specific heat of water, 
~ho - enthalpy of combustion, 

Exq - thermal exergy tlow, 

E a - chemical exergy at ambient temperature Ta, 

Eo - chemical exergy at reference temperature To, 

(J/kg/k) 
(J/kg) 

(W) 

(l/kg) 

(J!kg) 



Eaf - chcmical exergy of fucl, (1/kg) 

EaPi ·· chemical cxergy of product, (J/kg) 

EaRi - chemical cxcrgy of rcactant, (l /kg) 

h - enthalpy, (1/kg) 

Hin -input energy, (W) 

- irreversibility rate, (W) 

k - physical cxcrgy (co-enthalpy), 

k =(h -ha)-Ta(s - sa), (J/kg) 

ti - co-enthalpy of input water, (J/kg) 

k wo - co-cnthalpy of output watcr, (J/kg) 

rilf - mass tlow of fue l, (kg/s) 

ri1 Pi - mass llow of product, (kg/s) 

rilRi - mass tlow of rcactant , (kg/s) 

rilw - mass llow of water, (kg/s) 

ti - Entropy gcncration rate , (W/K) 

Q - thermal powcr, (W) 

s - entropy, (1/kg/K) 

T - temperature, (K) 

Ta - ambient temperature, (K) 

To -refcrcnce tempcraturc, (K) 

Tlcx - exergctic efficic ncy, (-) 

Tlp - excrgy loss factor , (-) 

llex - excrgy ciTiciency , (-) 

llt - thermal efficiency, (-) 
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RESUMEN 

La complejidad mecanística de los jlujos de a ire en la ventilación por impulsiôn-aspiraciôn (push-pu/1) utilizada 
en los baí'íos de tratamiento de superficies, obliga ai empleo de dispositivos experimemales que permitan la 
visualizaciôn de las diferentes corrientes de aire implicadas, siendo además necesario utilizar gases trazadores 
para eva/um· cuantilativamente su eficacia. Con esta finalidad se ha construido una instalaciôn piloto a escala 
real consistente en Wl haiio rectangular de 1.6 m de anchura y longitud variable entre 1.2 y 1.8 m. La superficie 
dei baiio puede calentarse entre la temperatura ambieme y 100 "C y dispone de 460 orijicios conectados a 
sistemas de generaciôn de /nonos o de lrexafluo ruro de azufre. E/ primem posibilita la visualización de los flujos 
generados por la impulsiôn. La medida de las concentraciones de hexajluoruro de azufre permite determinar la 
eficacia de captaciôn de! sistema. En esta comunicaciôn se describen los diferentes componentes de la instalación 
así como algunas consideraciones sobre su comportamiento. 

PUC 
RIO 

INTRODUCCION 

Para controlar las emisiones de contaminantes procedentes 
de bafios de tratamiento de superficies se utilizan (INRS, 1989) 
sistemas de simple aspiración o combinados con impulsión 

(push-pull). Los primeros consisten en configuraciones de 
entrada de aire -denominadas genéricamente campanas de 
aspiración- conectadas a ventiladores tubulares helicoidales. Este 
sistema genera campos de velocidad omnidireccionales en los 
dominios dei bano, lo que hace disminuir rápidamente la eticacia 

L Bafio. 2. Sistema de aspiración. 2.a. Elemento primario de aspiración . 2.b. Yenturi. 2.c. Ventilador. 2.d . Chimenea. 3. Si stema de 
impulsión. 3.a. Elemento de impulsión de aire. 3.b. Yenturi. 4. Bomba de generación de humo. 5. Equipo de generación de F6S 
6. Sistemas de control. 6.a. Espectrofotómetro de infrarrojos. 6.b. Yariadores de frecuencia de los ventil adores. 6.c. Medidores de 
caudal. 6.d. Control de temperatura dei bafio. 

Figura I -Esquema general de la instalación piloto 
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de captación conforme aumenta la distanci a a la entrada de 
aspiración, no siendo rccomendable su implantación para 
longitudes de bafio superiores a I ó 1.2 m (ACGIH, 1992). 

En los sistemas push-pull , la impulsión de airc en forma de 
cortina circul a paralelamente a la superfície de! bafio arrastrando 
a las emisiones hacia la aspiración (Hugues, I 990), provocando 
una circulación cuasi direccional -flujo de pared- que, 
adecuadamente configurada, permite obtencr eficacias de 
captación elevadas (Niemela er ai., 199 1 ). 

Cabe también sefialar que las corricntes alcatorias cn los 
recintos interiores , provocadas por la circulación de personas, 
equipas o procedentes dei exterior, distorsionan los campos de 
velocidad creados por los sistemas de aspiración, pero lo hacen 
en menor medida (Klein , 1987) sobre los fluj os de impulsión. 

Aunque la contiguración dei sistema push-pull puede 
parecer elemental, no lo es la descripción de los diferentes fluj os 
implicados , y menos aún si se prctendcn abordar aspectos 
cuantitativos, dado cl elevado número de variab les geométricas y 
de operación que influycn de manera decisiva en su 
comportamiento (Flanigan er ai, 1974; Woods y McKarns, 1995). 

En esta trabajo se describe una instalación piloto construida 
para evaluar el comportamiento cualitativo y cuantitativo (Turk e r 
ai, I 968; Hampl , I 985 ; Farant et ai, I 986; Mosovsky, 1995) de 
sistemas de simple aspiración y de push-pull. 

JNSTALACION PILOTO 

En la Figura I se representa esquemáticamente el conjunto 
de la instalación que consta de los elementos descritos a 
continuación. 

Bafio de tratamiento de superficies. 

En él ocurre el proceso que genera la fuente superficial de 
contaminante. Su desplazamiento bajo e! elemento primario de 
captación, posibilita el estudio de trcs longitudes diferentes: I .2, 
1.53 y 1.8 metros. Una rcd de distribución situada por debajo de 
ella (Figura 2) es alimentada por el gas trazador. La introducción 
en cada uno de los orificios de la superficie dei bafio se efectúa a 
través de una obstrucción idéntica -aguja hipodérmica de 0.5 mm 
de diámetro interior, soportada por un tapón de silicona- la cual 
permite obtencr una di stribución uniforme de los caudales. 

Figura 2- Red de distribución de gas trazador 

ENTRADA 
DE GAS 
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Un sis tema de resistencias eléctricas acopladas en serie 
(Figura 3), permite simular e! calentamiento superficial dei bafio 
entre la temperatura ambiente y I OO"C. Construída con h i lo 
resistivo NICHROME 80, de 2.20 mm de di ámetro y resistividad 
0.285 ohmios/metro, permite alcanzar hasta 6000 vatios. La 
temperatura de calefacción es seleccionada con un regulador 
digital E5CS-X de OMRON, el cual mantiene la temperatura 
detectada con una sonda PT l 00, previamente calibrada. Todo e! 
conjunto está cubierto por una lámina de mica perforada, la cual 
permite uniformizar la temperatura superficial dei bafio. 

Figura 3 - Resi stencia calefactora 

Sistema de aspiración. 

En la Figura 4 se representa con mayor detalle el elemento 
primaria de aspiración , de 1.60 m de anchura, disponiendo de 
una compuerta deslizante que permite vari ar la altura de la 
entrada hasta 60 cm. Este elemento está conectado a una 
conducción de 60 cm de diámetro, donde se sitúan: una 
compuerta de regulación dei caudal dei tipo SF GO de DITER; 
un venturi para la medida de caudal -calibrado en el intervalo 
0.08 a 2.5 m3/s- . determinándose la diferencia de presiones con 
un manómetro diferencial DIGITRON modelo P200-UL; un 
ventilador SP TBT/2-400 de I I 00 w de potencia y cuya 
rcgulación de la velocidad de giro -hasta 2800 r.p.m- se realiza 
con un vari ador de frecuencia AGUT V AT-2FC. El sistema acaba 
en una chimenea que evacua los gases trazadores. 

Figura 4- Elemento primaria de captación 

Sistema de impul sión. 

La cortina de aire que, uniformemente distribuida en su 
origen, recorre la superficie dei bafio, se gcnera en el sistema de 
impulsión (Figura 5). Un sistema oleohidráulico permite su 



elevación, lo que posibilita la variación de la altura dei soplado 
entre I 00 y 200 mm sobre la superficie dei bafío. 

I . Entrada de aire. 2. Entrada de humo. 3. Yenturi. 4. Ventilador. 
5. Colector. 6. Ranura de impulsión. 

Figura 5 - Sistema de impulsión 

Provisto de entrada de humo, éste que procede de un equipo 
generador ROSCO 1500, es enviado hacia la boquilla de 
impulsión, posibilitando la observación de los tlujos generados 
en ésta. En las experiencias preliminares, el humo también podía 
ser introducido, a través de un difusor, en la cámara inferior de la 
superficie dei bafío y ali mentar así uniformemente a los orificios 
de la mi sma, haciendo factible la visualización de los efectos de 
los distintos flujos sobre los penachos emergentes. Un venturi 
permite, previa calibrado, conocer e! caudal de impulsión 
mediante su conexión a un manómetro diferencial. El aire de 
impulsión procede de un ventilador centrífugo SP CB-130 de 
II 00 w de potencia, 2800 r.p.m. y caudal máximo 0.4 m3/s. La 
velocidad de giro se regula mediante un variador de frecuencia 
AGUT VAT-2FC. 

1600 mm 

130 mm 

Figura 6- Colector dei aire impulsado 

La forma constructiva y la adecuación de álabes directrices 
de flujo en el colector de impulsión (Figura 6), dirige, reorienta y 
distribuye el ai re impulsado por e! ventilador hacia la ranura de 
impulsión. Alimentada por el colector, la ranura está formada por 
dos labias que, accionados m~nualmente, permiten una apertura 
de entre 5 y 50 mm. La no uniformidad en la distribución de la 
velocidad de salida dei aire por la ranura, conlleva la utilización 
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de la misma como soporte de boquillas de distinta geometría 
(número de orifícios, diámetro, distancia intercentros, etc) y 
diferentes ángulos de inclinación (Figura 7). 
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Figura 7- Boquilla de impulsión 

CONTROL DE CAUDAL DE GAS TRAZADOR 

El hexatluoruro de azufre puro , procede de una botella 
(Figura 8), control ándose la presión de salida con un 
manoreductor (I). El caudal se regula mediante una válvula de 
aguja NUPRO serie S de SWAGELOK (2). Un manómetro de 
vidrio en U, conteniendo agua, ac túa de válvula de seguridad (3) 
para prevenir sobrepresiones en la línea. A continuación se 
dispone de un indicador de caudal constituído por un 
estrechamiento, cuyos extremos se conectan a un manómetro 
diferencial MAGNEHELI C (4) de escala hasta 50 cm.c.agua, 
manten iendo de este modo, una indicación constante dei tlujo de 
hexatluoruro. El contrastado dei mismo , realizado con un 
caudalímetro electrónico de burbuja GlLIAM con célula para 
tlujo bajo entre I y 250 cc/min (5 ), permite relacionar la 
diferencia de presiones con c! caudal. El caudal de trazador así 
obtenido se mezcla con otro de aire (20 1/min) procedente de una 
bomba de membrana MlLIPORE X5522050, lo cual facilitará el 
dcspl azamiento dei gas trazador. Por último, una bifurcación 
regulada con válvu las de esfera permite enviar el gas bicn ai 
interior dei elemento primario de captación (6) o a la red de 
distribución de los orifícios de la supcrficie dei bafío (7). 
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Figura 8 -Equipo de contra i de gas trazador 



OTROS EOUIPOS DE CONTROL 

La determinación de las concentraciones de gas trazador 
diluido en aire se realiza cerca dei ventilador de aspiración, 
utilizando un espectrofotómetro de infrarrojos BRUEL & KJAER 
modelo 1302. Las medidas de la velocidad dei aire se realizan 
con un termoanemómetro ALNOR GGA-65P COMPUFLOW, y 
e! calibrado de los venturis con tubos de Pitot. También se 
utilizan tubos de humo DRÀGER para visualizar los flujos. 

SECUENCIA OPERATIVA UTILIZANDO HUMO 

El humo generado puede ser inyectado, por medio de la 
correspondiente red de distribución, bien a través de los 460 
orificios de la superficie dei bafio o bien directamente a través dei 
sistema de impulsión (Figura 9). En uno u otro caso, modificando 
las variables de operación (caudales de aspiración e impulsión, 
temperatura, etc.) y, mediante la observación directa de los flujos , 
una vez alcanzado e! régimen estacionaria, se lleva a cabo la 
determinación visual de la máxima eficacia. Las Figuras 10 y li 
muestran algunos de los flujos involucrados. 

Figura 9 - Chorros procedentes de las boquillas de impulsión 

Figura 1 O - Aspiración preferente por e! centro dei elemento 
primario de captación utilizando push-pull 
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ASPIRACION 

IMPULSION 

Figura II - Formación de torbellinos en las proximidades de los 
laterales dei bafio 

SECUENCIA OPERATIVA UTILIZANDO GAS TRAZADOR 

La determinación de la eficacia dei sistema de ventilación se 
realiza mediante la medida de la concentración de gas trazador 
existente en cada momento en e! conducto de aspiración. 
Efectivamente, la relación entre la concentración capturada dei 
F6S emitido desde e! bafio y la total inyectada en e! conducto de 
aspiración, permite determinar la eficacia de cada disposición de 
ventilación. Todas las medidas se realizan una vez alcanzado e! 
régimen estacionaria, previa ventilación general entre cada una 
de ellas para eliminar e! contaminante acumulado en la nave. 

Resultados típicos de esta técnica se recogen en la Figura 
12. En ella se representa la influencia de comentes cruzadas de 
0.4 a 0.7 m/s, actuando perpendicularmente a la dirección de la 
impulsión-aspiración. El bafio de I ,8 m de longitud y I ,6 metros 
de anchura, calentado a 50 °C, con una altura de la ranura de 
aspiración de 0.30 m, utiliza una boquilla de impulsión 
constituida por 53 orificios de 20 mm de diámetro inclinada 45° 
con respecto a la horizontal. El caudal de aspiración se ha 
mantenido constante a 0.249 m3/s. La temperatura ambiente es de 
27°C. 
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Figura 12 - Disposición push-pull sin/con corrientes cruzadas 



SECUENCIA OPERATIVA CON DIFUSOR TUBULAR 

Para el estudio de las zonas dei bafio en las que se producen 
pérdidas de contaminante se ha disefiado un tubo difusor -en 
PYC- de II mm de diámetro que, cerrado por los extremos, está 
dotado de 153 oriftcios de I mm, alimentándose con el ·gas 
trazador por su zona central (Figura 13). El tubo puede si tuarse 
en diferentes zonas dei bafio, evaluando en cada una de ellas la 
eftcacia de captación. De esta manera se obtiene un perfil de 
eftcaci as que permite evaluar el comportamiento dei sistema. 

~--------1598 Mm---------~ 

., rr ~ 

li 

Figura 13 - Difusor tubular de gas trazador 

En la Figura 14 se representa uno de los ensayos, 
observándose que para este caso las pérdidas se producen entre 
las longitudes de bafio comprendidas entre 200 y 700 mm a partir 
de la impulsión, posiblemente debidas ai choque de la cortina de 
aire sobre la superficie dei bafio. 

Qasp : 0.264 m'/s Qimp : o 03 m'/s Tba~o : 50 'C Tamb : 26 ·c 
Efica cia de referencia · 98.8 % 
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Figura 14- Mecanismo de la emisión de contaminante en una 
disposición push-pull 
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ABSTRACT 

The knowl edge of the captation capacity in a local 
extraction ventilati on system, where the capture of the pollutant 
is carried out ncar the gencration sourcc, is one of the most 
important parameters in ordcr to check its perfomance. So that, a 
real scale pilot installation has been used. Thc emission of gasses, 
fog, and vapours emissed in industrial baths could be simulated. 
Severa! configurations could be assaycd by means of changes in 
the geometrical and opcrational conditions. The efficiency of the 
pollutant captation has bcen determined using both lateral 
aspiration and push-pull technique. ln both cases, qualitative 
(usi n visual obervation of the fl ows of smokc) and quantitati ve 
(using F0S as traccr gas) determinations haven been carried out. 
Moreover, an interpretation of the pollutant leak mechanism, 
from the bath surface, is also reported. 



Aacm VIl ENCIT- Rio de Janeiro,RJ BRAZIL (November,1998} 

PUC 
DETERMINAÇÃO EXPERIMENTAL DO PODER CALORÍFICO DE COMBUSTÍVEIS 

ORGÃNICOS LÍQUIDOS EM FUNÇÃO DA UMIDADE 

RIO 

Aristóteles Alves Lyrio, Elias Antônio Dalvi e Renata da Cruz Araújo Vieira 
Departamento de Engenharia Mecânica 
Universidade Federal do Espírito Santo 

29060-970- Vitória-ES - Brasil 

SUMÁRIO 

O presente trabalho apresenta os resultados experimentais referentes às medições do Poder Calorífico 
Superior ( PCS) e respectivas determinações do Poder Calorífico Inferior (PC/) de combustíveis 
orgânicos líquidos comercializados em postos de combustíveis na área da Grande Vitória no estado do 
Espírito Santo nas condiçi5es em que são comercializados. Visando determinar a influência da umidade 
sobre o PCS e o PC/, experimentos foram realizados com os mesmos combustíveis contendo teores de água na 
faixa de O a 70 o/o obtendo-se uma correlação que relaciona o PCS e a umidade u. 

INTRODUÇÃO 

Os combustíveis orgânicos líquidos comercializados no Brasil 
nos postos de revenda ao consumidor, muitas vezes contêm algum 
teor de água em sua massa que promove a diminuição do Poder 
Calorífico dos mesmos, podendo comprometer a potência dos 
motores que os utilizam. Como exemplo dessa ocorrência, tem-se 
normalmente em empresas que consomem grandes quantidades de 
óleo diesel, a realização de centrifugação à saída dos tanques de 
armazenamento, no momento do abastecimento de suas frotas 
(ônibus, caminhões, locomotivas, dentre outros, conforme a 
tipologia da empresa), para diminuição da umidade nele contida. 

Na realização do presente trabalho, foram medidos 
experimentalmente os Poderes Caloríficos Superiores (PCS's) 
dos combustíveis orgânicos líqüidos como gasolina, óleo diesel, 
álcool etílico e querosene de aviação (QA V I) , cm condições de 
isenção de água e também em condições contendo teores de água 
adicionados controladamente no laboratório, de forma a se ter 
uma grande faixa de conteúdo percentual (mim) de água no 
combustível. Os resultados obtidos conduziram ao 
estabelecimento de uma correlação que permite a obtenção do 
Poder Calorífico em função do teor de água, aqui denominado de 
umidade. 

Adicionalmente, tais resultados foram comparados com os 
resultados do trabalho de Lyrio et ai. ( 1992), contemplando 
resíduos orgânicos sólidos, constituídos de casca de côco , 
madeira inservível, galhos resultantes da poda de árvores c 
bagaço de cana, conduzindo a conclusões importantes nesta área. 

MATERIAIS E MÉTODO EXPERIMENTAL 

Materiais. Os materiais analisados experimentalmente foram 
gasolina, óleo diesel c álcool etílico comercializados nos postos 
de combustíveis automotivos da região da Grande Vitória e 
querosene de aviação (QA V I) que abastece aeronaves no 
aeroporto de Goiabeiras em Vitória- ES . 

Várias amostras desses combustíveis foram adquiridas de 4 
(quatro) diferentes fornecedores que os comercializam nos postos 
de combustíveis espalhados na Região Metropolitana de Vitória, 
bem como das empresas de abastecimento de aviões no aeroporto 
de Vitória. 
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Esses combustíveis, de origens diferentes, foram ensaiados 
inicialmente nas condições em que são comercializados. Após, foram 
tomados isentos de água e de álcool como é o caso da gasolina, 
através do método de separação gravimétrica. Testes experimentais 
foram realizados utilizando-se várias amostras de cada tipo de 
combustível, originários de fornecedores comerciais diferentes, 
identificando-se cada amostra com as seguintes anotações: tipo de 
combustível, data de coleta, data de testes, posto de origem e teor de 
água. Para cada combustível e respectiva origem, foram realizados no 
mínimo cinco testes de medição do PCS, para cada teor de água 
contido em sua massa. 

Inicialmente as medições experimentais foram realizadas para 
cada combustível com zero por cento de teor de água. A seguir, 
foram procedidos testes com I 0% de água, 20% e assim por 
diante até o valor de 70%, além do qual, a combustão na bomba 
calorimétrica quase sempre não se realizava. Ensaios com teores 
de água intermediários aos indicados, também foram realizados. 

Metodologia das Análises e Determinações. O método 
empregado na medição do Poder Calorífico Superior utilizou uma 
bomba calorimétrica a volume constante, desenvolvida e 
construída pelo Laboratório de Combustíveis Alternativos (LCA) 
do Instituto de Física da UNICAMP (Ciamp, 1992). 

Antes dos ensaios e posteriormente após cada semana de testes, o 
Calorímetro foi cuidadosamente calibrado conforme estabelece o 
Manual de Instrução do fabricante (Ciamp, 1991), bem como a norma 
da American Society for Tcsting Material (ASTM, 1985), utilizando 
como substância de referência o ácido benzóico. Para verificação da 
repetibilidade de resultados, a constante de calibração do calorímetro 
foi checada alguma~ vezes utilizando-se o grafite a 99.98% de pureza, 
cujo Poder Calorífico Superior é também conhecido. 

O combustível foi coletado do recipiente de armazenamento 
do laboratório com auxílio de uma seringa de 3.0 mi c dotada de 
uma agulha de pequeno diâmetro, pesado cm uma balança com 
precisão de décimos de miligramas (4 casas decimais à partir da 
grama) e capacidade de I 00 g, de forma que a perda de massa 
devido à evaporação do combustível poderia ser facilmente 
detectada durante a pesagem. Neste processo de pesagem, a 
agulha da seringa foi mantida vedada por uma tampa própria, não 
se verificando durante o processo de pesagem do combustível 
qualquer variação da massa do mesmo. Cuidadosos testes foram 
realizados para a gasolina e o álcool que são os combustíveis 



mais voláteis dentre os combustíveis analisados, confirmando que 
o processo de pesagem não implicou cm qualquer perda 
detectável de combustível. 

A seguir, injetava-se o combustível da seringa para uma 
cápsula fechada vazia, do tipo cápsula de remédio adquirida em 
farmácia de manipulação, cuja massa e poder calorífico superior 
tinham sido previamente determinados, de forma que não se 
verificasse qualquer variação na massa do combustível durante o 
seu carregamento na cápsula. Isto também foi comprovado 
através de cuidadosos testes realizados com a gasolina c o álcool. 

Após o carregamento da cápsula contendo o combustível em 
processo de ensaio, colocava-se a mesma no cadinho, alojando-o 
em seguida em seu suporte dentro da bomba calorimétrica. A 
bomba era então fechada e carregada com oxigênio a 30 atm de 
pressão, conforme estabelece a norma (ASTM, 1985). 

Para os ensaios com o combustível contendo água, foi 
utilizado o mesmo processo, pesando-se a água com auxílio de 
outra seringa, sendo então descarregada na cápsula antes ou após 
o combustível. Desta forma determinava-se o percentual cm 
massa de água contido no combustível, constatando-se que essa 
ordem de carregamento da água na cápsula não alterava os 
resultados das medições do PCS. 

A energia térmica liberada pela combustão da cápsula c do 
combustível nela contido era transferida para água do 
calorímetro, cuja variação de temperatura foi medida por uma 
sonda constituída de um termopar conectado a um "plotter" do 
equipamento para registro dessa variação no decorrer do tempo. 

A equação (I) indica a forma de determinação do PCS a partir dos 
resultados das medições efctuadas quando se tem uma única substância 
na bomba caloriméuica, como por exemplo, a cápsula vazia. 

PCScAP = (K.b.6cArl/mcAr (I) 

o 
onde K é a constante de calibração do calorímetro, b.6cAP é a 
variação de temperatura decorrente da combustão do combustível 
(cápsula) no interior da bomba calorimétrica e registrada 
graficamente no "plotter'' do calorímetro e mcAP é a massa do 
combustível (cápsula). 

Para as medições do combustível dentro da cápsula, o PCS é 
obtido de forma similar considerando-se a massa do conjunto: 
cápsula-combustível, conforme consta da equação (2). 

PCSco:-<J = (K.b.6coNJ)/mcoNJ (2) 

mcoNJ = mcAP + mcoMB (3) 

A determinação do PCS do combustível utiliza o princípio de 
conservação de energia: a energia liberada no processo de ensaio 
pela combustão do conjunto (cápsula+combustívcl) é igual a 
sorna das energias liberadas pela cápsula e pelo combustível. 

PCScoMB = (fllcoNJ . PCScoNJ- mcAP PCScArl /rncoMB (4) 

quando adiciona-se água ao combustível dentro da cápsula a 
massa da mistura combustível e água é dada por: 

mM = tncoMB + mA (5) 

o teor de água é definido pela equação: 

u =mA/mM (6) 

portanto, a massa de água a ser adicionada à massa de 
combustível para se obter determinado teor de água pré­
estabelecido é dada por: 

mA= fllcoMs . u/( I - u) (7) 
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e, consequentemente, a massa a ser ensaiada é dada por: 

mM= mel( I- u) (8) 

A determinação do PCS do combustível com teor de água cm 
sua massa se processa trocando a massa do combustível na 
equação (4) pela massa da mistura dada na equação (5). 

Uma alteração dos procedimentos de carregamento da bomba 
calorimétrica com o combustível cm processo de ensaio foi 
realizada, eliminando-se a cápsula, ou seja, carregando-se o 
combustível diretamente no cadinho de quartzo. Cuidados 
especiais foram tomados com os combustíveis ensaiados, 
principalmente com a gasolina e o álcool, por serem os mais 
voláteis. Dessa forma os parâmetros referentes ao conjunto 
cápsula e combustível (mcoNJ• b.6c:oNJ e PCScoNJl na equação (2) 
passam a ser os valores referentes ao próprio combustível e, as 
equações (3) e (4) perdem o significado. 

Os resultàdos obtidos utilizando-se os dois métodos de 
carregamento da bomba calorirnétrica foram muito próximos, 
situando-se dentro da faixa de erro das medições, determinada em 
± 3%. Foram realizados para cada combustível e cada teor de 
água nele contido um mínimo de 5 (cinco) ensaios, sendo 3(três) 
com a utilização da cápsula c 2 (dois) ou 3 (três) sem utilização 
da cápsula. Os resultados apresentados nas tabelas 2, 3, 4 c 5 
foram obtidos das médias das medições realizadas para cada 
combustível para urna mesma umidade. 

Os valores do PCI para o combustível isento de água foram 
calculados a partir dos valores respectivos do PCS , utilizando-se 
a equação abaixo (ASTM. 1985): 

PCihs = PCSh,- 9.H.Qv (9) 

onde o subíndicc hs indica amostra sem água, H é o teor de 
hidrogênio do combustível, (Considinc, "Encrgy-Technology 
Handbook", 1977) e Q" é o calor latente de vaporização da água 
igual a 572 kcal/kg (2393 kJ/kg). Deve-se observar que o termo 
subtrativo (9.H.Qvl na equação (9) representa o calor necessário à 
evaporação da água formada a partir do hidrogênio da amostra. 

A bomba calorimétrica mede o Poder Calorífico Superior 
(PCS) porque nela a água evaporada é condensada, tendo em 
vista a elevada pressão em seu interior e que o processo se 
completa quando sua temperatura retorna ao valor inicial anterior 
ao processo de combustão. 

Os PCI,s (Poder Calorífico Inferior, também denominado de 
calor líquido de combustão) dos combustíveis ensaiados com 
certo percentual u de água, foram obtidos dos respectivos PCS,s 
com o mesmo teor de água conforme a equação: 

PCihu = PCShu- 9.H.Qv.(l-u)- u.Q" (10) 

onde o subíndice hu indica que o combustível contém certo teor de 
água correspondente à fração u, em massa (rnlm). O primeiro e 
segundo termos subtrativos da equação (I 0), são decorrentes, 
respectivamente, da evaporação da água formada a partir do 
hidrogênio contido no combustível e do teor de água u, contido 
na amostra. 

RESULTADOS EXPERIMENTAIS 

As equações (9) c (I 0) de determinação do Poder Calorífico 
Inferior requerem o conhecimento do teor de hidrogênio do 
combustível em análise. Na Tabela I, tem-se o valor da 
percentagem (rnlm) de carbono c hidrogênio contido em cada 
combustível analisado a partir da sua composição média 
(Ministério da Agricultura, 1980), considerando ausência de 
impurezas. 



Tabela I - Teores médios de carbono e hidrogênio dos 
combustíveis ensaiados 

Combustível Carbono(%) Hidro ênio (%) 

Gasolina 84,2 15,8 
Álcool etílico 52,2 13,0 

Óleo diesel 84,7 15,3 
Querosene 84,6 15,4 

Na Tabela 2 são apresentados para a gasolina, os valores do 
PCS para diversos valores do teor de água u contidos em cada 
combustível, resultantes das medições realizadas no presente 
trabalho e os respectivos valores do PCI determinados através das 
equações (9) e ( I 0) para os mesmos valores deu . 

Tabela 2- Dados da gasolina 

u PCS PCI PCSbJPCSbs 

(kcal/kg) (kJ/kg) (kcal/kg) (kJ/kg) 

0,0 10783 45146 9970 41741 1,00 

0,1 9368 39224 8579 35919 0,87 

0,2 8123 34010 7358 30806 0,75 

0,3 7537 31555 6796 28453 0,70 

0,4 6332 26509 5615 23508 0,59 

0,5 5174 21664 4482 18764 0,48 

0,6 4098 17157 3429 14358 0,38 

0,7 3004 12576 2359 9878 0,28 

As Tabelas 3, 4 e 5 apresentam os dados do óleo diesel e 
querosene de aviação (QA V I ) c álcool, respectivamente. 

Tabela 3 - Dados do óleo diesel 

u PCS PCI PCSbuiPCSbs 

(kcal/kg) (kJ/kg) (kcal/kg) (kJ/kg) 

o 10808 45251 10020 41953 1,00 

O, 1 9706 40635 8939 37428 0,90 

0,2 8496 35570 7751 32453 0,79 

0,3 7418 31056 6695 28030 0,69 

0,4 6299 26372 5597 23435 0,58 

0,5 5475 22923 4795 20077 0,51 

0,6 4008 16781 3350 14025 0,37 

Tabela 4 - Dados do querosene 

u PCS JI'CI PCSb.IPCSbs 

(kcal/kg) (kJ/kg) (kcal/kg) (kJ/kg) 

0,0 11210 46934 10417 43615 1,00 
O, 1 9529 39894 8758 36667 0,85 
0,2 8520 35670 7771 32535 0,76 
0,3 7847 32854 7120 29812 0,70 
0,4 6838 28630 6134 25680 0,61 
0,5 5157 21590 4474 18733 0,46 
0,7 3139 13142 2501 10469 0,28 
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Tabela 5 - Dados do álcool 

u PCS PCI PCSoo/PCSbs 

(kcal/kg) (kJ/kg) (kcal/kg) (kJ/kg) 

o 6766 28327 6097 25525 1,00 
O, 1 6210 26001 5551 23240 0,92 
0,2 5551 23241 4901 20520 0,82 
0,3 4740 19845 4100 17166 0,70 
0,4 3920 16412 3290 13773 0,58 
0,5 3556 14888 2935 12290 0,52 
0,6 2246 9404 1635 6846 0,33 
0,7 2034 8516 1433 5999 0,30 

As tabelas anteriores contemplam apenas os dados de 
umidade múltiplos de dez, embora muitos testes com valores 
intermediários também tenham sido realizados. 

O erro determinado para os dados do Poder Calorífico 
Superior dos combustíveis ensaiados constantes das Tabelas 2, 3, 
4 c 5 é de 3%. Entretanto, a incerteza dos valores determinados 
através das equações (9) e ( I 0) depende, além das incertezas dos 
dados experimentais do PCS e do teor de água, também das 
incertezas dos dados do teor de hidrogênio contido em cada 
combustível apresentado na Tabela I , os quais , à exceção do 
álcool etílico, correspondem a valores obtidos da mistura de 
hidrocarbonetos que entram na composição média de cada um . 

Verifica-se para tais combustíveis um comportamento similar 
rel ativamente à variação do PCS em função do teor de água neles 
contido. Isto fica evidente nas Figuras I, 2, 3 e 4, que se seguem, 
cujos dados ali plotados para cada combustível , se correlacionam, 
respectivamente, através das equações (II), (12) , (13) e (14) , que 
representam as melhores curvas passando pelos respectivos 
dados, obtidas pelo método dos mínimos quadrados. 
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Figura I - Poder Calorífico Superior e Inferior da gasolina em 
função do teor da água contido em sua massa 

A equação (I I) indica a reta que melhor se aproxima dos 
dados da Figura I para a gasolina. 

PCSbu = PCS0, . (I ,00- I ,025.u) (I I ) 

Analogamente, os dados da Figura 2 para o álcool etílico são 
melhor representados pela equação da reta dada em ( 12): 

PCSou = PCS0,. (I ,00- I ,048 .u) (12) 
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Figura 2 - Poder Calorífico Superior e Inferior do álcool 
etílico em função do teor de água contido em sua massa 
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Figura 3 -Poder Calorífico Superior e Inferior do óleo diesel 
em função do teor de água contido em sua massa 

Para os dados do óleo diesel destacados na figura 3, tem-se a 
correlação dada pela equação ( 13 ). 

PCSbu = PCSbs . ( l ,00- I ,026. u ) (13) 
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Figura 4- Poder Calorífico Superior e Inferior do querosene em 
função do teor de água contido em sua massa 
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A correlação dada na equação (14) representa a melhor reta 
que se aproxima dos dados da Figura 4 para o querosene . 

PCShu = PCShs · (I ,00 - I ,O l.u) (14) 

ANÁLISE E CONCLUSÕES 

Análise dos Resultados Obtidos. Os resultados apresentados 
nas Tabelas 2, 3, 4 e 5 foram obtidos para cada teor u de água 
contido no combustível , a partir da médi a das medições 
efetuadas, envolvendo pelo menos 5 (cinco) medições, ou seja, 
pelo menos 3 (três) experimentos usando o método da cápsu la c 
pelo menos 2 (dois) experimentos usando o método de 
carregamento direto no cadinho da bomba calorimétri ca. Tais 
resultados foram coincidentes dentro da margem de erro 
verí ti cada. 

Os resultados relativos aos ensaios de cada combustível como 
o mesmo se apresentava ao ser adquirido, não constam das 
Tabelas apresentadas tendo em vista que os teores de água 
determinados em cada combustível, cm geral ficou na faixa de 
0,0 a 6,5%. Entretanto, considerando a margem de erro de 3%, 
esse tipo de resultado satisfaz, para cada combustível, a 
correlação entre o PCS e o teor de água nele conti do, 
representadas pelas equações (11). (12), (13) c (14), 
respectivamente para a gasolina, álcool, óleo diesel e querosene. 

Considerando o conJunto de todos os dados obtidos neste 
trabalho, tem-se a apresentação da Figura 5, que também indica 
uma forte correlação linear entre os PCS e o teores de água dos 
combustíveis analisados. Esta correl ação já era esperada, tendo 
em vista o comportamento si milar que os Poderes Caloríficos dos 
combustíveis analisados apresentam em relação à umidade, com 
equações quase coincidentes, permitindo que os dados plotados 
para todos os combustíveis na Figura 5, não apresentem 
espalhamento significativo. 
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Figura 5 - Correlação entre o PCS e a umidade dos 
combu stíveis analisados 

A reta que melhor representa estes dados é dada pela equação 
(15) abaixo: 

PCSbu I PCShs = I ,00 - I ,025. u ( 15) 

Lyrío et ai ( 1992). analisando o comportamento do PCS de 
resíduos sólidos orgânicos como madeira, bagaço de cana, casca 
de coco e casca de árvores de algumas espécies, observaram um 
comportamento semelhante ao indicado na Figura 5. obtendo uma 
correlação si mi lar, representada pela equação ( 16) abaixo: 



PCSbi PCSbs = I ,00- I ,05.u (16) 

Considerações teóricas sobre a variação do PCS de qualquer 
combustível em função da umidade pode ser realizada a partir da 
análise das equações (2) , (5) , e (7) , quando se observa a 
metodologia que usa o combustível dirctamente no cadinho da 
bomba calorimétrica, ou seja, com 11'\:ap = O na equação (3) e 
ainda, a mesma massa do combustível para qualquer teor de 
umidade nele contida, acarretando o mesma variação de 
temperatura. 

Substituindo as equações (5) c (7) na equação (2) obtem-se: 

PCShu I PCSh, = I - u (17) 

Na Figura 6 tem-se a representação gráfica das equações 
(15), (16) e (17), indicando visualmente a diferença entre a 
correlação obtida no presente trabalho para os combustíveis 
líquidos orgânicos analisados, a correlação para os resíduos 
sólidos orgânicos (Lyrio ct ai., 1992) e a curva teórica obtida 
conforme as considerações acima observadas. 
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Figura 6- Correlações entre (PCShjPCSh, ) em função da 
umidade 

A análise da figura 6 indica que os dados experimentais se 
afastam da curva teórica a medida que a umidade aumenta, 
segundo a equação ( 18), onde a > I ,O para os dados 
experimentais e a= I ,O para a curva teórica. 

Este afastamento é dado pela equação abaixo: 

= (I ,O-u)- (I ,O- a .u) 

resultando na equação ( 18): 

~(PCShu!PCSh,) = u . (a -I) (18) 

A equação (18) mostra que a diferença entre as curvas 
experimentais, equações (15) c (16), e a curva teórica, equação 
( 17), é uma função linear da umidade contida no material 
orgânico ensaiado. 
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Os resultados apresentados por Lyrio et ai. (1992) para os 
resíduo sólidos orgânicos indicam valores de PCSb, na faixa entre 
4.300 e 4.400 kcal/kg, enquanto que no presente trabalho tem-se 
valores elevados para gasolina, óleo diesel e querosene na faixa 
de I O. 780 a 11.21 O kcal/kg e para o álcool etílico o valor de 6. 760 
kcalfkg. Quando se observa os valores de a dados nas equações 
(11, 12, 13, 14) do presente trabalho e o valor de a dado na 
equação (16) obtida por Lyrio et ai. (1992) e se compara com os 
valores dos PCSh, dos combustíveis aqui analisados e dos 
resíduos sólidos orgânicos analisados por Lyrio et ai. (1992), 
verifica-se a tendência de valores mais elevados do PCSbs• 
corresponderem a valores menores de a (mais próximos da curva 
teórica, a = I ,0) e vi ce-versa, o que é corroborado com as 
temperaturas mais elevadas no interior da bomba calorimétrica 
quando o PCS0, é elevado, vide equação (I). Entretanto, para se 
inferir uma generalização neste sentido toma-se necessário a 
realização de ensaios de uma gama muito maior de materiais 
orgânicos, visando a determinação de correlação que possa 
comprovar esse argumento. 

Esta análise indica qualitativamente que, elevados teores de 
água no material orgânico ensaiado inibe a sua combustão no 
interior da bomba calorimétrica, tendo em vista a evidência 
obtida nos ensaios realizados, constatando-se a presença de 
combustível não queimado em mistura com a água formada no 
processo de ensaio , quando a umidade do combustível era 
aumentada. 

Entretanto, a Figura 6 indica que, qualquer das três curvas 
aproximam-se bastante dos dados experimentais quando a 
umidade não é extremamente elevada, ou seja, para u<50% tem­
se ~(PCSbJPCSh,) < 2,5%, quando se compara a curva teórica 
dada pela equação ( 17) e a correlação experimental dada pela 
equação (16) que é a pior situação. 

Conclusões. A umidade de um combustível influencia 
fortemente o poder calorifico do mesmo, cujo decréscimo ocorre, 
na melhor das hipóteses, na mesma proporção do aumento da 
umidade, como é apresentada pela curva teórica dada pela 
equação (17). 

O teor de umidade ( definido segundo a equação (6) ) 
verificado nos combustíveis analisados, situou-se na faixa de 0,0 
a 6 ,5%, possibilitando um decréscimo máximo no PCS da ordem 
de 7,0% em relação ao PCS do mesmo combustível sem umidade. 
Portanto, toma-se de grande importância o controle da umidade 
dos combustíveis de uma maneira geral , a fim de se evitar perda 
significativa do PCS que é o indicador direto da energia total 
liberada pelo combustível no processo de combustão. 

Para teores de umidade de até 50% pode-se adotar a curva 
teórica dada na equação (17) como uma boa aproximação para 
cálculo do poder calorífico superior dos combustíveis ensaiados, 
bem como dos resíduos sólidos orgânicos constituídos de 
madeiras, cascas de árvores, cascas de côco e bagaço de cana, 
verificando-se que o decréscimo do PCS é uma função linear de 
acréscimo da umidade, na mesma proporção, ou seja, um 
acréscimo de 10% na umidade acarretará um decréscimo de 10% 
no PCS, um acréscimo de 20% na umidade diminuirá o PCS de 
20% e assim por diante. 

Finalmente, deve ser observado que os resultados 
experimentais apresentados nas tabelas e figuras do presente 
trabalho indicam que o objetivo inicial foi plenamente alcançado, 
comprovando que a curva teórica representada pela equação (17), 
para a determinação do PCS de um combustível contendo água, 
constitui-se numa boa aproximação. Com respeito ao PCI, sua 
determinação é uma conseqüência direta da aplicação da equação 
( l 0) desde que se conheça o teor de hidrogênio e de umidade do 
mesmo. A equação (lO) e as Figuras 2, 3, 4 e 5, indicam que os 
decréscimos do PCI em função da umidade se processam nas 
mesmas proporções dos decréscimos do PCS. Consequentemente, 
a equação ( 17) , associada a Figura 6, se aplicam igualmente aos 



valores do PCI dos combustíveis analisados, trocando-se apenas a 
relação PCSbjPCSbs por PCibu!PCibs· 
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ABSTRACT 

This work presents experimental results for higher heating 
value (HHV) and lower heating value (LHV) of organic liquid 
fuels sold in gas stations situated at Vitória Metropolitan Area in 
the state of Espírito Santo, Brazil. Experiments were conduced 
showing the intluence of fuel water contents on the HHV and 
LHV such as gasoline, diesel oil, kerosene and alcohol, covering 
a wide range of humidity ( O to 70%). A correlation between 
higher heating value and the water content in the fuel was 
determined for the experimental data obtained. The main 
conclusion of the present work has shown that the content of 
water in the fuel makes its higher heating value to decrease in the 
sarne proportion as the value ofthe humidity ( ratio between mass 
of water and mass of fuel plus mass of water ), and so, it is very 
important to control the levei of humidity in the fuel in order to 
avoid significant losses of heat released during the fuel 
combustion . 
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SUMMARY 

ln this paper, it was studied the effect of a jlap vai v e on the collection efficiency of a cyclone separator, 
when there is rel'erse jlow up its dipleg, for operation under very high solid loadings. The solid particles were 
FCC ( jluid catalyst cracking), tir e solid /oading varied up to 25 kg of FCC I kg of air, with average air inlet 
velocities of 5, 17 and 28 mls. A trend of increasing collection ejficiency witlr loading was found, up to 12 kg of 
FCC I kg 4 a ir, above wlzich the efficiency decreased. Th e results indicated the existence of an ideal jlap valve 
counterweight which maximizes efficiency at each loading condition. 

INTRODUCTION 

ln the petroleum industry, where a tluid catalyst 
cracking process is employed , cycloncs operate undcr very 
high solids loadings . Their use is specified for allowing 
operation in steady state, cycling the catalyst back to the 
process and preventing its emission to the atmosphere. When 
the cyclone is located inside the catalyst regenerator, care has 
to be taken to prevent reverse tlow up its diplcg, which can 
cause a decrease in collection cfficiency . A tlap valve is 
frequently installed in the cyclone dipleg to hinder such a tlow. 

Although it is known from practice that solids 
loading affects the efficiency in applications with loadings even 
higher than I O kg of FCC I kg of a ir, lhe study of this intluence 
was so far restricted to loadings under I kg of FCC I kg of ai r. 

BACKGROUND 

The cffect of solids loading was rcgarded as small by 
ter Linden ( 1949), who statcd that thcre could be a small increase 
on efficiency with increasi ng solid loadings. The phenomenon 
was explained assuming that lhe coarser partides carry the finer 
ones to the circumference of the cyclone, where they are 
collected. Stern, Caplan and Bush (1955) correlated data from 
severa! sources and reported an increase in colleetion eftlciency 
with solid loading in the range of 1.868x l0-3 to 186.8 xi0-·1 kg of 
solid I kg of gas. Mo ri, Suganuma and Tanaka ( 1968) tested 
severa] particles and two gas velocities, observing the sarne 
trend. For higher solid loadings, between 1.868x1 o·' and 1.868 
kg of so/ids I kg of gas, Zenz (1975), and Tawari and Zenz (1984) 
observed increasing collection eftlciencies, more remarkable for 
the smaller particles, with increasing solid loadings. Patterson 
and Munz ( 1989) studied the effect of concentration, as well as 
flow temperature, on the collection efficiency. An increase on 
solid loading caused an increase in collection eftlciency, more 
noticeably for higher temperatures. Hoffmann, Arends and Sie 
(199 1) observed that the effect of solid loading upon collection 
efficiency was more pronounced for lower velocities. With solid 
loading varying from 4.0 x 10·3 to 106.0xl0-3 kg of solid I kg of 
gas, Hoffmann, van Santen, Allen and Clift (1992) noted an 
increase on collection efficiency. No differences were observed 
by Scheid and Massarani ( 1992) when varying the solid loading 
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from 0.3163x I O 3 to 41.0 x 10·3 kg of solid I kg of gas. Tuzla and 
Chen ( 1992) assessed thc collection efficiency of a cyclone 
operaling in a circulaling tluidized bed with loadings between 
1.143 and 4.571 kg of solid I kg of gas. Their results indicated a 
reduction on collection efliciency with increasing solid loadings, 
more noticeable for smaller particles. The cyclone in Tardin and 
Goldstein 's work (1994) was also applied to a circulating 
tluidized bed, and no variation was found in the colleclion 
efliciency up to 0.816 kg of solid I kg of gas. ln the range from 
1.633 to 6.531 kg of solid I kg of gas there was an slight increase 
in efficiency, for tests with parti eles of 484 and 807 !1Jn average 
diameter, and no variation with the 356 ).1m particles. The highest 
solid loadings, up to 20.0 kg of solid I kg of gas, reported in the 
open literature are due to Fassani and Goldstein ( 1998), where a 
tendency of increasing collection efficiency was observed for 
increasing solid loadings, up to 12 kg of solid I kg of a ir, with a 
reduction tendency thereafter. ln the solid loading range tested, 
collection efficiency was higher for 18 m/s than for a 27 mls inlet 
air velocity. 

A cyclone operates with its dipleg opening to an 
atmospheric collecting vessel or to a pressurized reactor, as in a 
catalyst regenerator, with the possibility of a reverse flow up 
lhe dipleg, which has a negative intluence on the collection 
efficiency. Zenz (1975) studied the problem, and reported a 
widespread use of tlap valves. Although their use is 
recommended , there is not, to our knowledge, published 
literature about lhe actual effect on the collection efficiency. 

The purpose of this work is to provide information 
concerning thc collection efficiency of a cyclone operating with 
reverse tlow up its dipleg, under the intluence of a tlap valve, 
for high solid loadings, up to 25 kR of FCC I kg of air. The ai r 
inlet velocities were 7 .0; 18.0 and 27 .O mls. 

EXPERIMENTAL 

The experimental setup is shown in Fig. I. lt was 
made up of a 0.154 m diameter cyclone, with a flap valve, 
coupled to a solid particles storage hopper, a feeding system, 
with an injector, a bag filter, a collection chamber, and 
pressure, temperature, and flow measuring instruments. Figure 
2 shows the schematic diagram of the reverse flow tangential 
inlet cyclone used in lhe tests, including its main dimensions. 
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Fig. 2 Cyclone Schematic Diagram 
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The flap valve, as shown in Fig. 3, was controlled by 
counterweights, chosen such that the valve would open only 
when the weight of the solid particles stored up the cyclone 
dipleg was just enough to counterbalance and exceed the 
counterweight moment. 
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Fig. 3 Flap Valve Schematic Diagram 

The solid particles used were FCC, whose physical 
properties are shown in Table I. The granulometric distribution 
of the feeding FCC parti eles is given in Fig. 4. 

Tablc I Physical Properties of the FCC Parti eles 
Apparent density (kg I m3) 1310 
Skeletal density (kg I m3) 2350 
Bulk density (kg I m3) 700 to 750 
Arithmetic mean dia meter (!1m) 56.21 
Sauter mean diameter (!1m) 35.95 
Sphericity 0.8 
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Fig. 4 FCC Particle Size Distribution 

The tests werc pcrformed under average environment 
conditions of 924.6 mbar barometric pressure, l9°C dry bulb 
temperature and 75% relative humidity. 

Air at 6.0 bar abs. and 13- 25.5 oc was provided to 
the system by a compressed air station. The pressure and mass 



flow rate were controlled by valve V-2 and the injector. After the 
flow was steady, pressures and ternperatures were rneasured, 
initially to assess the cyclone pressure drop for clean ai r conditions. 
Next, the storage hopper was pressurized to the sarne pressure as in 
the cyclone entrance. Solid particles were then introduced into the 
airflow by opening valve V-4, located at the storage hopper 
bottorn. The test ended when the solids inventory in the storage 
hopper was exhausted. The rnass of solids collected was weighed 
and a stopwatch rneasured the test duration. 

The overall collection efficiency Tj is defined as the 
ratio of the rnass of solids collected by lhe cyclone to the 
incorning solids rnass. lt was rneasured for solid loadings (c) up 
to 25.4 kg of FCC I kg of air, with air inlet velocities (V) of 7, 
8 and 27 mls. 

The flap valve operated with different counterweights (p) 
on its arrn, frorn 0.199 to about 0.500 kg. The uncertainty in the 
collection efficiency deterrnination was estirnated as 0.2 per cenl. 

RESULTS AND DISCUSSION 

The collection efficiency of a cyclone operating 
without a reverse tlow up its dipleg and, conscquently, without 
the need of a tlap valve being applied, was studied by Fassani 
and Goldstein ( 1998), for high solid loadings, as surnrnarized in 
Fig. 5. For tests with gas velocities of 18 and 27 m/s a tendcncy 
of incrcasing collection efficiency with solid loading was 
observed, up to 12 kg of solid I kg of air, with a decreasing 
tcndency thereafter. 
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Fig. 5 Cyclone Collection Efficiency as a Function of Solid 
Particles Loading- No Rcverse Flow 

The perforrnance results of a cyclone with revcrse 
tlow up its dipleg are presented in Figs. 6 to 11. 

Counterweights frorn 0.199 to 0.336 kg were placcd 
in the tlap valve arrn for the 18 m/s tests, as shown in Fig. 6. 
The efficiencies obtained with the 0.199 kg counterweight 
increased with solid loading up to about 12 kg of FCC I kg of 
air, decreasing thereafter. The sarne trcnd was observed with 
the 0.282 and 0.336 kg counterweights. Despite thc data 
dispersion, which is typical of this typc of experirncnt, thcre is 
indication that an optirna1 countcrweight exists for each solid 
loading, that is, a countcrweight for which thc collection 
efficiency is the highest. The valuc of this efficiency depends 
on the counterwcight which is uscd. 
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Fig. 6 Cyclone Collection Efficiency- Reverse Flow. Ai r Inlet 
Velocity=18.0 m/s 

The collection efficiency dependency on solids loading is, for a 
given counterweight, similar to the situation with no reverse tlow. 
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Fig. 7 Cyclone Collection Efficiency- Reverse Flow . 
V= 27.0 m/s 

The sarne behavior was exhibited in the 27 mls tests, as shown 
in Fig. 7, although, in this case, higher efficiencies were 
obtained with the 0.282 kg counterweight rather than with 
0.199 kg. 
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Fig. 8 Cyclone Collection Efficiency as a Function of the 
Counterweight. V= 18 mls; c= 9.0 kg of FCC I kg of air 

Figures 8 and 9 show the collection efficiency for 
different counterweights at a given solid loading and air 
vclocity. The use of counterweights seerns to improve, in 
general, the collection efficiency when there is a reverse tlow 
up the dipleg. It was observed, however, that a counterweight 



heavier than 0.5 kg caused the cyclone to choke, since the tlap 
valve did not open enough 1 ln this case, the collection 
efficiency goes to zero, as shown in the figures. As it can be 
seen, for a given tlow condition, there is an optimum 
counterweight that maximizes collection efficiency. 
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Fig. 9 Cyclone Collection Efficiency as a Function of the 
Counterweight. V= 27 m/s; c= 7.5 kg of FCC I kg of ai r 
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Fig. I O Cyclone Collection Efficiency as a Function of lnlet 
AirVelocity. P=0.199kg 

ln Figures 1 O and II, attention is given to lhe effcct 
of the inlet air velocity on the collection efficiency, for 
counterweights of 0.199 and 0.282 kg , respectively. As it can 
be seen in Fig. I O, the efficiency decreases as the velocity gocs 
higher, for ali solid loadings tested. On the other hand, Fig. II 
indicates an opposite behavior for the 0.282 kg counterweight. 
as was seen before, showing an inversion of the velocity effcct 
on the collection efficicncy. 

~ 
c: 
Q) 
.õ 
iE 
w 
c: 
o 
n 
~ 
o 
o 

1.0000 

0.9950 . -
t' 

0.9850 + 

0.9800 

'"~ J 
0.9700 

- - - ... 
--+-- - ----- --+ 

+ 

~igl'll 0.181 kg 

Ve loeity (m/1) 

+ " 
.. 27 

0.00 10.00 20.00 30.00 
Solids Loading (kg of FCC/ kg of air) 

Fig. II Cyclone Collection Efficiency as a Function of lnlet 
Air Velocity. P=0.282 kg 

1 Data point (T\, p )=(0, 0.5) is not shown in the figures. 
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CONCLUSIONS 

ln this paper, it was studied the effect of using a tlap 
valve on a cyclonc separator collcction cfficiency when there is 
reversc tlow up its dipleg, for operation under very high solid 
loadings. 

The use of countcrweights improved the collection 
efficiency; although from a givcn value on , it caused the 
cyclone to choke. For each tlow condition there is a 
counterwcight that maximizes the collection efticiency. 

The cyclone collection efficiency increased with solid 
loadings, up to about 12.0 kg of FCC I kg of air, decrcasing 
thereafter. 

The inlet air vclocity effect on incrcasing or 
decreasing the collection cfficiency depends upon the 
counterweight employcd in the tlap valve 
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SUMÁRIO 

Neste trabalho. o vazamento de f:ás refrigerante pela folga radial em compressores rota ti vos de pistão rolante é 
estimado considerando o escoamento de uma mis!Ura composta de óleo e gás refrigerante. O aspecto transiente 
do escoamento é considerado introduzindo-se a variação temporal da diferença entre as pressões de compressão 
e de S11cção e da velocidade tangencial do pistüo rolante. Estes parâmelros são oblidos aqui através da 
modelagem do processo de compressão do gás e da dinâmica do pistão rolante. Os resultados mostram que a 
quantidade de gás refrigera!lle que vaza pela folga radial pode ser de 40 a 250 % maior do que aq11ela prevista 
pelo modelo de Gasche et ai. ( 1998), que considera o escoamento de óleo puro. 

INTRODUÇÃO 

A eficiência volumétrica do compressor de pistão rolante está 
associada ao vazamento de gás refrigerante, volume morto, 
aquecimento do gás de sucção, retomo do gás pela válvula de 
descarga e óleo lubrificante. Entre eles. o vazamento de gás 
refrigerante é a principal causa da perda de eficiência volumétrica. O 
maior vazamento ocorre na folga existente entre a superfície interna 
do cilindro e a superfície externa do pistão rolante, conhecida como 
folga radial. Kruegcr (1988) estima que por volta de 30 % da perda 
total de gás refrigerante são devidas a este vazamento. Portanto. um 
bom entendimento de seu mecanismo toma-se importante para 
calcular a eficiência volumétrica do compressor. 

Durante a operação de compressão a folga radial é preenchida 
com óleo que serve tanto como luhrilicélntc quanto como sclantc, 
para prevenir o vazamento de gás refrigerante da câmara de 
compressão para a câmara de sucção, ver Figura I . Gasche ( 1997) 
apresenta uma ampla discussão sobre os vários aspectos 
associados ao vazamento de gás refrigerante pela folga radial e 
propõe um primeiro modelo para calcular este vazamento, usando 
o escoamento estacionário de óleo puro por esta folga. 

O escoamento do óleo luhriticantc pela fol ga radial é 
essencialmente produzido pela diferença de pressão entre as câmaras de 
compressão e de sucção c pela velocidade tangencial do pistão rolante, 
que é causada pela sua rotação. No compressor real estes parâmetros 
não são constantes durante o processo de compressão. Gasche et ai. 
(1994) apresenta resultados IT\Ostrando a importância da velocidade 
tangencial na modelagem deste escoamento. Um segundo modelo é 
apresentado por Ga~che et ai. (1998), no qual estes parâmetros são 
introduzidos no modelo do escoamento pela folga radial, tomando o 
modelo mais realista. Entretanto, Gasche et ai. ( 1998) considera o 
escoamento apenas de óleo, sem levar em conta o efeito do gás 
refrigerante dissolvido nas propriedades físicas da mistura resultante. 

Neste trabalho, o escoamento da mistura óleo-refrigerante 
pela folga radial é modelado como um escoamento monofásico, 
homogêneo e transiente, considerando os valores instantâneos da 
diferença de pressão entre as câmaras de compressão c de sucção 
e da velocidade tangencial do pistão rolante. Estes parâmetros são 
obtidos aqui através das modelagens do processo de compressão 
do gás c da dinâmica do pistão rolante. 

Com respeito à eficiência volumétrica do compressor, o 
vazamento de gás pode ser computado usando a vazão da mistura 
e a diferença de solubilidade do gás refrigerante no óleo que 

-+ }') 

ocorre nas condições das câmaras de compressão e de sucção. 
Finalmente, se todos os outros componentes de perda de massa 
são conhecidos, a eficiência volumétrica do compressor pode ser 
calculada. 

FORMULAÇÃO DO PROBLEMA 

Um esquema do mecanismo de compressão do compressor 
rotativo de pistão rolante é ilustrado na Figura I. A folga radial é 
mostrada na parte inferior desta figura. A geometria usada para 
estudar o escoamento da mistura pela folga radial é a mesma que 
foi usada por Costa et a/. ( 1990) e é mostrada na Figura 2. 

FOLGA 
RADIAL 

Figura I - Mecanismo de compressão 

Em seu trabalho, Gasche. ( 1996) inclui uma análise do efeito 
da forças inerciais no escoamento de óleo pela folga radial e mostra 
que estas forças não são importantes para a modelagem do 
escoamento de óleo pela folga radial. Portanto, usando o sistema de 
coordenadas cilíndricas, a equação do momentum na direção e para 
escoamento incompressível, considerando o equilíbrio somente 
entre as forças de pressão e viscosas, pode ser escrita como: 

dp =~(w~ l 
de dr l dr ) 

(1) 

na qual 11 é a viscosidade da mistura, p é a pressão e u é a 
componente da velocidade na direção e. 
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Figura 2 - Geometria do problema 

A Equação I pode ser localmente integrada duas vezes 
na direção r, de Rp, onde u=V ,r(t), a a(8), onde u=O, 
resultando na seguinte equação: 

I ~p ln(r I a) ] V"(t) u=- r-a(6)-(Rr-a) + ln(rla) 
Jl d6 ln(Rr I a) ln(Rr I a) 

(2) 

onde V,,(t) é a velocidade tangencial do pistão rolante. Por outro 
lado, a equação da continuidade pode ser escrita como: 

êlp I êl I êl 
-+--(prv)+--(pu) =O (3) 
êlt r êlr r ae 

na qual p é a densidade da mistura e v a componente da 
velocidade na direção r. Integrando esta equação na 
direção r, de RP a a(8), usando o perfil de velocidade dado 
pela Equação 2, a equação da continuidade reduz-se a: 

[ 
a 

2 

_R 
2 

~p ~ p dp ] -~r + ---f
1
(6)+pY"(t)f2(6) =0 

2 êlt de ll de 
(4) 

onde f1(8) e f2(8) são parâmetros geométricos dados por: 

[
a-Rr [ Rr -a -R ]~ 

f,(6)=(a-RP) _2 _____ ln(Rrla) r IJ (5) 

[ 

R -a 

f2 (6) = ln(~r I a) R, l (6) 

A equação diferencial ordinária de segunda ordem para a 
pressão, Equação 4, pode ser resolvida especificando ambas as 
pressões de compressão e de sucçâo, pc(t) e p,, e a velocidade 
tangencial do pistão rolante, V,,(t). A pressão de compressão é 
obtida através da modelagem do processo de compressão do gás 
refrigerante e a velocidade tangencial resulta do modelo da 
dinâmica do pistão rolante. A pressão de sucção é considerada 
constante neste trabalho. Estes parâmetros são obtidos 
considerando a compressão do R22 e os resultados são mostrados 

nas Figuras 3 e 4. Maiores detalhes desta formulação podem ser 
encontrados em Gasche (1996). 
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Figura 3 - Pressão de compressão durante uma 
revolução completa do pistão rolante 
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Figura 4- Velocidade tangencial durante uma 
revolução completa do pistão rolante 

METODOLOGIA DE SOLUÇÃO 

Neste modelo, o escoamento transiente da mistura é 
considerado monofásico, ou seja, sem a formação de bolhas de 
gás refrigerante, e homogêneo, no qual as propriedades físicas da 
mistura são supostas uniformes ao longo do escoamento. A 
formulação do problema é idêntica àquela apresentada por 
Gasche et a!. (1998) para o escoamento transiente de óleo puro. A 
única diferença reside no cálculo das propriedades físicas, que 
agora é efetuado em função da concentração de gás refrigerante 
no óleo e da temperatura e pressão da mistura. Duas 
metodologias são empregadas para determinar o valor da 
concentração a ser usado no cálculo das propriedades físicas. Na 
primeira, considera-se a mistura saturada com refrigerante na 
pressão de descarga (ou pressão da carcaça) e na temperatura do 
mistura dentro da bomba, Wu=Wu(Pu,T mistl· Assume-se, portanto, 
que não existe tempo suficiente para o óleo da carcaça liberar ou 
absorver refrigerante ao entrar na câmara de compressão. Na 
Segunda metodologia, determina-se o perfil de concentração 
considerando a temperatura da mistura na bomba e a pressão de 
compressão durante uma revolução completa do pistão rolante, 



w,=w,(p,,T mist), e calcula-se uma concentração médi a no tempo, 
dada pela Equação 7. 

(7) 

A equação diferencial para a pressão, Equação 4, e as 
condições de contorno associadas são discretizadas usando uma 
metodologia de volumes finitos. Malhas desencontradas com 
respeito à pressão são usadas para a velocidade u. A integração 
numérica do termo de gradiente de pressão é efetuada usando um 
esquema de diferença central. As equações algébricas são 
resolvidas através de uma combinação do Tri-Diagonal Matrix 
Algorithm e a metodologia Gauss-Scidel. Maiores detalhes sobre 
a discretização bem como sobre outros aspectos da metodologia 
numérica e solução podem ser encontradas cm Gasche ( 1996). A 
malha final utilizada para gerar os resultados a serem 
apresentados aqui possui 120 pontos nodais na direção 6 e 500 
intervalos de tempo. Um comprimento de canal de rr13 rad foi 
usado para representar o espaço da folga radial preenchida com a 
mistura óleo-refrigerante, considerando 6,=rr13 e 6,=2rr13, ver 
Figura 2. Outros comprimentos de canal também foram usados 
sem afetar signifi cativamente os reslutados mostrados aqui. Óleo 
lubrificante SUNISO 4GSD, com propriedades físicas (fl e p) 
dadas por Sakurai e Hamilton ( 1984 ), foi usado para gerar os 
resultados apresentados. As dimensões do compressor utilizado 
também são apresentados por Gaschc ( 1996). Neste trabalho, a 
vazão líquida de gás refrigerante é calculada por: 

. w ,( t)-w , 
mR c2 = mmist ( t ) -=----.;;.. 

1-w 
(8) 

' 

onde w,(t) c w, são as so lubilidades do gás refrigerante na 
temperatura da mistura e nas pressões de compressão c de sucção, 
respectivamente. A vazão instantânea da mistura é representada 
por m mist (t). A solubilidade do R22 no óleo lubrificante 

SUNISO 4GSD também é dada por Sakurai e Hamilton (1984). 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

Escoamento da Mistura considerando wd=wd(pd,Tóaco>· 
As Figuras 5 a 8 mostram as vazões instantâneas da mistura e 

de R22 para o ciclo do pistão rolante, considerando folgas radiais 
de I O e I 00 flm e temperaturas da mistura de 80, I 00 e 120 °C. A 
pressão de descarga usada é de 2, 145 MPa. 

Ao contrário do que acontecia no caso do escoamento de óleo 
puro, analisado por Gasche et a!. ( 1998), em virtude da presença 
de gás refrigerante no óleo, um aumento da temperatura da 
mistura causa uma redução na vazão. O crescimento da 
viscosidade com a temperatura aumenta o atrito . e, 
consequentemente reduz a vazão. Note-se que a viscosidade é 
função de ambas, temperatura c concentração, c as tendências são 
in versas. Um aumento de temperatura, para concentração 
constante, tende a reduzir a viscosidade. Entretanto, o aumento de 
temperatura também tende a reduzir a concentração de gás 
refrigerante, o que provoca um aumento da viscosidade. Para as 
temperaturas e concentrações usadas aqui , o efeito resultante é o 
crescimento da viscosidade. Em conseqüência da diminuição da 
vazão da mistura, a redução da vazão de R22 é ainda maior, visto 
que o aumento da temperatura reduz a concentração de 
refrigerante no óleo e, com isto, a diferença de concentração 
wcft)-w, da Equação 8. Nota-se, também, uma maior redução da 
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vazão quando a temperatura sobe de 80 para I 00 oc do que de 
I 00 para 120 o c. 
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Figura 5- Vazão instantânea da mistura para 8=10 flm 
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Figura 6 - Vazão instantânea de R22 para 8= I O flm 

400 

300 

~ 
1; 200 
E 

·E 

100 

o 4 12 16 20 
t(ms) 

Figura 7- Vazão instantânea da mi stura para 8=100 flm 
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Figura 8 - Vazão instantânea de R22 para 8= I 00 11m 

A Tabela I apresenta as vazões totais da mistura e de 
refrigerante para o ciclo do pistão rolante, enquanto que a Figuras 
9 e 10 mostram os mesmos resultados na forma gráfica. Note-se 
que a vazão da mistura c sua taxa de variação aumentam com o 
crescimento da folga, porém, decrescem com o aumento da 
temperatura. Observa-se, também, que o efeito da redução da 
vazão de refrigerante com o aumento da temperatura é mais 
intenso devido à redução simultânea da vazão da mistura c da 
concentração de refrigerante. Em relação ao modelo de 
escoamento de óleo puro apresentado por Gaschc et a/. ( 1998), o 
modelo do escoamento da mistura majora as vazões de ambos, 
mistura e refrigerante. Os aumentos são da ordem de 500, 200 e 
70% para as temperaturas de 80, I 00 c 120 oc_ Isto é um forte 
indicativo da importância de se considerar o refrigerante 
dissolvido no óleo e, consequentemente, o escoamento da 
mistura. 

Na Tabela I nota-se a presença de porcentagens maiores do 
que I 00% para a relação entre a massa de R22 que vaza pela 
folga radial e a massa de R22 comprimida pelo pistão rolante, o 
que é fisicamente inadmissível. 

Tabela I -Vazões totais da mistura c R22 em gramas -
massa da mistura durante o ciclo (g) 

õ temperatura da mistura (°C) 
(!lm) 80 100 120 

10 0,009 0,007 0,006 
20 0,050 0,038 0,034 
40 0,282 0,215 0,190 
60 0,776 0,591 0,523 
80 1,59 1,21 1,07 
100 2,78 2,12 1,87 

massa de R22 durante o ciclo (g) 
õ 

(!lm) % - razão para a massa de R22 comprimida 

80 oc % 100 oc % 120 oc % 
10 0,002 0,8 0,0008 0,4 0,0004 0,2 
20 0,011 4,6 0,005 2,0 0,002 0,8 
40 0,060 26 0,026 11 0,011 4,7 
60 0,164 71 0,070 31 0,030 13 
80 0,335 146 0,144 63 0,061 27 

100 0,585 254 0,252 110 0,106 46 

Observe-se que isto está ocorrendo para os maiores valores de 
folga, 80 c I 00 11m. Dois fatores podem estar contribuindo para 
isto. Primeiramente, estes valores de folga radial dificilmente 
ocorrem na prática, além de não serem constantes ao longo do 
ciclo do pistão; Gasche (1996) também explora este aspecto. Em 
segundo lugar, o modelo utilizado para tratar a mistura, que 
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calcula a concentração na pressão de descarga, pode não ser 
adequado. Assim, outro modelo de mistura deve ser testado e é 
este o assunto tratado no próximo item. 
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Figura 9 - Massa de vazamento da mistura durante um ciclo 
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Figura I O- Massa de vazamento de R22 durante um ciclo 

Escoamento da Mistura considerando w . 
Neste modelo, as propriedades físicas da mistura são 

calculadas pela concentração média, dada pela Equação 8. A 
Tabela 2 c as Figuras li e 12 mostram os resultados obtidos por 
este modelo. 

Tabela 2 ~V d R22 -·~v-.- ~v~-·~~~~ ••••--~~•~•- a~-- -···~--•••,....._ 

massa da mistura durante o ciclo (g) 
õ temJJeratura da mistura (0 C) 

(!lm) 80 100 120 
10 0,0045 0,0046 0,0049 
20 0,026 0,027 0,028 
40 0,148 0,150 0,157 
60 0,408 0,412 0,433 
80 0,836 0,846 0,887 
100 1,46 1,48 1,55 

massa de R22 durante o ciclo J.g2_ 
8 % - razão para a massa de R22 comprimida 

(gm} 80 oc % 100 oc % 120 oc % 
10 0,0010 0,4 0,0006 0,3 0,0003 0,1 
20 0,0056 2,4 0,0032 1,4 0,0016 0,7 
40 0,031 14 0,018 7,8 0,090 3,9 
60 0,086 37 0,049 21 0,025 11 
80 0,176 77 0,101 44 0,050 22 

~00 0,308 134 0,176 77 0,088 38 



Neste caso, a influência da temperatura no escoamento da 
mistura é bem menor; observa-se um leve crescimento da massa 
total , comportamento este semelhante ao do escoamento de óleo 
puro estudado por Gasche e r a/. ( 1998). O comportamento da 
massa total de refri gerante é idêntico. Contudo, a magnitude da 
massa total situa-se intermediariamente cm relação aos modelos 
de escoamento de óleo puro e da mistura com concentração W0. O 
aumento da massa total de refrigerante em relação àquela dada 
pelo modelo de escoamento de ó leo puro é da ordem de 250, I 00 
c 40% para as temperaturas de 80, I 00 e 120 °C, respectivamente. 
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Figura li - Massa de vazamento da mistura durante um ciclo 
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Figura 12 - Massa de vazamento de R22 durante um ciclo 

Mesmo para este modelo, para 8=1 00 !Jm e T=80 °C, a massa 
total de vazamento de refri gerante resu lta num valor maior do que 
a massa to tal de refri gerante comprimido pelo pistão. O caminho 
natural para o aperfe içoamento do modelo é introduzir a variação 
da folga radial durante o ciclo do pi stão rolante. Estíl modelo 
também é desenvolvido por Gaschc ( 1996). 

É interessante confrontar os resultados obtidos pelos três 
modelos até agora implementados: escoamento de óleo puro, 
w=O, escoamento da mistura com concentração na pressão de 
descarga, W0, e escoamento da mi stura com concentração média, 
w. 

Comparação entre os três modelos. 
As Figura 13 a 18 apresentam as vazões totais de líquido 

(óleo ou mi stura) c refri gerante obtidas pelos três modelos 
desenvolvidos para calcular o escoamento transicnte pela folga 
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..;,,-·· ·:.-" ·-

radial : o modelo de Gasche er ai. (1998) para o escoamento de 
óleo puro e os dois modelos de escoamento monofásico e 
homogéneo considerando W0 e w como sendo as concentrações 

de refrigerante no ó leo. 
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Figura 13 - Massa total de vazamento da mistura para T mist=80 o c 
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CONCLUSÕES 

Este trabalho apresenta um modelo para o vazamento de gás 
refrigerante pela folga radial de compressores rotativas de pistão 
rolante, baseando-se no escoamento de uma mistura composta de 
óleo e gás refrigerante dissolvido. O escoamento transiente é 
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modelado como monofásico e homogêneo, onde as propriedades 
físicas da mistura são assumidas uniformes ao longo do 
escoamento e calculadas com base numa determinada 
concentração de refrigerante, W0=W0(p0,T mist) c w . Para a 
primeira hipótese, concentração igual a wd, observa-se um 
aumento da vazão de refrigerante da ordem de 70 a 500 % em 
relação ao vazamento previ sto pelo modelo de escoamento de 
ó leo puro, dado por Gasche et a/. ( 1998). Considerando uma 
concentração média, w , o aumento da vazão de refrigerante em 
relação ao previsto pelo modelo de escoamento de óleo puro é 
menor, variando de 40 a 250 %. Desta forma, o modelo aqui 
apresentado mostra a importância de se considerar o efeito do gás 
refrigerante dissolvido no cálculo das propriedades físicas do óleo 
que preenche a folga radial. Os resultados ainda mostram que é 
muito importante conhecer, com maior preci são, o valor da 
concentração de refrigerante dissolvido no óleo, visto ser esta 
uma variável fundamental no cálculo do vazamento de gás. 
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ABSTRACT 

ln this work, the refrigerant gas leakage through the radial 
clearance in Rolling Piston Compressors is estimated by 
considering the oil-refrigerant gas mixture jlow. The transient 
aspect of the flow is considered by introducing time variation of 
pressure difference between the compression and the suction 
chambers and the tangential velocity of the rolling piston in the 
jlow model. These parameters are obtained here by modeling the 
compression process of the gas and the rolling piston dynamics. 
The results show that the amou/li of the refrigerant gas leakage 
through the radial clearance can be 40 to 250 % greater than the 
results obtained with the model considering pure oilflow. 
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SUM MARY 

The region of acceptahle qualily in the space of operating parameters of a coating process is usually referred to 
as coating window. Tlze limits of a coating window are ser by different coating defects like ribbing, rivulets and 
ai r entraimnent. lt is very importaJl[ to determine tlze coating window boundaries for different coating methods 
such rlzat the operating conditions can be chosen to fi e within the stahle region of the parameter space. An 
importalll limit for slot coating process is the low-jlow limit. lt corresponds to the maximum web speed 
(production rate) at a given film thickness, o r the minimwn fílm thickness at a given web speed, ar which the 
two-dimensional, steady state flow in the coating bead remains stable. ln this work, the low-jlow limit was 
determined by hoth theory and e:>.periments. The theoretical approach consisted of solving the complete 
Navier-Stokes equations with free surfaces to describe the liquid jlow on the coating bead. The differential 
equations were solved by Galerkin 's method with finite element basis fonctions. The minimwn layer tlzickness at 
a given set of parameters u:as determined by the tuming point encountered on the solution par h as the layer 
thickness was diminished. The minimum fílm tlzickness was measured experimentail\' by detennining the flow 
rate ar which the coating bead breaks leading to stripes of coated and uncoated web. 

INTRODUCTION 

Slot coating is largely used in the manufacturing process of many 
different products such as adhcsivc and magnetic tapes, paper, 
imaging films, and many others. This method belongs to a class of 
coating methods known as pre-metered coating: The thickness of the 
coated liquid layer is set by lhe prescribed tlow rate fed into the 
coating di e and it is independent of the process variables, making this 
class of method ideal for high precision coating. However, thc liquid 
flow in lhe application region (coaling bcad), and therefore the quality 
ofthe coated film, is strongly affccted by operating parameters such as 
line speed, liquid properties and the geometry of thc di c. 
The region of acceptable coating quali ty in the space of operating 
parameters of a coating proccss is usually rcfcrred to as coating 
window. lt is very important to determine coating windows for 
the different coating mcthods in ordcr to predict whether a gi vcn 
method can be used to coat a product at a prescribcd production 
rate. Coating windows can be constructed either from extensive 
experimentation or from theoretical modcling o f the coating tlow. 
The experimental approach is generally very expcnsive. ln 
contras!, with a rel iable theoretical model, many aspects of coating 
quality can be computed over large ranges of vari ab lcs at relative 
low cost. However, bccause theoretical models are rarcly 
complete, enough of the predictions should be compared with 
experiments in order to validate them. · 
Figure 1 shows a two-dimensional cross section of a slot coating 
bead. The coating liquid is pumpcd through thc fecd slot and 
bridges between the coating die and thc substratc, forming the 
coating bead. The coating bead is surrounded by two gas-liquid 
interfaces . lt is clear that physics sets thc operating paramcters at 
which this two-dimensional frec surface flow exists. ln order to 
sustain the coating bead at hi gher specds, vacuum is usually 
applied on the back of the upstream meni scus (Beguin, 1954). 
Higgins & Scriven (1980) extendcd the work of Ruschak ( 1976) and 
analyzed the operating parameters at which capillary and viscous 
forces could be balanced over a two-dimensional cross section of 

the coating bcad of a slot coater. The rcsults of their viscocapillary 
modelled to a feasible window in the plane of vacuum pressure and 
web speed. Since then, severa! experimental and theoretical 
analyses that determine the vacuum limits for stable operation have 
been reported in the literature (Sartor 1990, Gates 1996). However, 
vacuum prcssure is usually not a limitation in slot coating process. 
ln thc coating windows prcsented in the literaturc, there is always a 
range of vacuum at which the coating bead is stable at Capillary 
numbers below a criticai value. 

Feed slo1 

Upstream Meniscus 

Dynamic Contact 
Li ne 

Downstream Meniscus 

substrate 

Figure I: Sketch of the coating bead of a slot coater. 

A more important limit for a slot coating process, from a practical 
point of view, is what is gencrally refcrred to as low-jlow limit. 
This limit corresponds to the maximum web speed possible at a 
given film thickness , or thc minimum film thickness at a given 
web speed, at which the tlow is stable. The basic mechanism that 
defines this limit can be well described by the viscocapillary 
model. The main tlow under the die land is a combination of a 
Couette and a Poiseuille contribution, as sketched in Figure 2. At 
a given coating gap and constant speed , the tlow rate associated 
with the Couette contribution is cónstant. As the film thickness 
(and therefore the tlow rate) decreases, the Poiseuille contribution 
and therefore the adverse pressure gradient in the downstream 
meniscus region has to increase. The minimum tlow rate possible 

1 
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(minimum film thickness) is dctermined by the maximum pressure 
gradient possiblc at the downstrcam meniscus. Thc prcssure 
gradient can be cstimatcd by anal yzing thc prcssure difference 
between points l and 2 (see Figure 2). lt is approximately 
determined by the radius of curvature of the liquid I gas interface 
R and the surface tension of the liquid CJ. 

H o 

(J 

P2 - P1 = Po - 1'1 = R 

Figure 2: Sketch of fl ow elo se to the downstream meniscus. 

The maximum pressure gradient occurs at the minimum radius of 
curvature possi ble. lf the shape of the free surface is assumed to 
bc cylindrical , the smallest radius that can be fit between the die 
and the wcb is given by: 

R= Ho-t. 
2 

Ruschak ( 1976) extendcd thc work of Landau and Levi ch ( 1942) 
and showed that the pressure drop across the downstream 
mcniscu s can bc related to the tlim thickness, weh speed and 
liquid propcrties : 

jj CJ 
Po - Pi = 1.34Ca 3 - . 

I 

The operating parameters that set the low-tlow limit 
determined hy combining thc three previous cquations: 

J.1V . 2 ~ ]

X 
Ca =---;;- = 0.6 H r:_ I · 

can be 

(I) 

lt is clear from the cquation that , at a tixed coating gap. the 
minimum possihle tlim thickncss increases as thc Capillary 
number Ca = pV 1 CJ increases, i.e. higher product ion spceds 

require thicker wet layers. 

Because the viscocapillary model was dcrived from the Landau­
Levich cquation, it is only valid at low Capillary numbers, i.e. 
typically low spced and I or low viscosity. Howcver, many 
coating processes do not occur at low capillary numhcrs. 
Experiments by Sarto r ( 1990) havc shown cxampl es wherc the 
viscocapillary model fails to pred ict thc corrcct maximum coating 
speed. lt is importan t to establi sh what is the range of validity of 
thc viscocapillary modcl and morcover to tind the low-tlow limit 
outside this range. 

ln this work, the low-flow limit at diffcrent operating conditions, 
including high Capillary numbers, was determined by hoth theory 
and experimcnts. The theorctical approach consisted of solving 
the complete Navier-Stokes cquations with frcc surfaces to 
describe the liquid tlow on the coating bcad by thc Galcrkin I 
finite element method. At cach operating condition (liquid 
properties, coating gap and web speed) . first- order, pscudo-arc­
length continuation was used to construct a solution path as the 
tlow rate fed into the die was diminished or the web speed raised . 
The lo w tlow limit corrcspondcd to the parameters at which a 
turning point on the solution path occurrcd. The experimental 
procedure followcd a path similar to thc theoretical calculat ions. 
A coating bead was established at each condition. Then, the tlow 
rate into the dic was slowly decreased until thc coatcd laycr broke 

into stripes of coated and uncoatcd web. Thc experiments were 
dane using liquids with differcnt viscos ity in order to cover a wide 
range of Capillary numbers. 

THEORETICAL MODEL 

Governing Equations and Boundary Conditions. The Navier­
Stokes system for viscous free surface tlows is describcd in dctail 
by Ki stlcr and Scrivcn ( 1983). The particular case of the tlow on 
a slot coatcr bcad was first presented by Sartor ( 1990). This 
section recapitulatcs the govcrning cquations and lays out the 
boundary conditions used . 

Fi gure 3 shows the domain uscd in this ana lysis. The vcloc ity and 
prcssurc tields are governed by the momcntum and continuity 
equations, which in dimension less form are 

Rc v· V v- V· cr =O , V· v= O. (2) 

For a Ncwtonian liquid, thc total strcss is cr = -pi+ V' v+ (V' v (. 

Thc Reynolds numbcr Rc = pVH0 I J.1 mcasurcs thc ratio of incrtia 

to viscous forces. V is thc web vclocity, H
0 

is thc gap, i.c. the 

distance betwcen the coating die and thc substratc. 

1
5

l 
® .H.-,® 
~ i 11,1 \_4~======:=::::=:=:· 3 4 y j Po = P,.a.. I l. 

Po = P .. un 

05 

Figure 3: Flow domain with boundary conditions. 

The no-slip and no-penetration conditions applics at thc die walls 
and at thc substratc: 

v= O. at the di e walls (1) (3) 
v =V i , at thc substratc (2) (4) 

V is thc web specd . At the outtlow plane (3) , thc di rectional 
derivativc of vclocity is set to zero: 

n ·V v= O. (5) 
At the free surfaces (4), the traction in thc liquid bal ances the 
capillary pressure and there is no mass tl ow ac ross the gas-liquid 
interface: 

I dt 
n · cr=---n~1 

Ca ds 
n · v =0 · (6) 

t is the unit vector tangem to thc inte rface and 1)1 is thc pressure 

of thc air. At the downstrcam frce surfacc, thc air pressurc is 
usually atmospheric, i.e. 1)1 = PA1M. At thc upstream gas- liquid 

interface, vacuum is usuall y applicd in ordcr to stabi lize thc 
coating bead, i.e. f1.1 = PvAc. The Capillary number Ca = J.lV I CJ 

mcasurcs the ratio betwcen viscous and capillary forces ( CJ is the 
liquid surfacc ten sion). 

At the intl ow pl ane (5), i.e. at thc die feeding sl ot, thc tlow is 
assumed to bc full y dcvclopcd: 

426 

. 6Q X _ ___::..._ . (7) [ '] i·v=O ; J·v= - H, [H,) [H,) 

Q is thc tlow rate fcd into thc coating die. lt dc lines the thickness 

f of the liquid layer dcpositcd onto the substrate: t = Q I V . 



At the dynamic contact line (6) , the Navier slip condition was used 
instead of the no- slip condition and a dynamic contact angle 

e" = li O" was imposed: 

_!_t ·(v-Vi)=t ·(n -cr)· n ·n -cos(e) (8) fJ w w w ' w fs - d 

f3 is lhe slip coefticient, t"' and ""' are the unit tangent and 

normal vector to the wall, and n 
1
, is the unit vector normal to the 

free surface. 

The static contact line attached to the downstream free surface (7) 

is pinned at lhe sharp edge of the die, i.e. the position x,d of the 

downstream static contact line is fixed: 

x,d = x.dge . (9) 

The upstream static contact line (8) is free to move along the die 
face, i.e. the y-coordinate of the upstream static contact line is 
fixed. ln this case, the static contact angle e_, of the free surface 

with the die face has to be specilied: 

j·x,"=H0 ; nw-nr,=cos(e.-). (lO) 

Solution Method. Because of the free surfaces, the flow 
domain at each parameter is unknown a priori. ln order to solve 
this frce boundary problcm by means of standard techniqucs for 
boundary valuc problcms, the sct of differcntial equations and 
boundary conditions poscd in the unknown domain (eqs.2- 10) has 
to be transformcd to an cquivalent sct defined in a known 
rcfcrence domain. This transformation is made by a mapping 
x = x(Ç) that connects thc two domains, as sketchcd in Figure 4. 

The mapping used herc is the one presented by de Sat11os (I 99 I ). 
He showed that a functional of weighted smoothness can bc used 
successfully to construct the sons of maps involved here. The 
inverse of the mapping that minimizes thc functional is governed 
by a pair of elliptic ditTerential equations identical with those 
encountered in diffusional transpor! with variable diffusion 
coefficients. The coordinates Ç and 1) of the reference domain 

satisfy 
( II ) 

Boundary conditions are necded in order to solve the second-order 
partia! differential equations ( II ). Along solid walls and synthetic 
inlet and outlet platcs, the boundary is located hy imposing a 
relation between the coordinates x and y from lhe equation that 

describes the shape of thc boundary and stretching functions are 
used to distribute the points along the boundaries. The free 
boundaries (gas- liquid interfaces) are located hy imposing the 
kinematic condition (cq.6-b). Thc discrete version of the mapping 
equations are generally refcrred to as mesh generation equations. 

The Navier-Stokcs system and the mapping (mcsh generation) 
equations were solved by thc Galerkin I linite elcment method . 
Biquadratic basis functions were used to represent bo.th the 
velocity and lhe mapping from lhe reference to the · physical 
domain . The basis functions used to rcprcsent thc pressure ficld 
were pieccwise, linear and di scontinuous. Details on the weak 
formulation of this class of problems can be found elsewhere 
(Kistler and Scrivcn, 1983; Carvalho and Scrivcn, 1997). 

Once ali the variables are represented in terms of the basis 
functions, the system of partia! diffcrenti al equations reduces to 
simultaneous algebraic equations for the coefficients of the basis 
functions of ali the fi elds. Thi s sct of equations is non-Iinear and 
sparse. lt was solved by Newton 's method: 

uU+Il = u <kl +Õu 

J(Õu) =-R 

u is the vector of the unknowns coefficients of the basis functi ons 
for the velocity, pressure and nodal positions. R is the vector of 
weighted residuai s, and J is the Jacobian matrix of sensitivities of 
the residuais to the unknowns, i.e. 

J .. = JR;. 
I) duj 

The linear system of equations at each Newton iteration was 
solved using a frontal solver. 

PHYSICAL DOMA lN 

REFERENCE DOMA lN 

Figure 4: Mapping from the reference domain to the physical 
domain. 

Figure 5: Representative mesh used to di scrctize the problem: 411 
elements and 8373 unknowns. 

Newton ' s method converges quadratically dose to tbe solution. 
However, it can fail to converge if the initial guess is not close 
enough to the solution or if the solution does not exist for a given 
set of parameters. ln order to improve the Iikehood of 
convergence and to obtain solutions around turning points, a 
pseudo-arc-length continuation method, as described by Keller 
( 1977) was used. 

Tbe domain was divided into 411 elements with 8373 unknowns. 
A represcntative mesh is shown in Figure 5. 

RESULTS 

Thc dimensionlcss paramcters that govern the tl ow in a slot 
coating bead are: 

• Gap to film thickness ratio: c = Hn 

• 

• 

• 

• 

I 

Reynolds Number: Re = pVHn 
J1 

Capillary Number: Ca = J1V 
(J 

Vacuum Pressure: Vac = p"'"Hn 
(J 

Dimensionless Slot Height: s = ~ 
H o 
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ln order to relate the effect of the web speed solely to one of the 
dimensionless parameters (Capillary number), it is useful to define 

the Property number P = Re/Ca = puH0 / 11 2 
, that is a function of 

the liquid properties and the coating gap. 

The operating conditions at the low-flow limit were determined by 
two different approaches. ln the first, the coated layer thickness 
was fixed and the web speed increased until a tuming point on the 
solution path was encountered. The criticai Capillary number at 
the chosen gap-to-thickness ratio was calculated from the value of 
the web velocity at the turning point. The second approach 
consisted of following the solution path at a fixed web speed. The 
flow rate, and therefore the film thickness, was decrcased until a 
turning point was encountered. The criticai gap-to-thickness ratio 
was calculated from the value of the tlow rate at the tuming point. 
The theoretical predictions show that the two approaches are 
equivalent and lead to the sarne criticai pair of Capillary number 
and gap-to-thickness ratio. 
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Figure 6: Path of tlow states at fixed film thickness. The states 
are characterized by the position of the dynamic contact line. 

Figure 6 shows a path of solutions computed at H, I H0 = 1.75, 

H 0 I t = 12.24, P =O (no inertia) and Vac = -5.08. The flow 

states are characterized by the position of the dynamic contact 
line. lt is pulled closer to the feeding slot as the web speed rises. 
A turning point occurs at Ca = 0.0589. Above that speed, a two­
dimensional, steady-state solution could not be found. ln practice 
this would signal the low flow limit. As the Capillary number 
increases, the downstream meniscus becomes more curved 
(smaller radius of curvature) in order to increase the adverse 
pressure gradient under the free surface. Figure 7 details the shape 
of the downstream frec surfacc. At the turning point, i.c. 
Ca = 0.0589 , the angle between the gas-liquid interface and the 
die face is very close zero. The hypothesis that the static contact 
line is pinned at the sharp edge of the die is probably not valid at 
such conditions. ln practice, if the web speed is raised above rhis 
criticai value, the meniscus would recede and the coating bead 
would break. 

Figure 8 shows the solution path obtained ata Capillary number of 
Ca = 0.33, H, I H0 = 1.75, P =O and Vac = -13.5. The plot 

shows how the position of the dynamic contact line varies with the 
flow rate fed into the die, i.e. the film thickness deposited on the 
substrate. As the coated film becomes thinner, the dynamic 
contact line is pulled towards the die feeding slot. A two­
dimensional, steady state solution could not be found at a gap-to­
thickness ratio above H0 I t = 5.33. Again, the turning point 

marked the low-flow limit at this particular Capillary number. 
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Figure 7: · Downstream free surface shape as a function of 
Capillary number. 
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Figure 8: Path of tlow states at lixed Capillary number. The states 
are characterized by the position of the dynamic contact line. 

Solution paths similar to those presented in Figures 6 and 8 were 
constructcd at different gap to lilm thickness ratio, Capillary 
numbers, and Property numbers. The slot height was kept 
constant and equal to H, 1 H0 = 1.75. The parameters at which the 

turning point occurs in each solution path at vanishing Property 
number are mapped in Figure 9. They correspond to the low-tlow 
limit. The plot also shows the criticai conditions predicted by the 
viscocapillary model. As expected, the simple model is very 
accurate at low Capillary numbers ( Ca < 0.01 ). At these 
conditions, the predictions of the full Navier-Stokes equation are 
virtually the sarne as the viscocapillary model. The discrepancy 
between the two theoretical models increases with Capillary 
number. The viscocapillary model underpredicts the criticai ratio 
of gap to lilm thickness (overpredicts the criticai film thickness). 
The relative difference is around I 0% at Ca z 0.1 and as high as 
30% at Ca z 1. 

The criticai parameters at which the turning points occur on the 
solution path, when inertial effects are considered, are illustrated 
in Figure I O. Again, the solid line represents the viscocapillary 
model predictions. At low Capillary numbers, the low flow limit 
is virtually insensitive to the Property number, i.e. inertial effects 
are not important. At larger Capillary numbers ( Ca > 0.3 for the 
cases analyzed here), the criticai gap-to-thickness ratio is strongly 
dependent on the Property number. lnertial effects delay the onset 
of the low-tlow limit to thinner tlim thickness. 
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Figure 9: Comparison of low-llow limit prcdictions by the 
viscocapillary model and Navier-Stokes cquations. Inertial effccts 

wcre neglccted, i.e. P =O 

An interesting phcnomenon occurs when inertial effects become 
signiticant. Abovc a ccrtain Capillary number, thc relationship 
betwcen the criticai Capillary number and criticai gap-to-thickncss 
ratio changes. At low Capillary numbers, the minimum possible 
tilm thickness that can be coatcd increascs with wcb spced. The 
relation is approximatcly given by the viscocapillary model, i.e., 
eq.(l ). At high Capillary numbcrs, the criticai ratio of gap to tilm 
thickness that sets the low !1ow limit increases with Capillary 
number. Thc minimum possible tilm thickncss that can be coated 
decreascs with web speed. The actual coating window for slot 
coating is larger than the one presented in the literature. Thc 
practical consequence of this behavior is vcry i mportant: thinner 
tilms can be achieved by raising the line speed. 

At a tixed coating gap and tilm thickness, thcre are two ranges of 

Capillary number at which the coating bcad exists, Ca < Ca~ and 

Ca > ca;. The tirst limit Ca~ is the one presented before in the 

literature and that can be fairly well predicted by the simple 
viscocapillary model. This limit is the low Capill ary number 

limit. The second limit ca; is the limit found when inertial 

effects were incorporated into the theoretical model. This limit is 
the high Capillary number limit. 

As discussed before, the low flow limit occurs whcn the 
downstream meniscus rccedes into the coating bead in order to 
decrease the radius of curvature of the free surface. When inertia 
becomes significant, the momentum of the liquid tcnds to 
counteract this receding action. Figure I I illustrates this behavior 
by showing how the free surface shapc changes as thc line speed is 
raised, at Propcrty number P = 762 and gap-to-thickness ratio 
H0 I r = 5.08. At these conditions, the coating bead exists at ali 

Capillary numbers explored, a turning point on the solution. path 
was not found up to Ca = 1.006. The length nccessary . for the 
coated tilm to achieve it s fin al thickness is much longer than that 
obtained when inertial effects are not taken into account (compare 
Figure 7 and I I). 

First, as the web speed is raised, and consequenLly as the Capillary 
number increases, the radius of curvaLure of the downstream free 
surface decreases and so does the angle between the meniscus and 
the die face at the static contact line. At higher Capillary numbers, 
an opposite effect occurs: as the web speed increases, inertial 
forces push the meniscus away from Lhe coating bead, increasing 
the radius of curvature of the downstream meniscus and the angle 
between the free surface and Lhe die face. The free surface 
becomes more stable (further away from the low flow limit in the 
parameter space) as the tine speed is raised. 
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Figure 10: Inertial effects on the low-flow limit. 
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Figure 11: Downstream free surface shape at different Capillary 
numbcrs. P = 762. 

EXPERIMENTAL ANALYSIS 

ln order to validate the theoretical predictions presented in the 
previous section, experiments were conducted to obtain the criticai 
ratio of gap to ftlm thickness above which the coating bead could 
not be sustained. ln order to investigate the extended coating 
window predicted by the Navier-Stokes equations, the 
experiments were performed in a range of Capillary number from 
0.08 to 3. 

Experimental Procedure. The experimental set-up is sketchcd 
in Figure 12. The coating 1iquid, composed of solid particles 
dissolved in an organic solvent, was fed to thc coating die using a 
gear pump. The llow rate was controlled by the pump speed. A 
polycster film was used as the substrate. The web spced varied 
from V = 30 ft I min (0.15 rn/s) up to V = 350 ft I min ( 1. 78 rn/s). 
Most of the deposited solvent evaporated before winding the 
substrate into a roll , leaving a solid coating over the substratc. 
However, at high speeds, some of the so1vent was still present on 
the web. A scraper blade was used to remove the remaining 
solvent. ln order to cover a wide range of Capillary numbers, 
solutions with different viscosity were used. The viscosity of the 
coating liquid was easily controlled by changing the concentration 
of solid particles on the solution. The viscosity range explored in 
this work extended from f.1 = 13 cP to f.1 = 75 cP. The surface 

tension of the liquid was a = 25 dyn 1 cm . The gap between the 

coating die and the substrate was tixed during the experiments at 
H0 = 4 mi1s (101.6 f.Jm). 

The criticai gap-to-ftlm thi ckness ratio at different line speeds was 
obtained using the following procedure: 
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• The pump speed was set such that the thickness of the coated 
film was large, typically H0 1 t z 3. A vacuum pressure was 

• 

applied at the upstream free surface in order to establish the 
bead. 
At constant web speed and vacuum, the rotation of the pump 
was decreased in small steps, until a uniform and continuous 
coating could not be formed. Typically one or two small 
stripes of uncoated substrate would appear. This point was 
considered to be the onset of thc low-flow limit. The 
minimum film thickness was calculated from the tlow rate 
and web speed. lf the flow rate was diminished even more, 
altemating stripes of coated and uncoated substrate would 
form across the entire width of the web, a coating defect 
known as rivulet. 
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Figure 12: Sketch of the experimental set-up. 

Results. The results of the experiments are summarized in 
Figure 13, whch shows the criticai gap-to-thickness rati o at 
different Capillary numbers obtained with four different coating 
solutions. 

The scattcr of the data can be attributed to the fact that the stability 
of the coating bead depends on the intensity of the disturbance that 
it is subjected to , and that these disturbances wcrc not well 
controlled during the experiments. lt is very hard to control and 
quantify the fluctuations on the line speed, vacuum pressure, 
pump speed and the localized imperfections of the substrate, and 
eventual bubbles in the solution fed into the die. 

The experimental results follow the sarne trend as the theorctical 
predictions. There are two distinct regimes . A low Capillary 
number regime, at which the minimum film thickness increascs 
with line speed ; anda high Capillary number regime, at which the 
minimum film thickness decreases with line speed. The data 
points obtained with the liquid of viscosity J1 = 22 cP extend from 

one regime to the other. 

However, the experiments indicate that the transition from the low 
Capillary number regime to the high Capillary number regime 
occurs at much smaller Property number P. With the coating gap 
used during the experiments, the Property number associ ated with 
thc solution of viscosity J1 = 22 cP is P = 5.2. This valuc is two 

orders of magnitude smaller than the values used in thc thcoretical 
predictions ( P ~ 500 ). The explanation for this discrcpancy is still 
under investigation. 

FI NAL REMARKS 

Slot coating is one of the prcferrcd methods for high precision 
coating. An important limitation of this method occurs when thin 
films are coated at relatively high speeds. This low-flow limit is 
caused by the receding action of thc downstream free surface as 
the tlow rate is reduced or the line speed raised. The operating 
parameters at which the coating bead breaks had been determined 
by previous researchers. However, the results were limited to low 
Capillary number flows . 
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Figure 13: Mcasurements of criticai gap-to-thickncss ratio as a 
function of Capillary number. 

ln this work, the existence of a two-dimcnsional coating bcad that 
leads to a continuous deposited liquid layer was studied by solving 
the complete Navier-Stokes equations with free surfaces. Unlike 
previous work, this approach is not limitcd to low Capillary 
numbers and Stokes approximation, i.c. no incrtial cffccts. The 
thcorctical predictions wcre validatcd by experimental 
mcasurements. 

Both thc theoretical and experimental rcsults show that the 
behavior of the coating bead at large Capillary numbers is 
drastically diffcrcnt than at low Capillary numbers. At high 
Capillary number, the minimum film thickness that can bc coated 
actually decreases by increas ing the coating speed. This change in 
behavior is caused by the liquid inertia that counteracts the 
receding action of the downstream free surface as the line speed is 
raised or the flow rate reduced. The main conclusion of thi s work 
is that the operating parameter range at which slot coating can be 
used, i.e. the coating window of the process, is larger than the one 
reported in the literature, broadening the applicability of this 
coating method. 
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SUMMARY 
A fuzzy logic COI!lroller of the co /lected air temperature in heat recover\' systems from moving solid beds has been 
presented in this paper. Contra/ler development and tests have been carried out with reference to an actual grate 
cooler from a sintering plalll of the Jlva Steel works in Taranto, ltaly. Cooling is pe1jormed by blowing fresh air 
undemeath the bed and heat recoverr is obtained by hoods co/lecting the permeating hot air. However, nearly 
continuous jluctuations of both the solid inlet temperature and jlow rate, in conjunction 1vith rhe pracrical 
unfeasibility of direc/ measurements of such parameters, make the allainment of a constalll temperature of the 
recovered air verv dijficult, rhis one being the only parameter thar can be monitored for process control. ln this 
situationfuzzy logic shows advantages over conventional control techniques either in terms of robustness and ease in 
implementing the controlrules. The paper describes development and optimization of the contra/ svstem along witlz 
simulations of h is pe1jonnances resorting roa previously developed unstead\·-state real-time hear exchange model of 
coolin g bed operation. 

INTRODUCTION 

Moving beds of solid particulate which havc to be cooled for 
pracess requirements often represent a relevant source of waste energy 
in severa! industrial arcas (chemical, metallurgical, etc.). The growing 
concem towards energy saving makes heat recovery policies very 
effective in reducing praduction costs. For instance, the most 
importam energy saving improvement in the iron and steel industry is 
waste energy recovery due to the high quantities involved (Horio et 
ai., 1982). ln fact , with reference to sintering plants, 20-30% of the 
total heat input of about 2000 MJ/t sinter is discharged into the 
atmosphere as sensible heat of exhaust cooling air (Tanaka, 1980). 
Heat recovery from air-cooled moving solid beds is usually 
accomplished by one or more hoods collecting the waste hot air. 
Nevertheless, the recovery of a constant quality heat results in a 
particularly hard task as in many pracess plants operating conditions 
of cooling beds rarcly are of the steady-state type. That is, fluctuations 
of the solid inlet temperature (T,;) and tlow rate (F") are very frequent 
causing large variations of the therrnal load at the bed inlet. As a 
consequence, contrai actions on the cooling ai r flow rate undemeath 
the bed have to be undertaken in order to guarantee a constant target 
temperature of the collected ai r (T,), according to thc state of the bed 
at any given time. lmplcmcntation of the cooling ai r contrai law using 
T,; and F,; fluctuations a~ input variahles is hampered by complex 
transient phases in thc heat exchange behaviour which prapagate 
along the cooling bed, cspecially when multiple hoods 'plant 
arrangements are considered. Furtherrnorc, being the real time·T,; and 
F,; variations difficult to measure, only thc transicnt value of the 
collected air temperature (Tacl pravides an etfective guide-parameter 
for the contrai system. As a result, the contrai ai r flow rate (Fel may be 
adjusted depending on real-time values of the collected air 
temperature: Fc = CF(Tac- T,). ln this application no casy analytical 
model to directly correlate T,"' to Fc may be obtained, ab le to account 
for real time conditions of the bed. Thcrcforc, in a rder to define the 
contrai function (CF), methods based on traditional PlD rules, 
response surfaces. neural networks or expert systcms show inadequatc 
perforrnances due to complexities of heat exchange phenomena and 
large variability ranges ofboth operating conditions and heat recovery 
plant arrangements. Fuzzy logic secms to be the most appropriate 
appraach when no adequate mathcmatical model for a given prablem 
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is casily tound or when non-linearities and multiple parameters exist 
as in the prcsent application (Von Altrock, 1995). Having this in 
mind, in the paper a heat rccovery contrai algorithm based on fuzzy 
thcory has been developed where the CF can be regarded as a set of 
heuristic decision rules. 

Howevcr, in arder to carry out the fuzzy contraller synthesis 
and off-line tests, in absence of apprapriate experimental data, a 
moving bed heat exchange dynamic simulation model developed in 
a previous study (Caputo et ai., 1997) has been used, able to capture 
the expected Tac trend during T,; and F,; transient phases for given 
Fc values. The dynamic simulation modcl was based on a two­
dimcnsional time-dependent schematization of the air-cooled solid 
bed. Computer implcmentation of the model was carried out by 
using YisSim language which provides a highly integrated 
development enviranment with visual, intcractive, hierarchical, and 
time-dynamic mathematical tool s for both linear and non-linear 
systems. Obviously, using this model in traditional contrai system is 
impractical due to the required computational effort. ln this study 
the fuzzy logic contrai has been implemented thraugh the 
FuzzyTech too! kit (lnforrn GmbH, 1996) which may be easily 
intcgrated with the YisSim model , also supporting graphical 
development o f membership functions, inferencc rules , and 
defuzzitication processes, besides simulation and optimization of 
the fuzzy contrai system. The ovcrall YisSim/FuzzyTech model 
allows for a detailed representation of the cooling bed contrai 
system enabling real time optimization of contraller parameters by 
graphically modifying rules and membership functions even while 
the simulation is running. The developed fuzzy contrai may be then 
dircctly implemented in real heat rccovery systems by accepting in 
input the mcasured Tac value and producing in output the required 
contrai signal for the cooling ai r thrattling equipment. 

ln the study reference to an actual iron-orc sintering plant of 
the Taranto ll va stecl works has been made for operating 
conditions defi nition and contrai algorithm validation (Caputo et 
ai., 1996; Pelagagge at ai. , 1997a-b). Fuzzy contrai development 
phases have been outlined in the paper and the computcr 
implementa tio n has been brie!l y described. Tests of the fuzzy 
contraller have been then carried out by simul ations on different 
architecturcs and operating conditions of the heat recovery 
system. 



FUZZY CONTROL SYSTEM DEVELOPMENT 

Development of the fuzzy logíc contrai system has been 
carríed out with reference to heat recovery arrangements bascd on 
single hood or double series hoods. Such arrangements allow for 
the highest amount of recovered heat (Pelagagge et ai., 1997a-b) 
also showíng, nevertheless. the major control problems. ln the 
first case the coolíng aír fed underneath the hood is throttled on 
the basi s of the measurcd values of the collected air temperature 
(figure I). 

ln the latter case both uniform (figure 2a) and non-uniform 
(figure 2b) coolíng ai r flow rate schemes h ave been considered, 
where the preheated air produced from the second hood is used as 
controllíng stream for the first hood. Howevcr, different control 
criteria have to be adopted for uniform and non-uniform 
arrangements, respeclively lhrottlíng the preheated air or the air 
blown under second hood, according lo the coll ected air 
temperature in the first hood. ln the case of uniform air flow rate 
a furth er cooling of the collectcd air inside first hood by mixing 
with fresh air may be also required. This occurs when, even 
fecding the whole flow rate collected by the second hood , T,c 
values higher than T, are obtained. 

ln ali of lhe three heat recovery arrangements, the overall 
coolíng air tlow rate <Fail has bcen considered constant with the 
ai m of avoid blowers regulalion, pursuing the constant efficiency 
of thc blowers station. ln order to respect thc solid coolíng 
requiremcnt, di screte modul ation of F,i may be howcver obtained 
by switching on-off single blowers. 

From a contrai view point, the practical knowledge absence 
of both the process transfer function and the value of some of the 
input parameters hampers use of conventional PIO criteria, as 
controller tuning needs a trial-and-error approach and great 
number of time consuming simulations of the bed operation with 
different operating parameters. Moreover, the control system of a 
given heat recovery plant shows unstable bchaviour when desi gn 
parameters are modified (i.e. the hood length is changed), 
requiring the repetition of thc entirc tuning proccss. Also neural 
network or expert system based controllers are not readily 
implementable because thc system training phase asks for 
extensi ve simulations of the bed behaviour in various operating 
conditions. 

On the contrary, thc synthesis of a fu zzy controller appears as 
effectively viable thanks to the feature of linguistically 
formulating the rcquired non-linearity of the contrai action. The 
advantages of fuzzy control over other applícablc techniques may 
be resumed as follows: 

• straightforward synthesis of the contrai system, without a 
mathematical modcl of the process, 

• control strategy optimization is favoured by linguistic 
representatíon , 

• incorporating engincering know-how improves robustness. 

ln ali of the examincd cases, thc control variable is the air 
flow rate Fc (see figures 1 and 2) blown undemeath the first hood. 
ln double series hoods arrangements, howevcr, Fc temperature 
also afftxts lhe coolíng process. 

To sum up, the contrai cri teria are: 

single hood system 
thc air flow rate underneath the hood is regulated , defining at 
the sarne time the air tlow rate in the remaining bed, as an 
overall constant t1ow rate is assumed (figure 1 ); 

double series hoods systems 

uniform airflow rate 
the preheated air produced from second hood is used as 
cont.rolling strcam for first hood (figure 2a); 

non-uniform airflow rate 
the air tlow rate blown to second hood is regulated, also 
defining, as in single hood system, lhe cooling air fed under 
the remaining bed (tigure 2b). 

Control air t1ow rate is determined by línguistic rules from 
the input variable, represented by the temperature of the collccted 
air. This input variable is at the sarne time the controlled variable 
that should bc maintained at the prcdetermíned value fixed by 
heat recovcry rcquiremcnts. As already poinled out, the contrai 
system does not assume any input from variables actually 
inlluencing the cooling proccss (i.e. sinter inlet tcmperature and 
t1ow rate) that cannot be mcasurcd. 

Development of the fuzzy conlroller has been performed 
following thc sleps outlined below. 

a) Definition o( linguistic variables. Thc deviation of 
collected air temperature T,,c from the set point T, is defined in 
tcrms of a Jinguistic variable as: 

Tsi _. 
Fsi 

óT=T,c-T, (1) 

Fc 

• no need to estimale the bed operating condition, 
• easy adaptabilíty to changes in the layout of the heat recovery I (a) 

arrangement, 
• spceding up of the contrai system development cycle, 

i;~ 
Tsi ____. 
Fsi I 

Figure I - Single hood heat recovery plant 

____. 

-B2 

Figure 2 - Double series hoods heat recovery plants 
(a) uniform cooling air tlow rate 

(b) non-uniform cooling air flow rate 

(b) 



The intensity of the required control action is expressed by the 
gain K which furnishes the real-time value of the contrai ai r flow 
rate (Fclncw modifying the previous value (FJoJd: 

(FJncw = (FJoJJ * [K + I] (2) 

being K depending on ôT. Therefore, the new Fc value is 
obtained by adding the change in the value to the old one, i.e. 
implementing an incremental algorithm as happens in 
conventional discrete time controllers. This enables to obtain the 
contrai law of the ai r flow rate variation whatever the transient is. 
The entire contrai flow rate updating process is repeated each 
time the air temperature inside the hood is sampled. 

b) Definition o(membership fimctions and (u zzi fication. Both 
linguistic variables are defined in terms of membership functions 
referring to the following attributes: strongly negative, negative, 
weakly negative, zero, weakly positive, positive and strongly 
positive. Lambda-shaped membership functions have been 
adopted. Tuning of membership functions has been performed by 
trial and observation procedure resorting to the built-in functions 
of the FuzzyTech programming environment during severa! runs 
of the bed simulation model. 

The actual shape of the functions has been defined in order to 
obtain a non-linear contrai response, which should be the more 
intense as the greater is the difference between the measured air 
temperature and the target value, but in a less than proportional 
manner in arder to avoid system instability. 

ln particular, the maximum range of ôT variation was 
determined in the two extreme cases of minimum or maximum 
sinter inlet tlow rate and temperature respectively, in 
correspondence of the nominal cooling tlow rate value, obtaining 
collected air temperatures of T, ± 150 °C in the case of single 
hood and T, ± 90 oc with double series hoods. The corresponding 
required control air tlow rate was obtained with the gain K in the 
range± 0.08. The temperature range obtained with series hoods is 
much narrower due to the preheating of the cooling air 
recirculated from the second hood. ln order to guarantee control 
robustness, a non-linearity degree has becn introduced defined as 
the difference with the linear hypothesis in which the 
membership functions are identical and evenly distributed over 
the definition range. For ôT non-linearity degrees of 500% and 
450% have been respectively considered in single and double 
hoods cases, while the non-linearity in K definition has been set 
at 100%. 
As an example, figures 3 and 4 show ôT and K membership 
functions in the case of the single hood system; double hood 
system membership functions are defined in a similar way. 

c) Definition o( in(erence rufes. The influcnce of ôT on the 
control variable Fc is achieved through the following simple 
rules: 
IF ôT = strongly negative THEN K = strongly negative 
IF ôT =negative THEN K =negative 
IF ôT = weakly negative THEN K = weakly negative 
IF ôT =zero THEN K = zero 
IF ôT = weakly positive THEN K = weakly positive 
IF ôT =positive THEN K =positive 
IF ôT = strongly positive THEN K = strongly positive 

The sarne unit wcight (i.e. the rule degree of support, DoS) 
has been assigned to the rules in order to obtain a system 
behaviour symmetric with respect to the equilibrium condition 
ôT=O. 

d) Definition o( de(uzzi fication criteria. The crisp value of 
gain K is calculated adopting the centre of maximum (COM) 
defuzzification algorithm (Ross, 1995). 
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Howcver, in the real system significant time delays may exist 
in both the measurement of the air temperature and the actual 
regulation of the contrai flow rate. Therefore, in the controller 
model the K value is sent to the air flow dampers actuators 
through a suitable and adjustable time delay which represents 
both the actuator dynamics and the time required to the new flow 
rate value to establish in the bed, given the average flow velocity 
and the ductwork length. Obviously, the delay connected to flow 
rate recirculation affects double series hoods arrangements only. 
A further delay is imposed on the measured temperature signal 
received by the controller to account for hood dimensions and 
temperature sensor location. 

The overall simulation model architecture is depicted in 
figure 5. The cooling bed model computes at each time step the 
temperature of the collected ai r on the basis of the current v alues 
of the solid inlet temperature (T,i) and flow rate (F,i), which may 
be arbitrarily defined or imposed in a random fashion during the 
simulation run. Tac value is transferred to the fuzzy controller 
after the defined delay and compared with the target value in 
order to obtain the value of the input variable ôT. 

Figure 5 - Simulation model architecture 
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Figure 6 - ln-plant system architccture 

This variable is at lirst fuzzified resorting to the describcd 
mcmbership functions , thcn the infercnce rules are fircd. After thc 
defuzzification phase, the crisp value of the process gain K is 
used to calculare the new flow rate acco rding to Eq. (2) . After a 
delay, this new valuc is passcd to the simulation modcl in arder 
to estimate the bed response in the subsequent sampling interval. 
The described appraach may bc immediatcly implemented in the 
real system adopting thc contrai architecturc dcpictcd in figure 6. 

FUZZY CONTROL TESTS 

Performances of the contrai systcm have beco cvaluated for 
the three plant architectures (figures I and 2) cither in tcrms of 
start-up transients and during bed operation, by imposing 
different variation laws (steps and ramps) of sintcr inlet 
temperature and flow rate. ln case of tlow rate tluctuations, a 
constant advancemcnt speed of the bcd has been assumed 
resulting in variations of thc bcd height (H). As rcference 
scenario for fuzzy contrai tests the cooling bcd of a sintering 
plant for blast furnace fecding locatcd in the Taranto Ilva stccl 
works (Caputo et ai., 1996) has beco considercd. Bed opcration 
was characterizcd by the following paramctcrs: 
• cooling bed 110m long, 4 m wide, 0.8 m high; 
• average overall cooling air flow rate of 500 kg/s, at 20 oc 

ambient air temperaturc (the start-up of additional blowers 
may increase Fa; up to 620 and 740 kg/s) ; 

• sinter temperature at bed outlet less than 70 °C ; 
• sinter inlet temperature ranging fram 500 to 600 °C ; 
• target collected air temperature T, = 380 oc; 
• bed advancement specd ranging fram 0.02 to 0.03 m/s; 
• sinter inlet flow rate ranging from I I O to 180 kg/s. 

Different hood arrangements havc bcen tcsted ; results 
prcsented in this work refcr to a singlc hood 30 m long and two 
15 m long hoods for series systcms. Delays in temperature 
sensing, dampers actuation and air recirculation have been fixed 
each one at 2 s in the simulation runs. Also the tcmpcrature 
sampling interval has bcen set at 2 s. 

Single hood S\'S iem. The case of plant start-up is depictcd in 
figure 7 starting from the empty bcd condition. The control 
systcm is switched on as soon as the sinter has occupied thc 
entire space below the hood. Different stcady-state sintcr inlet 
tcmpcraturcs, bed heigth and initial cooling air tlow rate are 
shown in the figure in arder to point out differcnces in thc 
system response. ln particular, (a) and (c) inlct thermal load 
conditions are associated with low cooling air flow rate, while 
(b) and (d) conditions with high air tlow rate. ln the worst case 
(curve d, lower inlct thermal load and higher cooling tlow rate) 
the time required to reach thc target tempcrature is 94 s from 
switch-on of the control system, while the time requircd to 

steadily attain the 380 ± 0.5 oc valuc from thc initial ovcrshoot 
to 381.5 oc is 534 s. 
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Thc resulting performancc asscsscs thc fuzzy systcm ability in 
quick control actions. Thc hcat recovery systcm may achieve thc 
desircd target tempcrature in less than two minutes fram contrai 
switch-on, irrcspective of thc bed initial opcrating conditions. 
Subsequcnt collected ai r tcmpcraturc variations during the furthcr 
settling pcriod are practically negli giblc. ln figure 8 the contrai 
systcm bchaviour is shown when stcp variations of thc sinter inlct 
tempcrature are imposed. The transicnt duration is composed of 
thc time requircd by the perturbat ion to cross thc cntire hood 
lcngth and thc duration of thc perturbation itsclf. A furthcr 
settling intcrval is requircd as the solid undcr the hood is coolcd 
by varying air ll ow rate. Thcrcfore, the transicnt duration is 
significantly intluenccd by hood length and bcd advancement 
spccd apart than from the systcm dynamics. Howcvcr, cvcn if the 
Ta, and F, transicnt duration is in thc ordcr of 500 s, for practical 
applications thc duration is much lowcr as thc Tac tluctuations are 
ncgligible during such transicnts proving the system' s fast 
responsc and prccision. ln fact, collcctcd air temperature 

oscillations are wcll inside the 380 ± 0 .5 oc range being T,; step 
variations of 20 and 50 oc rcspecti vely. 

Figure 9 dcscribes instead thc contrai system response to 
ramp variations in thc sinter inlet tcmperature. Much lowcr Ta, 
fluctuations respect to step cases are experienced during the 
transicnt phases. A practically constant Tac value has been 
obtained for ali of ramp transients of eithcr T,; and F,;, which 
more strictly represent the actual bcd behaviour. 
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Finally, figure I O shows the control system perfonnance with 
contemporary variations of sinter tcmpcrature and bed heigth. 
Random fluctuations of small amplitude are supcrimposcd to 
long-period variations of T,; and H, in order to realistically 
simulate the uneven material distribution of the hot sinter falling 
on the grate cooler from the rotary crusher at the end of the 
sintering bed. The simulation extendcd over 12 hours of 
continuous operation. The response to such a complex bed 
behaviour shows how the control system may satisfactorily 
perform under the much less demanding condit ions that are likely 
to be encountered during normal bed operation. 

Douhle series hoods srstems. ln this system, with respect to 
the single hood arrangement, two different regulation perioc;ls for 
a given inlet perturbation may be obscrved: a first one connected 
to the temperature variations occurring in the first collection 
hood, and a second one due to temperature variations of the 
recircul ation air caused by the passage of the sinter under the 
second hood. ln overall the transients are longer also due to the 
warmer cooling air causing a less efficient heat transfer through 
the bed. 

a) uniform flow rate. Figure I J shows lhe system behaviour 
during the start-up lransient. The enlire transienl Jasts about 200 s 
from lhe instant in which the bed enters the area under second 
hood (50 s of which are required for the bed to surpass the hood) 
and the control system is switched on. ln the considered example 
the maximum deviation of Tac respect to T, , af'ter control system 
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switch-on, is only + 1.17 oc and is reached after nearly 10 s, while 
the following oscillations are within the range 380 ± 0.5 oc. 
Figures 12 and 13 depict respectively the case of a step 
perturbation on sinter inlet temperature and bed heigth. ln both 
cases negligible variations of Tac are obtained, but the transients 
are longer. As Fc is throttled downstream the capture hood, only a 
little and indirect control on cooling air temperature is allowed 
causing transient durations of about I 000 s. ln the cases of 
figures II and 12 the requirement of fresh air mixing in order to 
limit the Tac value may be observed . The unregulated case 
(dashed line) represents , in fact, the Tac that would be obtained 
without fresh ai r injection. 

b) non-uniform flow rate. Compared to the uniform flow rate 
case, this heat recovery scheme is characterized by roughly the 
sarne duration of transients, but also by wider oscillations of 
coll ected air temperature. ln fact, in this case the regulation 
carried out on air tlow rate under the second hood causes greater 
excursions of recirculation air temperature which may reach 
higher absolute values. 

As lhe control system at plant start-up may be switched on 

ei ther as soon as the sinter exits from the first (control criterion I) 
o r from the second hood (control crilerion 2), a comparison of the 
two approaches is depicled in figure 14. ln the latter case the heat 
recovery is started !ater, but the transient is smoother as the final 
coll ected air temperature is nearer to lhe target value. ln the 
worst case, starting from lhe instant of control system 
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switch-on, the target temperature is reached aftcr 45 s, the 
overshoot temperature of 382.7 ac is rcached after 5 1 s, after 57 s 
temperature is inside the range 380 ± 2 oe, after 411 s in the 
range 380 ± I oc and reaches 380 ± 0.5 oc after 448 s. Effects of 
sinter temperature and bed height vari ations are depicted in figure 
15 and 16. Respect to the uniform flow rate case, transients are 
shorter (e.g. in figure 15 about 250 s after reaching the steady 
state T,;). 

To sum up, the initial Tac correction to the range 380 ± 2 °C 
after any kind of input disturbance may bc obtaincd almost 
immediately (in about a minute) , whilc the subsequent 
stabilisation to a theoretical steady state (i.e. inside the range 380 
± 0.5 °C) is obtained in time intervals of 500 - I 000 S. Therefore, 
from the practical application stand point thc system shows a vcry 
high robustness, precision, and response velocity, for any 
conceivable perturbation. 

CONCLUSIONS 
A temperature contrai system for heat recovery from solid 
cooling beds has been presentcd in this paper based on fuzzy 
logic. Industrial applications of cooling beds are usually 
characterized by high variability of both solid inlet temperature 
and flow rate, which are difficult to measurc. Contrai actions on 
the cooling air flow rate have been then defined by usi ng 
transient values of the collected air temperature. Resorting to 
fuzzy sets theory high robustness, precis ion and response velocity 
of the contrai system have been obtained. 
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Fuzzy control capabi litics have becn pointed out undcr severe 
operating condit ions, where complcx transients phases in the heat 
cxchangc behaviour propagate along the bed. As a result , in ali of 
the cxamined heat recovery schemes (single or double hoods, 
with uniformly or non-uniforml y distributed air fl ow rate) the 
tempcrature of the collected air has becn quickly brought and 
maintained in the range T, ± 0.5 oc whatever tluctuations of the 
bed inlet thermal load are. Finally, the proposed control system 
may be readil y implementcd in thc real heat recovery plant. 
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RESUMO 

Neste trabalho foi desenvolvido um modelo matemático que permite avaliar as potências trocadas entre as 
partes internas de 11111 fomo de refino de cobre com capacidade de 400 t!ciclo, com o qual foi possível verificar 
a influência de diferentes condições de operação nas potências líquidas transferidas para a carga em 
processamento, para as paredes e abóbada e ainda calcular as temperaturas intemas e externas do 
revestimento do jómo. Os resultados obtidos apresentaram desvios pequenos em relação a valores 
experimentais medidos para duas diferentes situaçàes, ao longo do ciclo de operação do forno. 

INTRODUÇÃO 

O forno, objeto deste trabalho, tem seção transversal interna 
aproximadamente retangular com dimensões de 2,5 m de altura 
por 5,0 m de largura e comprimento interno de aproximadamente 
12,5 m. O revestimento refratário do forno é constituído por 
blocos refratários cromo-magnesianos, sendo a espessura da 
abóbada de 0,375m. O aquecimento do forno é feito através da 
combustão de óleo combustível pesado em dois queimadores 
instalados numa das paredes do topo do forno, sendo a exaustão 
dos gases feita por um canal circular existente na parede de topo 
oposta à dos queimadores, o qual se conecta a uma chaminé. 

ar Nível do banho gases 

Figura I - Representação esquemática do forno 

O fomo opera cm ciclos, com duração de aproximadamente 
21 horas, constituídos pelas seguintes etapas: carregamento (6h), fusão 
(4h), oxidação (2h), redução (2h), cscorificação (I h) e desclli-ga (6h). 

A motivação para a realização deste trabalho foi a 
necessidade de reduzir a duração do ciclo e, com isto, aumentar a 
produção do forno , mediante técnicas de intensificação do 
processo de combustão. A aplicação de tais técnicas, entretanro, 
poderia acarretar aumentos de temperatura proibitivas em 
algumas regiões da abóbada, motivo pelo qual era necessário 
dispor de um modelo, mesmo que simplificado, que permitisse 
calcular não apenas os incrementos ocorridos na potência 
transferida para a carga em processamento, mas também os 
incrementos na potência transferida para as paredes e abóbada, 
bem como os aumentos nas respectivas temperaturas interna e 
externa. É importante mencionar que as técnicas de intensificação 
foram previstas apenas para as etapas de carregamento, fusão e 
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oxidação, motivo pelo qual as comparações foram feitas apenas 
com os dados de operação relativos a essas etapas. 

DADOS RELATIVOS AO FORNO 

Condições de operação atuais. Vazão total de óleo combustível 
fornecida aos queimadores: 0,4895 kg/s, durante a etapa de 
carregamento; 0,5385 kg/s, durante as fases de fusão e oxidação. 
Considerando o poder calorífico superior do óleo utilizado (43.450 
kJ/kg), a-; potências liberadas pela sua combustão são, respectivamente: 
21.280 kW, para a etapa de carregamento e 23.360 kW, para as outras 
duas etapas. Nas três etapas, o coeficiente de ar, À, definido como a 
relação entre a vazão de ar real e a vazão de ar estcquiometricamente 
necessário para a combustão, tem valor igual a I ,CfJ. 

Propriedades relativas aos refratários e à carga 

Tabela I -Condutividade térmica de refratário (*) 

Temperatura ("C) Condutividade Térmica [kW/m.K] 
600 0,0035 
800 0,0044 
1000 0,0035 
1200 0,0033 

(") cromo-magnestano 

Temperatura máxima admissível para o materi al: 1700 °C 
(1973K). 
Emissividade: 0,85 (não especificada a temperatura). 

Valores de propriedades utilizados no modelo 
Emissividade da superfície externa das paredes e abóbada: 0,92. 
Emissividade da superfície interna das paredes e abóbada: 0,90. 
Condutividade térmica do refratário das paredes e abóbada: 
0,0035 kW/m.K. 
Emissividade da carga (no estado sólido ou líquido): 0,90. 
Entalpia de fu são do cobre: 204,7 kJ/kg. 
Temperatura de fusão do cobre: I 083 "C (1356 K). 
Calor específico do cobre sólido (médio, entre 273 e T K), dado 
pela seguinte expressão: 



CP= 0,358 + 96,2.10'AT [kJ/kg.K] 

CÁLCULO DAS TROCAS DE CALOR ENTRE A FASE 
GASOSA, A ABÓBADA E A CARGA 

(I) 

A determinação das potências trocadas entre os gases 
de combustão que escoam no interior do forno, as paredes, a 
abóbada e a carga de cobre, considerando que existem interações 
entre todos esses elementos, é bastante complexa, principalmente 
pelo fato dessas trocas ocorrerem principalmente por radiação 
térmica. 

Foi adotado o chamado método de zonas, devido a 
Hottel ( 1967), para o cálculo das trocas de calor por radiação. 

Considerando o pequeno prazo existente para a 
elaboração deste trabalho foram utilizados, para verificação dos 
resultados obtidos pela aplicação do método, valores médios das 
vazões de ar c óleo fornecidos aos queimadores, das temperaturas 
da superfície externa da abóbada (medidas pelo processo de 
termografia) e das temperaturas dos gases à saída do forno, para 
cada etapa do processo de refino, fornecidos pelo usuário do 
forno. Adicionalmente, foi admitida uma curva de evolução da 
temperatura média da carga ao longo das etapas de carregamento 
e fusão. 

Zoneamento do forno. Para a aplicação do método de zonas, é 
necessário dividir o forno num certo número de superfícies e 
volumes de gás, os quais são tratados, a partir daí, como tendo 
propriedades uniformes. Novamente, devido à exigüidade de 
tempo, foi adotado um zoneamento que, apesar de mu ito 
grosseiro, produz resultados suficientemente bons para os 
propósitos deste trabalho, conforme a nossa experiência. A tigura 
2 mostra o zoneamento adotado. 
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Figura 2 - Representação do zoneamento do forno 

Procedimento de cálculo. A aplicação do método requer, 
inicialmente, o cálculo das chamadas áreas diretas de troca de 
calor entre pares de superfícies, entre volumes c superfícies e 
entre pares de volumes, respec ti vamente, s;si , gks1 e gkgm, na 
presença do meio interveniente. Estes parâmetros foram 
calculados a partir dos resultados apresentados no trabalho de 
Hottel (1958), com valores dos coeficientes de absorção de 
radiação de cada volume V; (K;), estimados a partir das 
concentrações de C02. H20 e fuligem previstos pelo modelo de 
combustão apresentado à frente. 

O procedimento evolui para o cálculo das chamadas 
áreas globais de troca de calor entre pares de superfícies, entre 
volumes e superfícies e entre pares de volumes, respectivamente, 
S;Si , GkSi e GkG'". 

O passo seguinte é escrever as equações dos balanços 
de energia para as áreas An e An , Ar 1 a Ars , A1 a A5 e para os 
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volumes V 1 a V 5 resultando, portanto, um sistema de 17 equações 
não lineares (existem termos em r e em T). 

Para uma superfície genérica, A; , o balanço de energia 
é: 

L (SiS ;)*E,i + I,. cGkS ;)* Egk 
j k 

(2) 

-A; *E; *E,; +h; *A ; *(Tg.i -T,_;)= Qiiq.i 

No primeiro membro da expressão 2, o primeiro e o 
segundo termos representam as potências radiativas recebidas 
pela zona de superfície A;, provindas das outras superfícies e dos 
volumes de gás, respectivamente; o terceiro termo representa a 
potência emitida por essa superfície para todas as dircções de um 
semi-espaço ·e o terceiro termo representa a potência trocada, por 
convecção, ·entre essa superfície c o volume de gás que lhe é 
adjacente: O segundo membro representa a potência líquida 
trocada por essa superfície. 

Para um volume genérico, V; , o balanço de energia é: 

I<G,G;) *Eg.k + I <SÍG;)*E,,j -4*K; *V; *Eg.i (3) 
k 

- Q,,; + Q,,; -L h; * A,, ; * (Tg.i - T,_;) =o 

No primeiro membro da expressão 3, o primeiro e o 
segundo termos representam as potências radiativas recebidas 
pela zona de de gás V;. provindas dos outros volumes de gás c 
das superfícies, respecti vamente; o terceiro termo representa a 
potência emitida por esse volume para todas as dircções do 
espaço; o quarto termo representa a variação de entalpi a dos 
fluxos de massa que entram e saem desse volume; o quinto termo 
representa a potência liberada pela rcação de combustão no seu 
interior e o sexto termo representa as potências trocadas entre 
esse volume c as superfícies que lhe são adjacentes. 

Em ambas as expressões, E = <J r, representa a 
potência emissiva do corpo negro à temperatura da zona 
considerada, h; representa o coeficiente de troca de calor por 
convecção ente um volume e uma superfície, T representa a 
temperatura absoluta de uma zona e <J é o coeficiente de Stefan­
Boltzman (5,767. 10· 11 kW/m2.K4

) . 

Se nas equações acima puderem ser prescritos os 
valores de Q1;q.o para as doze superfícies e os valores de Oc.i e Oc.i 
para os ci nco volumes de gás, recai-se num sistema em que as 
incógnitas são as temperaturas de todas as zonas. 

Naturalmente, para a avaliação das propriedades 
radiativas, especialmente os valores dos coeficientes de absorção 
de radiação dos volumes de gás V; (K;), dos quais dependem 
todos os valores dos coeficientes das equações, é necessário 
arbitrar uma distribuição inicial de temperatura ao longo da fase 
gasosa no interior do forno, posteriormente reiterada pela 
resolução do sistema de equações, a qual é obtida pela ap licação 
do método de Newton-Raphson modi ficado . Os di versos passos 
do procedimento de cálculo podem ser vistos cm Sousa ( 1995). 

A seguir, são descritos os critérios para a prescrição 
inicial dos termos Qliq.i•· Oc,i c Q,,;. 

Modelo de combustão. Para o cálculo do termo Q,_; da equação 2, 
é necessário adotar um modelo que descreva o progresso da 
reação de combustão das gotas de óleo ao longo do comprimento 
do forno. 

Como feito por vários autores, adotou-sc um modelo 
que, cm suma, considera que a resistência para que ocorra a 
reação de combustão é unicamente devida à mistura entre o jato 
central de névoa de óleo c o jato anular de ar que o circunda. Este 
modelo considera que a evaporação superficial das gotas c a 



própria reação de combustão dos vapores ao seu redor são 
resistências de ordem de grandeza menor que a considerada. 

Estes modelos têm sido validados contra resultados 
experimentais obtidos em fornalh as de testes , como por exemplo 
nos trabalhos de Johnson ( 1971 ), Gabriel (1982) , e outros 
realizados na IFRF, em !Jmuidcn, Holanda. 

As chamas atualmentc utilizadas no forno cm questão 
são plenas (o ar, cm excesso rel ativamente à condição 
estequiométrica, é fornecido unicamente através dos bocais dos 
queimadores). Para essas chamas plenas adotou-se o modelo 
proposto por Van Dongcn (1983) para dlculo de a(z). fração da 
massa de combustível já convertida até a abcissa z. medida ao 
longo do comprimento do forno, a partir do bocal do queimador. 
Tal modelo é descrito pela seguinte expressão: 

onde: 

z+z 

[ 2] a(z)=l-cxp-4,605 *(- ·o J 
L eh + Zo 

(4) 

• z11 é obtido mediante o conhecimento da fração convertida 
para z=O (saída do bocal do queimador) e 

• Lc11 é a abcissa, medida sobre o ei xo do jato, na qual a 
concentração de combustível no ar é a cstequiométrica. Este 
valor, denominado por alguns autores ·• comprimento de 
chama" é, normalmente, muito maior que o comprimento 
visível da chama. 

• parâmetro a(z) é normalmente denominado " burn-out" na 
bibliografia especializada cm combustão. 

Para a determinação de Lch foi utilizada a seguinte 
ex pressão, proposta por Thring ( 1953) , v<ílida para chamas 
plenas, constituídas por um " spray" de combustível líquido 
circundado por jato de ar, ambos sem rotação. 

Lch = 5,25.Dc4J- 1
- , -ln[l .7.[1- C~ J]) (5) 

12,4.C~ CT 

• c·T é a concentração mássica de óleo na mistura com ar, cm 
co ndição estequiométrica. 

• c·~ é a concentração mássica de óleo na mistura com ar, à 
saída do bocal do queimador. 

Para o ól eo combustível utili zado. a relação 
(ar/combustível) estequiométrica foi calculada, resultando o valor 
13 ,892 kg de ar/ kg de óleo. A partir deste val or pode-se calcular 
C T, resultando 0,0671 e C·~= 0,0619. 

A expressão para calcular Dcq é: 

(6) 

onde m., é a vazão mássica de óleo efluente do bocal gue produz 
o "spray'', 1., é o fluxo de quantidade de movimento do 
escoamento de óleo à saída desse bocal c Pch é a densidade do 
meio gasoso que circunda o "spray". 

Com a vazão de óleo cm cada queimador, m., = 0,269 
kg/s (fases de fu são e ox idação) c com o diâmetro do bocal de 
saída do óleo, d., = 2,5 mm, pode-se calcular a velocidade do 
óleo. v., = 56 rn/s c o nuxo de quantidade de movimento do jato 
de óleo, que resulta 1., = 15N. 

Com estes valores c Pch = 0,199 kg/m3 (correspondente 
à temperatura do meio gasoso de 1500 "C), pode-se calcular 
Dcy=0. 1757 m. Colocando esses valores na expressão 5, obtém-se 
Lch = 8,0 m. Conforme assinalado por Thring. esse valor é 
es timativo podendo apresentar desvios de 20'Yo cm relação ao 
valor real. 

Na seçao de saída do bocal de descarga de ar dos 
quei madores, a temperatura da mistura (ar+ névoa) é próxima de 
400"C que é a temperatura de ignição de mi sturas de vapores das 
frações mais leves do óleo com ar. Foi adotado exatamente este 
valor para a temperatura nessa seção. A partir dessa hipótese 
pode-se calcular, utilizando a equação de conservação de energia 
aplicada à região do bloco refratário do queimador. a fração da 
vazão mássica de combustível queimada no seu interior c, 
portanto, a(O), que resulta 0,1 38. Com este valor e z=O, na 
expressão 4, obtém-se z0 = 0,218.Lch· Os valores de a(z), 
calculados ao longo do comprimento da chama, estão mostrados 
na figura 3, a seguir. 

A partir dos valores apresentados na figura 3 e, 
considerando que o comprimento de cada um dos cinco volumes 
de gás nos quais foi dividido o interior do forno é de cerca de 
2,5m, pode-se estimar Oci em cada um desses volumes. Essa 
estimativa foi feita para as fases de carregamento e de fusão, 
resultando os valores representados na figura 4. 
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Figura 3- "Burn-out" ao longo do comprimento do forno. 
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(BR se refere ao volume do bloco rcfratário do queimador) 

Figura 4- Potências liberadas em cada volume ao longo do forno 

Condições de contorno para os volumes V 1 e V ó· O tcrmu Oc.i da 
equação 3 pode ser representado por: 

sn en 

onde m'" c mcn representam as vazões mássicas de 02- N2, C02, 

CO, H20 etc. que saem e entram respectivamente no volume 
considerado e H'". Hcn• as respectivas entalpias específicas. 

• No caso do volume V 1, tendo sido adotada a temperatura dos 
gases à saída do bocal cônico dos queimadores, T," = 400"C 



e calculado a (O) =O, 138, é imediato calcular, para esse volume, o 
segundo termo da equação 7. 
• No caso do volume V 5, a temperatura, para cálculo das 

entalpias à saída, é igual à do próprio volume (hipótese de 
propriedades uniformes em cada zona). 

Como se conhece a evolução da temperatura dos gases 
emergentes do fomo ao longo do ciclo de operação (valores 
regi strados pelo usuário), pode-se calcular, para o volume V 5, o 
primeiro termo do segundo membro da equação 7, cm qualquer 
instante desse ciclo e compará-lo com o valor previsto pelo 
modelo. 

Condições de contorno para as superfícies An.l a A~. O modelo 
calcula para cada zona de superfície, topos (A, 1 c A,2) c pórticos 
(Ar 1 a Ar5, que correspondem a segmentos da abóbada + paredes 
laterais), a temperatura média da superfície interna e a potência 
liqu ida perdida por cada uma dessas zonas. A potência líquida 
perdida é calculada pelo procedimento exposto a seguir. 
• Arbitra-se a temperatura médi a da superfície externa de cada 

zona; 
• Calcula-se a potência perdida por convecção, Q,onv.i• por: 

Qconv, i = h ext .A pi .(Text , i - Tamb) (8) 

• Calcula-se a potência perdida por radiação, Orau.i• por: 

4 4 Q d . = E f' .cr.(T . - T b ) ra , 1 re ext, 1 am 
(9) 

• Finalmente calcula-se o termo Qli4.;, da expressão 2, por: 

• 

• 

Qliq,i = Qconv,i + Qrad,i (10) 

Esse primeiro valor de Q1;4.; é utilizado nas equações 2 
referentes às superfícies Ari• permitindo que o sistema de 
equações (2 e 3) calcule um primeiro conjunto de valores 
das temperaturas internas da abóbada,Tpi· 

Com a espessura e a condutividade térmica média do 
material refratário da abóbada, e,cr e k,_rcf• o programa 
recalcula novos valores de Tcxt.i• utilizando a equação 11 , a 
seguir. 

Q cond,i = Qliq,i = k c, ref·Api ·(Tint,i- Text)/eref (li) 

O modelo, aplicado a diferentes instantes, permite 
calcul ar, além de Q1;4,; , as temperaturas externas de cada zona e, 
portanto, pode-se compará-las com os resultados das 
termo grafi as. 

Condições de contorno para a superfície da carga (A1-ª-...h~2-

Considerando que durante o início da etapa de carregamento a 
conformação das superfícies é muito complicada, uma vez que 
existe ainda pouco líquido na parte cilíndrica do fundo do forno e, 
portanto, os próprios valores das áreas superficiais da carga estão 
vari ando, decidiu-se aplicar todo o procedimento de cálculo 
apenas a partir do instante 3,5 h do início desta etapa, a partir do 
qual o nível de cobre fundido j á atingiu a parte inicial das paredes 
laterais e, portanto, a área superficial da carga não varia mais. 

Tendo em vista que os lingotes são alimentados apenas 
por duas portas de carga que estão na direção das zonas A2 e A~ e 
ainda que existe fusão desde o início do processo de 
carregamento, pode-se imaginar, de maneira muito simplificada, 
que a configuração da carga, ao longo das últimas 2,5 h da 
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operação de carregamento, seja como mostrado na figura 5. Os 
valores das massas de material sólido e fundido mostradas nessa 
11gura correspondem ao instante 3,5 h após o início do 
carregamento. 

Considerando ainda que, na situação retratada nessa 
11 gura coexistem as duas fases do metal, é razoável admitir que 
toda a potência transferida para as superfícies A~o A3 e A5 não 
provoque elevação de suas temperaturas. O líquido dessas regiões 
transfere essa potência aos lingotes submersos das zonas A2 c A4 
por convecção. Por outro lado. como o material está sendo 
alimentado de fo rma seccionalmente contínua às pilhas das zonas 
A2 e A~. pode-se imaginar que nessas superfícies ocorram 
temperaturas entre 20 c I 083''C (temperatura de fusão do cobre). 

Adotou-se, então, durante as últimas 2,5 h da etapa de 
carregamento. a seguinte distribui ção de temperaturas na 
superfície da carga: 
• TA 1 =TA~= TA5 =constante= I 083"C 
• T A2 = T A4 =constante = 550"C 

Piua a etapa de fusão, são admitidas as mesmas 
temperaturas para todas as zonas da carga (temperatura de fusão 
do cobre). Daí por di ante a potência transferida à superfície da 
carga provocará aumento da temperatura do metal líquido. 

Cobre liquido lingotes 

~~ 

A1 
28 Ton 

A2 
28 

Ton 

A3 
28 

Ton 

Lingotes + espaços vazios 
preenchidos por líquido 

Av. 
28 
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As 
28 

Ton 

Figura 5 - Conformação ideali zada da carga durante parte final 
do carregamento. Obs.: os valores das massas de materi al, em 
toneladas, indicadas em cada zona, correspondem ao instante 
3,5h após o início do carregamento . 

Coeficientes de absorção dos volumes de gás . O coefic iente K; 
de cada volume de gás depende da sua temperatura, do teor de 
C0 2 e H20 e também do teor de fuligem. Ri gorosamente, em 
cada passo do processo reitera ti v o , esses coeficientes deveriam 
ser recalculados. No entanto, decidiu-se trabalhar com apenas um 
conjunto de valores, conforme mostrado na tabela 2, a seguir. 

Tabela 2- Coeficientes de absorção dos volumes de gás 

Etapa Kt K) K, K4 Kí 
Carregamento 0,66 0,80 0,66 0,30 0,22 

e fus ão 

RESULTADOS OBTIDOS PELA APLICAÇÃO DO MODELO 

Ao se elaborar o modelo apresentado, o objeti vo não 
era o de representar, de forma completa, todo o processo ocorrido 
ao longo de um ciclo do forno , uma vez que este processo se dá 
em regime transitório e o modelo elaborado se aplica apenas a 



condições de regime permanente. Dada a exigüidade de tempo, o 
objetivo inicialmente proposto era apenas ter um modelo que 
pudesse ser aplicado a curtos intervalos de tempo e que 
permitisse comparar valores das potências transferidas à carga e 
temperaturas das superfícies internas da abóbada do forno para 
diferentes condições de operação. 

As figuras 6 a I O mostram os resultados obtidos para 
chamas plenas nos instantes correspondentes a 3,5 h após o início 
do carregamento e I h após o início da etapa de fusão 
(temperatura da superfície da carga= 1356 K) 

Terrperaturas das superfícies internas 

[ flil CARREG .. • FUSAOJ 
2000 ,...----------------., 

1500 

~ 1000 

500 

o 
Tt1 Tp1 Tp2 Tp3 Tp4 Tp5 Tt2 

--- ·--·-- - - ----------------

(T, e Tr se referem às superfícies A, c Ar, respectivamente) 
Figura 6- Temperaturas das superfícies internas do forno 
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Figura 7- Temperaturas dos volumes de gás 
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Terrperaturas das superfícies externas 
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(T, e Tr se referem às superfícies A, e Ar, respectivamente) 
Figura 8- Temperaturas da superfície externa do forno 
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Fbtências fornecidas ao longo da carga 
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(Qc1 a Qcs se referem às superfícies A 1 a A5, respectivamente) 
Figura 9- Potências fornecidas ao longo da carga 

Fbtências totais fornecidas 
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Q" = potência total fornecid a à carga + perdida por superfícies 
Q11 = potência total fornecida ao forno- cntalpia dos gases 
Q,c = potência total fornecida à carga 

Figura I O- Valores das potências totais calculadas 

COMPARAÇÃO DE VALORES PREVISTOS PELO MODELO 
E MEDIDOS NA OPERAÇÃO DO FORNO 

Existem três variáveis de operação do forno , medidas 
pelo usuário, cujos valores , cm princípio, podem ser comparados 
com os correspondentes calculados pelo modelo: temperatura dos 
gases efluentes do forno, potência fornecida à carga mais a 
perdida por paredes e temperaturas da superfície externa da 
abóbada. Tais comparações serão feitas nas situações 
correspondentes aos seguintes instantes: 3,5 horas após o início 
do carregamento, uma hora após o início da fusão e no final da 
etapa de fusão. 

Temperatura dos gases etluentes do forno . Os valores medidos, 
através de um termopar instalado na parte do canal de gases 
solidário ao forno, ao longo de alguns ciclos, foram fornecidos 
através de registro gráfico. Desse registro foram retirados valores 
correspondentes aos instantes antes mencionados. 

Na tabela 3 estão indicados os valores de temperatura 
dos gases de exaustão, medidos e previstos pelo modelo. Nessa 
tabela, é possível verificar que o erro de previsão das 
temperaturas de saída dos gases está ao redor de 5% do valor 
absoluto destas. 



Tabela 3 -Temperatura de saída dos gases 

INSTANTE Temperatura Temperatura Desvio= 
dos gases dos gases medido-
medida prevista pelo previ sto 

modelo (*) 
3,5 h após início 1093 "C 1167 "C - 74 "C 
do carregamento ( 1366K) (1440K ) 
I h após início da 1200 "C 1267 "C -67 "C I 

etapa de fu são (1473K) (1551K) 
(*) esta temperatura corresponde à do volume V 5 (método de 
zonas) 

Potência fornecida à carga mai s potência perdida pelas paredes. A 
partir dos val ores medidos da temperatura dos gases à saída do 
forno c, considerando ainda que À= I ,09 (típico de operação nas 
fases de carregamento e fu são) c as vazões de óleo típicas: 
0,4895 kg/s para a etapa de carregamento e 0,5380 kg/s para a 
etapa de fu são, pode-se calcular imediatamente a entalpia desse 
flu xo de gases, I:(m",. Hasl c, conseqüentemente, a potência 
fornecida à carga mais paredes. 

O modelo calcula a potência transferida a cada zona de 
carga e a cada zona de superfície, reali zando a totali zação, como 
visto nas fi guras 9 c I O. Observe-se que, neste caso, a potência 
total transferida (carga + paredes), Q" não é calculada pela 
diferença entre a potência total fornecida c a entalpia do t1uxo de 
gases de ex austão, valor este denominado Q,r . A tabela 4, a 
seguir mostra esses valores 

Tabela 4 - Potências fornecidas 

Parâmetro 3,5 h - carga I h- fu são 

I:(m.,. H.,) 
10.120 12.360 

(operação) 
[kW] 

Potência total 
21 .280 23.360 fornccida[kW] 

(*) 
(Q, r) 

11.1 60 11.000 (Real) 
[kW] 
(Q tr) 

10400 10.200 (modelo) [kW] 

Desvio(%)(**) + 6,8 + 7,3 

(*)calculada a partir das vazões de óleo combu stível típtcas 
(**)Desvio= 100. (valor real- valor previsto pelo modelo)/valor 
real 

Como se pode verificar pela tabela ac ima, os erros de previ são 
das potências transferidas são pequenos. 

Temperaturas da superfície extern a da abóbada. Os valores 
previstos pelo modelo não são diretamente comparáveis com os 
valores obtidos pela termografi a da abóbada, uma vez que, no 
modelo, a superfície externa da abóbada foi considerada lisa (sem 
a presença das nervuras metálicas de sustentação, existentes no 
fo rno real, as quais alteram a di stribuição das temperaturas 
externas). No entanto, ainda assim, os resultados da te rmografia e 
os resultados produzidos pelo modelo, para o instante 
correspondente ao final da etapa de fu são, apresentam 
concordância razoável, como pode ser visto na fi gura 11. 
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terrperaturas externas - final fusão 
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(Tr 1 a Tr5 se referem às superfícies Ar 1 a Ars· respectivamente) 
Figura li -Comparação de valores das temperaturas externas 

CONCLUSÕES 
Apesar da grande simplificação representada pelo 

zoneamento utilizado (pequeno número de zonas de grandes 
dimensões) , pelo modelo de co mbustão adotado, que considera 
como determinante da velocidade da reação de combustão apenas 
a mi stura dos jatos, pelo fato de se ter considerado a mistura de 
gases mais fuligem como um gás cinzento e, considerando ainda 
que os valores de K; fo ram calculados para uma di stribuição 
arbitrada da concentração de fuligem ao longo do comprimento 
do forno, o modelo produziu resultados que concordam 
relativamente bem com os dados da operação real. 
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ABSTR ACT 

A simple mathematical model has been developed 
which allows the prediction of the heat exchanged among the 
internal parts of a large copper refining kiln , whi ch yelds 400 ton 
per batch (2 1 hours long). With thi s model it was possibl e to 
predict the influence of di ffe rent operating conditions on the net 
heat transferred to the load , walls and roof as well as to calculate 
the internal and externa! kiln surface temperatu res.The results 
achieved compared very well with measured values for two 
differcnt instants of lhe kiln operation cycle. 
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SUMÁRIO 

O comportamento térmico de um motor elétrico envolve a troca de calor por condução e convecção, e neste 
trabalho o COI]JO da máquina elétrica é analisado como um COI]JO homogéneo submetido a uma única fonte de 
calor em seu interior. Foram testados em bancos de ensaios, conjuntos comerciais, tendo como referência o 
diâmetro de 0,300 m para o impulsor e a potência elétrica nominal de 100 W. Os resultados são apresentados 
através de parâmetros adimensionais, de forma a serem universalizados, sendo comentadas alternativas de 
projeto que permitem diminuir a temperatura média do motor, o aumento da vazão livre de ar que gera o 
conforto térmico do usuário, mantendo-se a mesma faixa de consumo de energia elétrica. 

TIPOS E CARACTERÍSTICAS DE VENTILADORES AXIAIS 

Ventiladores axiais incluem todas as classes de aparelhos de 
movimentação de ar, onde o fluxo através do impulsor é 
substancialmente paralelo ao eixo sobre o qual é montado. Esses 
podem se constituir de um impulsor mais simples montado na 
ponta do eixo do motor (Fig. I) ou ser montado no interior de aro 
guia (Fig. 2). 

Figura I - Montagem simples 

Figura 2 - Montagem no interior de aro guia 

Os aparelhos de sopro livre são representações mais simples dos 
ventiladores axiais existentes. O impulsor consiste basicamente de 
pás montadas em um disco como um cubo, formando um ângulo 
com o plano de rotação, contendo normalmente pás de simples 
curvatura, de grande área, ou em forma de acrofólio e o diâmetro do 
cubo varia de acordo com o uso. Tais aparelhos são usados quando 
se deseja movimentar o ar sem ajuda de tubulações, operando em 
fluxo livre ou contra pressões moderadas, e são freqücntemente 
instalados do lado de fora de uma parede para exaurir o ar 
inconveniente ou renovar o ar do recinto. 

Outra aplicação é para circular o ar dentro do ambiente, uma 
vez que a sensação de conforto térmico aumenta com a 
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movimentação do ar, c esses ventiladores têm a finalidade de 
produzir um efeito de resfriamento no verão, normalmente do 
tipo portátil, sendo colocado sobre uma parede ou mesa. 

Existem também montagens específicas utilizadas para 
dissipação do calor gerado em equipamentos e trocadores de 
calor. No projeto de ventiladores axiais utiliza-se muitas 
variáveis, e cada uma é tratada mais independentemente possível 
(Jorgensen, 1970). 

Esses impulsares têm suas pás montadas formando um ângulo 

entre 20 e 30° com o plano de rotação. O ângulo maior 
desenvolve mais pressão c capacidade para um determinado 
diâmetro externo e rotação, mas também requer maiores 
potências. O melhor ângulo, que é o ângulo dado para a maior 
eficiência, depende da aplicação e das características desejadas. 

Temos que considerar também o número de pás, que depende 
da pressão requerida. Para baixas pressões o número de pás varia 
de 2 a 4. Como a pressão também aumenta com o número de pás, 
impulsorcs de alta pressão podem ter até mais de 20 pás. 

Para rotorcs operando na condição de descarga livre, não 
consideramos que haja grandes diferenças na pressão estática 
entre dois pontos do ambiente, contudo, estes devem soprar uma 
vazão de ar em um espaço onde a pressão estática é maior. 

Para se ter um conjugado resistivo do impulsor no ponto de 
funcionamento do motor acionador, podemos modificar essas 
condições, o que poderá resultar numa menor performance 
aerodinâmica (Magalhães, 1978). 

Ventiladores de sopro livre têm eficiência total de I O a 50 %, 
dependendo da precisão usada no projeto. Os efeitos da folga 
entre o aro guia e a extremidade do impulsor, depende do tipo de 
rotor, do seu diâmetro externo, bem como da maneira como o 
ventilador é instalado (Eck, 1973). O efeito da folga na 
extremidade atua na pressão estática, na vazão c na potência de 
acionamento. Para se reduzir o consumo de energia, deve-se 
otimizar a folga entre a extremidade das pás c o aro guia (Venter 
et ai., 1992). 

Quanto aos materiais utilizados para a fabricação, esses são 
principalmente os aços, as ligas de alumínio e os plásticos. O aço 
é usado para pás de espessura única e/ou pás ocas. O alumínio 
fundido é também utilizado devido ao fato de ser leve. O 
plástico é comumente usado em ventiladores de uso doméstico, 
para pequenos equipamentos, na indústria automobilística e na 
eletro-eletrônica. 



O MOTOR ACIONADOR 

Os ventiladores para uso doméstico são regulamentados por 
normas de segurança que condicionam o fabricante a especificar 
o conjunto motor-impul sor. Porém, é desejo do fabricante 
oferecer um conjunto com boas características operacionais, 
excelente qualidade com mínimo custo. Para isto, o conjunto 
deve ser otimizado de tal forma que a relação Y/Pc1 seja a maior 
possível para um determinado diâmetro externo do impul sor 
(IEC, 1974), garantindo uma vazão mínima de ar para o usuário 
(Tab. l ), implicando em menor potência solicitada ao motor e, 
consequentemente, diminuição do material ati vo na sua 
fabricação. 

Tabela l -Relação mínima: vazão I potência 

Diâm. Externo em mm 
300 400 500 600 

Vazão m3/min 30 60 90 150 
Fato r de 
Serviço m3/minW 0,75 0,9 1,0 LI 

A maioria dos motores elétri cos, monofásicos ou polifásicos, 
empregados no acionamento de aparelhos de movimentação de ar 
para conforto térmico é do tipo assíncrono, fazendo parte do 
grupo dos motores de indução. Tais motores são de construção 
simples, custo reduzido, vida útil longa e de fácil manuseio e 
manutenção. O enrolamento do rotor desse tipo de motor não 
possui ligação elétrica com a linha de alimentação, sendo as 
correntes rotóricas geradas pela indução eletromagnética, 
baseando-se seu funcionamento nas propriedades dos campos 
magnéticos gerados por esse sistema, ou de campo magnéti co 
permanente. 

Entre os elementos comuns a todos os tipos de motores estão 
as partes estruturais, tai s como: carcaça, tampas frontal e traseira, 
eixo, buchas ou mancais, gui as de ar, sistema de troca de calor, 
etc. 

Em motores de indução, o núcleo do estator é normalmente 
constituído por um pacote de chapas de aço silício separadas por 
camadas de verniz. O pacote de chapas poderá constitu ir-se de 
uma única peça ou ser subdividida em vários pacotes menores, 
montados sobre o eixo com pequenos intervalos entre eles, a fim 
de permitir a passagem do ar de refri geração. Em motores de 
baixa potência são usadas chapas de aço com baixo teor de 
carbono, tratadas termicamente para crescimento do grão e para 
deposição de uma camada de óxido isolante na superfície. Os fi os 
que compõem o enrolamento são de cobre, de seção circul ar, 
isolados com camadas de verniz. O núcleo do rotor é basicamente 
igual ao do estator. 

Em se tratando de motores pequenos e do tipo gaiola, o 
material do núcleo do rotor passa a ser o alumínio fundido, não 
possuem escovas, são de imã permanente c pólos sombreados, 
apresentam grande durabilidade e efi ciência entre 17 e 35% no 
ponto de funcionamento (Siskind, 1979), dependendo da 
potência. Quando o motor de pólos sombreados é usado em 
apli cações requisitando o movimento de ar, tal como cm 
ventiladores, sopradores e circul adores, não necessitamos do 
impulsor de ar de resfriamento interno, normalmente presente 
nesse tipo de motor em outras situações, a fim de que o aumento 
de temperatura possa ser mantido em valores razoáveis, pois 
teremos uma considerável quantidade de ar capaz de resfri á-lo. 

O conjugado disponível em motores de indução diminui à 
medida que a velocidade aumenta, a partir de uma certa 
velocidade. O formato específico de curva conjugado versus 
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rotação de motores de indução de rotor do tipo gaiola é mostrado 
na Fig. (3). 

c 

CR 

L-,--,--r--r-o--~~--~-r~·cpm 

Figura 3 - Curva conjugado x ro tação 

É comum a introdução do conceito de conjugado básico para 
expressar os di versos valores do conjugado do motor acionador 
em percentuais desse conjugado bás ico . Associa-se o conjugado 
básico com aquele que ocorre à potência nominal e rotação 
nominal. O si stema de acionamento operará no ponto em que 
ocorra a interseção das curvas do conjugado do motor com o 
conjugado resistivo do impul sor (Fig. 3). 

No caso de uma carga pulsante, onde o conjugado rcsistivo 
varia com o tempo, o sistema ajustar-se-á a tais situações dentro 
de certos limites ou perderá estabilidade. Para haver estabilidade 
a Eq . (I) deve ser sati sfeit a. 

acM acR 
-- > --- (I ) 
aw dW 

Para acelerar um sistema do repouso até sua velocidade de 
regime, é necessário suprir o motor de energia sufi ciente para 
fornecer energia cinética às partes girantes c suprir as perdas do 
sistema. Do ponto de vi sta do motor, desprezando-se as perdas 
por atritos c ventil ação , e supondo-se o motor acelerado em 
vazio, isto é, com conjugado resistente nulo, as perdas por Efeito 
Joule, somente no rotor, serão iguais a energia cinética de que as 
partes girantes estarão dotadas quando atingirem a velocidade de 
funcionamento. 

A potência (P) cedida pelo eixo ao impulsor será: 

w 
P = Pg -= (I - S )Pg 

ws 
(2) 

No período de aceleração cm qualquer rotação, ou sej a cm 
qualquer instante, enquanto o primeiro termo da Eq. (2) 
representa a potência empregada na aceleração da carga, o 
segundo representa a parcela da potênci a consumida como perda 
por Efeito Joule. 

Essas perdas serão maiores quando somadas ao calor 
desenvol vido na partida, considerando as perdas mecânicas do 
próprio motor ou quando este partir contra um conjugado 
resistente não nulo. Na seleção do motor, uma atenção particul ar 
deve ser dada às condições de inércia e a frcqüência de partidas. 

O Isolamento dos Enrolamentos. As perdas de energi a, clétrica c 
mecânica, nos motores são devido à transformação dessas formas 
de energia em calor, o que produz aquecimentos indesejáveis em 
algumas partes das máquinas, e para assegurar sua confi abilidade 
deve-se limitar esse aquecimento, através do projeto e construção 



adequada dos seus componentes e uma exploração cuidadosa de 
determinadas características. 

O problema mais importante e o mais difícil de resolver 
consiste cm assegurar o nível necessário de isolamento nos 
enrolamentos perante a elevação da temperatura a que se fez 
referência, pois os materiais usados tendem a se degradar até 
mesmo à temperaturas relativamente pouco elevadas. Por esta 
razão, o que limita a carga máxima admissível num motor é a 
temperatura admitida pelos isolantes utilizados. Os materiais 
isolantes utilizados na construção de máquinas elétricas dividem­
se, segundo o seu comportamento perante o calor, em classes Y, 
A, E, B, F, H e C (Kostenko et ai., 1969). 

Os materiais fibrosos de celulose e seda não impregnados 
nem mergulhados em líquido isolante, e também outros materiais 
cujo comportamento corresponde a estes, pertencem à classe Y e 
devem resi stir sem deterioração a temperatura de até 90 oc. À 
classe A pertencem os materiais fibrosos de celulose ou seda que 
foram impregnados ou mergulhados em líquido isolante, bem 
como outros materiais de comportamento análogo perante o 
calor. A resistência ao calor dos materiais da classe A 
corresponde a uma temperatura de l 05 °C. Certas películas 
organo-sintéticas, bem como outros materiais que resistem à 
temperatura de 120 °C, sem perda de qualidade integram a classe 
E. Os isolantes à base de mica, amianto c fibra de vidro utilizados 
com aglutinantes orgânicos, misturas impregnadas sintéticas e 
silicone, formam as classes B, F, c H, resistindo respectivamente 
às temperaturas de 130 °C, 155 oc e 180 °C. Acima dessa última 
temperatura situa-se a classe C, integrando os materiais 
cerâmicos, o vidro e o quartzo , utilizados sem aglutinantes 
orgânicos. 

Além de resistirem ao calor, os isolantes devem possuir 
preços compatíveis e satisfazer outras exigências, que aumentam 
em importância com a potência e tensão nominal da máquina 
elétrica (Fritzgerald et ai., 1975), que para o motor do presente 
caso são: 

• 

• 

• 
• 

resistência ao choque térmico resultante do aquecimento até 
a temperatura de serviço; 
resistividade do material à quente; resistência ao choque 
térmico resultante do resfriamento até a temperatura 
ambiente; 
resistência quando exposto à umidade; 
resistência à vibração, ao esforço mecânico e uma 
elasticidade que o material deve conservar durante a ação 
prolongada do aquecimento de serviço. 

DISSIPACÃO DE CALOR 

As partes aquecidas de uma máquina elétrica dissipam calor 
no ambiente por condução, convecção e radiação. O aumento da 
di ssipação de calor nas superfícies internas das máquinas elétricas 
expostas a um fluxo de ar é, praticamente, devido ao aumento do 
coeficiente de troca de calor por convecção, tornando-se um 
problema difícil devido às grandes diferenças na construção de 
máquinas elétricas e pela complexibilidade de ·fenômenos 
aerodinâmicos nos condutos internos. 

A máquina elétrica é um corpo não-homogêneo e cm seu 
interior há diferentes fontes de calor. Porém, para os objetivos 
desta análise, o motor será associado a um corpo homogêneo 
submetido a uma única fonte de calor em seu interior. 

O motor apresenta diferentes aumentos de temperatura em 
suas dife rentes partes , mas em primeira aproximação, pode-se 
assumir que após um determinado tempo , os aumentos de 
temperatura ficam proporcionais entre si. Usualmente o maior 

interes~e recai na temperatura dos enrolamentos do estator, onde 
está o sistema isolante, e onde concentrar-se-á esta análise. 

Para um intervalo de tempo infinitesimal , a quantidade de 
calor gerado no interior do motor menos a quantidade de calor 
dissipado, resultará na quantidade de calor que aumentará a 
temperatura do conjunto (Eq. 3). 

Fazendo C= cm e e= T m- Ta, teremos: 
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de Qd Qg 
-+-e=- (4) 
dt c c 

A Eq. (4) é uma equação diferencial linear de primeira ordem, 

tendo como solução: 

-para t=O, Tm=Ta .: e=O, teremos: 

de 
- para - = o ' e = emáx. 

dt 
teremos: 

(5) 

(6) 

A Eq. (6) representa o comportamento térmico do motor na 
situação considerada. 

Em motores onde o principal fluxo de ar para resfriamento 
está localizado junto a superfície externa do estator, a Eq. (3) 
pode ser melhor analisada fazendo: 

(7) 

de 
Tendo-se - =o ' e = emáx. e conhecendo-se o valor 

dt 
máximo que a diferença de temperatura irá atingir: 

Substituindo a Eq. (8) na Eq. (7), teremos: 

de emax. -e emax. - e 

dt C r 

UA 

Integrando a Eq. (9), e sabendo que para t 
teremos a seguinte solução: 

(8) 

(9) 

(10) 



A análise da Eq. (I 0) quando 8 11 = O, isto é, a temperatura 
interna do motor está inicialmente cm equilíbrio com o ambiente, 
leva a conclusões importantes: 

-se t = 1:, então e= emax. (1- e -I) 

- a Eq . (9) indica que a variação de temperatura com o tempo em 
cada ponto da curva de aquecimento é função linear da 
temperatura. Se não houvesse dissipação de calor, a constante de 
tempo , 1:, seria o tempo necessário para que o corpo homogêneo 

atingisse emáx, que para e =O, tem-se: 

de emax. 

dr r 

o que permite achar experimentalmente a constante de tempo 
através da curva de aquecimento. Por outro lado a análise das 
equações apresentadas permite escrever para qualquer curva de 
aquecimento, que: 

emax. r 

Qg c 

ou seja, aumentado-se a quantidade de calor gerado no interior do 
corpo homogêneo, aumenta-se a máxima temperatura que este 
corpo atingirá, pois sua constante de tempo permanece inalterada. 
A rigor, a variação da constante de tempo só ocorre quando são 
mudadas as condições de transferência de calor. 

De modo geral, quanto mais intensa for a refrigeração do 
motor, menor a sua constante de tempo, ou seja, mais 
rapidamente ele atinge sua temperatura de regime. 

A maioria das máquinas elétricas, com cxceção das máquinas 
de tração, são designadas para operações em regime de trabalho 
contínuo, que é o caso do motor do ventilador estudado neste 
trabalho. 

Para o cálculo fundamental de tais motores, consideramos 
que o aumento de temperatura atinge um valor estável. não 
ultrapassando os valores permitidos segundo a classe do iso lante 
utilizado. 

De acordo com o método de resfriamento, os motores 
elétricos podem ser do tipo com resfriamento natural e do tipo 
com auto-ventilação interna induzida ou forçada . A direção do 
fluxo de ar que passa sobre as partes aquecidas, pode ser 
estabelecida através do desenho esquemático do motor e pode-se 
distinguir dois casos: radial e axial. O sistema de ventilação 
empregado no motor em estudo, concentra-se nas partes interna e 
externa do estator, sendo do tipo axial-induzido com tomada de 

ar frio pela parte traseira e saída frontal. 

COMPORTAMENTO EXPERIMENTAL DO CONJUNTO 
MOTOR-VENTILADOR 

Escolha do Conjunto e a Determinação do Conjugado Resistivo. 
O conjunto sclecionado para os testes integra a linha de produção 
seriada da empresa ARNO, do parque industrial do MERCOSUL, 
e utiliza um motor acionador do tipo já indicado, acoplado a um 
impulsor de 0,300 m de diâmetro nominal c consumindo uma 
potência elétrica na faixa de 100 W. Tal escolha se deu pelo fato 
desse conjunto satisfazer a relação potência consumida versus 
vazão de ar, conforme Tab. (I). 
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A determinação do conjugado resistivo, CR, sendo de grande 
importância para o funcionamento do conjunto (Eq. I), foi feita 
através de ensaios utilizando motor de imã permanente, acionado 
por corrente contínua, devido ao fato deste tipo de motor 
desenvolver um conjugado que, dentro de certa faixas de rotação, 
tem perdas por Efeito Joule menores que 3 %. 

A escolha das rotações para os pontos de funcionamento foi 
feita confrontando as curvas do conjugado resistivo, CR, com as 
curvas do conjugado motor, CM, fornecidas pelo fabricante, sendo 
sclccionadas as seguintes rotações: 1.550, 1.440 e 1.280 rpm. 

Dimensões c Características Principais do Motor e os Testes de 
Aquecimento. Conhecida a ordem de grandeza da corrente 
exigida para cada rotação selecionada, teoricamente o valor de 
emáx foi previsto para o motor acionador normal da linha de 
produção seriada, e o conjunto foi instrumentado com termopares 
para determin ação das temperaturas médias em partes do motor 
acionador, conforme Fig. (4). 

Na Fig. (5) é apresentada a scção transversal do estator 
contendo as dimensões principais para o cálculo das superfícies 
em contato com o t1uxo de ar de resfriamento, sendo o 
comprimento do pacote igual a 23 mm. A superfície total de troca 
de calor, A, foi determinada em 14.776,94 mm2

• 
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Figura 4 - Localização dos termoparcs 

O pacote ativo do motor, que compreende rotor-estator­
enrolamento , é envolvido pela carcaça, Fig. (6), suportada por um 
pino central, permitindo uma área de passagem para o ar de 
resfriamento, no sentido axial, determinada em 2.434,60 mm". 

Figura 5 - Seção transversal do estator 



Figura 6- Carcaça envolvente do pacote ativo 

Os componentes do motor ac ionador foram avaliados, 
indi vidualmente, e estão relaci onados na Tab. (2). 

Tabela 2- Massa e calor espec. dos componentes 

m (g) c (kJ/kg.K) 
Enrolamento de Cobre 98 ,92 0,394 
Rotor de Alumínio 2 16 ,49 0,870 
Eixo, Estator de Aço 898,00 0,460 

Massa Total 1.21 3,41 
Calor Especíllco Médio 0,528 

Para as rotações sclecionadas foram executados os testes de 
aquecimento cujos resultados são apresentados na Fig. (7), 
relac ionando o tempo (t) com a temperatura da superfície do 
estator (T1). 
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Figura 7 - Aquecimento da superfície do estator 

RESULTADOS COMPARATI VOS E COMENTÁRIOS 

Baseado nos ensaios do conjunto fo ram calculados os 
parâmetros 1: eU, cujos valores são apresentados na Tab. (3). 

Tabela 3 - Parâmetros térmicos 

Rotação (rpm) 1: (s) U (W/K m") 

1.550 51 6 83,79 
1.440 560 77 ,66 
1.280 696 62,12 

Com os valores obtidos das dimensões e características dos 
componentes do motor acionador, a solução da Eq. (10) nos 
permite avali ar o seu comportamento térmico que, para o 
coeficiente global de transmi ssão de calor vari ando numa faixa 
entre 60 e I 00 W /K m2

, fornece os parâmetros adimensionais, 
eterná. c t/1:, apresentados na Fig. (8) , viabilizando a modelagem 
teórica proposta. 
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Figura 8 - ete"'"' versus t/1: 

Concluindo, os resultados mostram que o resfriamento de 
motores elétricos de pequena potência podem ser estudados 
através de modelo matemático, que considera a máquina clétrica 
como sendo um corpo homogêneo, submetida a uma fonte de 
calor em seu interior. 

A otimização de um conjunto motor-impulsor do tipo 
utili zado para conforto térmico , pode ser conseguida 
aumentando-se a velocidade de passagem do ar pelo corpo do 
motor, pois durante os ensaios foram executadas alterações na 
carcaça, aumentando a área frontal de passagem de ar, 
representado pela região hachurada da Fig. (6), o que possibilitou 
um decréscimo de 6 K na temperatu ra máxima de regime na 
superfíc ie do estator. Normalmente em motores que utilizam 
auto-ventil ação interna induzida com direção axial de fluxo de ar, 
a tomada de ar é feita na parte traseira do conjunto, no entanto em 
situações específicas, no caso em estudo, a localização dessa 
tomada pode ser mudada para as laterais da carcaça que envolve 
o motor, proposta esta que resultou numa diminuição média de 
mais 3 K na temperatura máxima atingida (Amorim, 1997). A 
diminuição da temperatura de trabalho representa ganho de 
potência o que permite o aumento do conjugado resisti vo e, 
consequentemente aumenta-se a velocidade do ar, proporcionado 
com isso maior conforto térmico. 



SIMBOLOGIA 

eu = T m INICIAL- T, 

eMÁX. = T m MÁX. - T, 
Ws = velocidade síncrona 

1: = constante de tempo 

ú> = velocidade assíncrona 
A =superfície de dissipação de calor 
c = calor específico 
CM =conjugado motor 
CR =conjugado resistivo do impulsor 
m = massa do corpo homogêneo 
P = potência de eixo 

Pc~ = potência elétrica absorvida 
Pg =potência do campo girante 

Qd =fluxo de calor dissipado por unidade de temperatura 
Qg = fluxo de calor gerado no interior do motor 
S = escorregamento 
t =tempo 
T 1 =temperatura do ar na entrada 
T2 = temperatura da superfície do estator 
T 3 =temperatura do ar na saída 
T, = temperatura ambiente 
T m = temperatura do corpo homogêneo 

T m INICIAL = temperatura do COrpo homogêneo para t = 0 
Tm MÁX. =temperatura máxima do corpo homogêneo 
U = coeficiente global de transmissão de calor 
V = vazão de ar para conforto 
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ABSTRACT 

The electrical motor thermal behaviour results of the heat 
transfer by conduction and convection and in this papcr the 
clectrical machine is analyzing like a homogeneous body with 
an only internal heat source. The commercial set was tcsting 
and selected 0,300 m to the impeller diameter and I 00 W to 
the nominal electric:al power. The results are showing by 
dimensionless parameters , and design altcrnatives were 
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discussing to a llow the decrease of th e average motor 
temperature, the increase of the air free flow keeping itsclf 
the sarne electrical energy consumption. 



Aacm VIl ENCIT- Rio de Janeiro,RJ BRAZIL (November, 1998) 

PUC 
RIO 

COMPARAÇÃO ENTRE O TEMPO DE AQUECIMENTO DE PLACAS DE 
ALUMÍNIO EM UM FORNO QUANDO SE UTILIZA AR AQUECIDO E 

GASES DE COMBUSTÃO DE GÁS NATURAL 

Magalhães Sobrinho, P.; Silveira, J.L.; Carvalho Júnior, J.A. ; Magalhães Filho, P. 
UNESP- Universidade Estadual Paulista, DEN- Departamento de Energia 

Campus de Guaratinguetá, Av. Ariberto Pereira da Cunha, 333 
12500-000, Guaratinguetá, SP, Brasil, Fone: +55 12 5252800 

sobrinho@feg.unesp.br; joseluz@feg.unesp.br; joao@yabae.cptec.inpe.br; pfilho@feg.unesp.br 

SUMÁRIO 

Neste trabalho estuda-se o comportamento e a forma de armazenagem térmica em placas de alumínio 
destinadas a laminação , quando tem-se uma fonte de calor elétrica ou através da queima de gás natural. 
No estudo são comparados os resultados experimentais com resultados obtidos empregando modelo de 
elementos finitos no caso do ar e assim levantado o comportamento para o gás resultante da queima do 
gás natural. O trabalho foi possível através de uma parceria entre a UNESP e a empresa ALCAN 
Alumínio do Brasil. 

INTRODU CÃO 

Devido ao aumento do custo da energia elétrica e aos 
problemas ambientais cada vez maiores, associados à queima de 
combustíveis fóssei s poluentes, combustíveis alternativos e novas 
tecnologias têm sido sempre procuradas para a geração de energia 
útil na indústria (Evans, 1997; Gottib, 1993). Com o advento da 
possibilidade da utilização do gás natural como combustível em 
larga escala no Brasil, diversas empresas estão buscando a redução 
de seus custos operacionais, através de conversões de equipamentos 
associados aos processos. 

Através de um trabalho de parceria entre a ALCAN Alumínio do 
Brasil Uda - Unidade de Pindamonhangaba - e a UNESP - Campus de 
Guaratinguetá, criou-se a oportunidade de um estudo visando a análise 
do comportamento da armazenagem térmica nas placas destinadas a 
laminação de alumínio hoje utilizando fonte elétrica de calor e suas 
implicações no caso da conversão dos fomos para gás natural. 

O estudo se baseia nos fomos elétricos de pré-aquecimento do 
tipo " soaking pit" para preparação de placas, cujo esquema é 
mostrado na Figura I. 
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Figura I - Layout genérico do fomo tipo "Soaking Pit". 

Tais fomos apresentam as seguintes características (ALCAN, 
1985): 
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• capacidade: 170 ton., 
• seçãoútil:5100x3900mm2

, 

• temperatura do lingote: máx 625 ± 5° C, 
• potência das resistências: 4.000 kW. 

ANÁLISE DO COMPORTAMENTO TÉRMICO NO 
AQUECIMENTO DAS PLACAS DE ALUMÍNIO 

Considerações Iniciais 

Neste trabalho o aquecimento das placas terá como base 
para modelagem teórica as seguintes considerações: 
I. Fornecimento de calor sensível para placas planas . 
2. O metal é o material a ser aquecido, sendo o coeficiente de 

condutividade térmica variável com a temperatura. 
3. A resistência oferecida ao fluxo de calor pela película 

convectiva é da mesma ordem de grandeza, ou menor, que a 
resistência oferecida pelo material das placas, e sob essas 
condições ocorrerão gradientes de temperatura dentro do 
material e o modelo para predizer a resposta transiente deve 
incluir os efeitos da condução axial e transversal dentro do 
materi al ( condutividade finita do material). 

4. Propriedades dos fluidos constantes e determinadas à 
temperatura média da mistura. 

5. Coeticiente de transferência de calor na parede para fluxo de 
calor constante com distribuição não uniforme (Kays, 1980). 

6. O aquecimento pelas bordas menores das placas é desprezado. 
7. Velocidade do fluido variável ao longo das placas. 
8. Para o n" de Prandtl próximo a unidade considera-se o pert1l 

de velocidade do fluido completamente desenvolvido. 
9. Distribuição de temperatura inicial uniforme no material 

armazenador. 

Equações Governantes 

São as seguintes as equações consideradas: 
- Equação unidimensional de conservação de energia para o 
fluido , devido a se considerar apenas a variação da temperatura 
do fluido ao longo da placa. 
- Equação bi-dimensional de condução de calor para o material a 
ser aquecido, devido a consideração do não aquecimento pelas 
bordas menores. 



A Figura 2 mostra a placa genérica considerada, sendo: 

e=metade da distância entre as placas; 
L=metade da espessura da placa; 
C=comprimento da placa. 
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X 

Figura 2 - Caracterização da placa estudada 
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A equação unidimensional para conservação de energia para 
o fluido será: 

G1.r h. A ( ) G1. r 
mrCr-=- tm-tr -C.zprCr-, ay c (}() 
(I) 

onde: 

A = área da placa em contato com o fluido 
m1= vazão mássica do fluido 
C =comprimento da placa 
Cr =calor específico do fluido 
h =coeficiente de película 
tm= temperatura do material 
tr= temperatura do tluido 
z = profundidade 
Pr= massa específica do tluido 
e= tempo 

Se admitirmos que o tluido passa com uma determinada 
velocidade pelo volume considerado, cuja magnitude torna 
desprezível a taxa de acumulação de energia pelo fluido, baseado 
no layout do processo (velocidade variando de 4 m/s a 8 m/s, na 
entrada, chegando a atingir valores próximos a 40m/s na saída, 
para um comprimento de placa em torno de 5 m), temos: 

mrCr~= h.A( êly C tm -tr) , (2) 

Para o material, um sólido onde os termos de dissipação viscosa e 
compressibilidade são nulos, onde a massa específica é constante, 
e onde não existe geração interna de calor, a equação da energia 
em função de temperatura do material é a seguinte, Bird (1980): 

G1.m = am V2tm, 
(}() 

(3) 
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onde: 

<Xm = difusividade térmica do material 

Para a descrição teórica do fenômeno considerando a 
distribuição de temperatura simétrica numa seção longitudinal , 
considerando que o sólido possui propriedades físicas uniformes 
e independentes da temperatura. a equação geral da condução de 
calor, que estabelece a distribuição de temperatura c transmissão 
de calor por condução, se reduz à equação de Fourier na forma 
bi-dimensional, como descreve Carslaw c Jaegcr (1959), em 
coordenadas cartesianas: 

êl
2

tm êl
2
tm I êltm 

-.2-+-J-=--. 
êlx êly~ <Xm ae 

(4) 

As condi,ções para a solução simultânea das equações (2) c (4) 
são: 

- Condição inicial 

6=0 

tr= tm= lo 

-Condições de contorno 

6>0 
dt 01 y =O~ --=O; t1= t11(6) ; O< x <L 
dy 

dt 
y=C~~ = O O<x<L 

êly 

dt 
x=O~~=O ; O~y~C 

dx 

êltm ( ) x=L~ K 111 -a;-=htr-lm ;O~y~C 

onde: 

Km= condutibilidade térmica do material 
t.,= temperatura inicial do processo 

Adimensionalizacão das Equações para o Fluido e para o 
Material 

Considerando a Figura 3, A= C . z. Suhstituindo em (2), 
temos: 

2L 

X 

r+ ,r ...... 
y 

A c 

Figura 3 -Dimensões da placa cm estudo 



onde: 

z = largura da placa 

Fazendo a temperatura do fluido igual a 

Tf = tr- to 

tfi (a) - to ' 

onde: 

tfi (a) =temperatura inicial do fluido, 

a temperatura do material igual a 

Tm= tm-to 
tfi(a)- to' 

as dimensões da placa iguais a 

L 
W=-

c ' 

(5) 

e considerando L como dimensão característica para os números 
de Biot ( Bi )e Fourier ( Fo ), teremos as equações (2) e (4) na 
seguinte forma: 

é1Tf . Z 
-= 81-(T -Tt·) é1Y W m ' 

As condições para solução das equações (6) e (7) serão: 

Condições iniciais: 

Fo=O 

Tf = Tm =O 

Condições de contorno: 

Fo>O 

é1Tm 
Y=O=:::}Tf=l=:::}--=0, para O(X(l ax 

é1Tm 
Y=l=:::}--=0, para O(X(l ax 

é1Tm 
X=O=}aY=O, para O(Y(l 

X= I=:::} é1Tm = Bi(Tf-Tm), para O(Y (I ax 

(6) 

(7) 

Cálculo do Coeficiente de Película para o Processo de 
Aquecimento Utilizando Ar Aquecido por Energia Elétrica 

Para o cálculo do coeficiente de película no processo de 
aquecimento por ar, tomou-se por base os dados atuais de operação 
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da unidade industrial da ALCAN, operando com fomos elétricos. A 
vazão de ar ci rculante é de 730x I 03 Nm3/h (dois ventiladores por 
fomo, cada um fornecendo 365x I 03 Nm3/h) sendo que a 
temperatura do ar varia até 50 "C ao passar através das placas. 

Baseado nos ensaios realizados e na simulação numérica, 
foram obtidas as temperaturas do ar de aquecimento, da 
superfíci e e do interior do material. Analisados estes dados 
observou-se não haver diferença significativa entre as 
temperaturas da superficie e do interior do material ao longo do 
processo de aquecimento. 

Empregada a condição de Biot < O, I , o gradiente de 
temperatura dentro do material armazenador é insignificante, 
podendo ser utilizado um sistema concentrado para a análise do 
processo (Arpaci, 1966). A Figura 4 mostra que o número de Biot 
médio do processo é 0,08731 , atendendo a condição de Arpaci. 
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Figura 4 - Comportamento do número de Biot durante o 
processo utilizando ar e energi a elétrica. 

Assim, temos a equação para o cálculo do coeficiente de 
película: 

( t ~ -tm) C V ln - -- ·Pm· m 
t - t0 h= ~ 

A. e 
(8) 

onde: 
Cm= calor específico do material 
t ~ =temperatura do escoamento livre do fluido 

V = volume da placa 
Pm = massa específica do material 

O carregamento do forno estudado é composto de 13 placas 
de liga de alumínio tendo cada uma um volume de 2,51 m3 c 8,25 
m2 de área de contato com o fluido , e condutibilidade térmica 
média de 162 [W /m K]. O valor médio encontrado para o 
coeficiente de película no processo foi de 48 ,5 [W/m2 K]. 

Em função dos dados obtidos experimentalmente e 
conhecida a potência elétrica di sponível no forno durante o 
processo , foram traçadas as curvas mostradas na Figura 5, 
podendo-se observar o comportamento do carregamento das 
placas. Do tempo total de aquecimento, 50% ( Fo = O, I ) do 
tempo total é dedicado a homegeneização da temperatura das 
placas 
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Figura 5 - Potência x número de Fourier para o processo de 
aquecimento de placas por meio de ar e energia elétrica. 

MODELAGEM NUMÉRICA 

Na modelagem numérica empregou-se o método de elementos 
finitos através do software ANSYS. A modelagem foi dividida em 
análise ténnica, destinada ao levantamento do comportamento da 
temperatura no interior da placa, e de escoamento, visando a obtenção 
do coeficiente de película teórico para o ar e para a mistura de gases 
resultante da combustão do gás natural ( GNP). 
Na análise ténnica foi utilizado um modelo transiente­
bidimensional empregando as considerações apresentadas 
anteriormente e adotado como referência para o material as 
características da liga de alumínio ABNT 3004, conforme ALCAN 
(1985). Nesta análise empregaram-se elementos sólidos térmicos 
bi-dimensionais de 4 nós, em uma malha conforme apresentada na 
Figura 6. Na malha empregada considerou-se meia placa, conforme 
adotado por ocasião do estabelecimento das equações governantes, 
caracterizadas na Figura 2. 
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Figura 6- Malha de elementos finitos 
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Para a análise de escoamento, visando a obtenção do perfil de 
velocidade do fluido no interior do canal, foi empregado um modelo 
turbulento, onde foram utilizados elementos bi-dimensionais de 4 nós, 
capazes de solucionar problemas de distribuição de temperatura e 
escoamento em uma região, através da utilização do código 
FLOTRANCFD 

. Neste caso considerou-se a disposição geral das placas no 
interior do fomo buscando reprodução das condições reais de 
layout, conforme ALCAN (1985). 

DETERMINAÇÃO DO COEFICIENTE DE PELÍCULA 
PARA O PROCESSO COM AQUECIMENTO POR MEIO 
DE MISTURA RESULTANTE DE QUEIMA DE GÁS 
NATURAL 

Para os parâmetros de cálculo teórico do coeficiente de 
película para a mistura resultante da queima do gás natural, foi 
efetuado um estudo com o objctivo de aumentar a eficiência do 
processo. Chegou-se a uma vazão de alimentação de ar (ar de 
renovação ou de queima) de cerca de 20% da vazão total do gás 
circulante no fomo. A razão de equivalência encontrada foi de 0,83, 
o que corresponde a 20% de excesso de ar, ultrapassando com 
segurança os requisitos para combustão completa do GNP. É 
importante salientar que para essa configuração há inserção de 
massa no fomo, sendo que parte dos gases deverá ser exaurida do 
fomo. 
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A composição volumétrica do GNP, conforme COMGÁS 
(1997) é: CH 1: 89,35%; C2H6: 8,03%; C3Hx: 0,78%; C4Hw: 0,07%; 
C5H 12: 0,01 %; C02: 0,48% c N2: I ,28%. Devido ao seu teor 
mínimo, o C5H12 foi considerado como C4H10 para efeito de 
cálculo. 

Para o cálculo das propriedades termodinâmicas do gás 
resultante da queima do gás natural, foi utilizado o programa 
termoquímico de equilíbrio NASA SP-293 (Gordon c McBride, 
1971 ), onde foi considerado para a chama um excesso de ar na 
ordem de 20 %. A composição final do gás nas temperaturas de 
processo atual foi obtida: H20: 15,67%; C02: 8,24%; N2: 72,79% c 
0 2: 3,29 %. Estes parâmetros foram utilizados no cálculo do 
coeficiente de película. 

Inicialmente baseado no modelo de elementos finitos, 
desenvolvido para cálculo da velocidade do fluido no canal, coube 
o cálculo das propriedades do fluido nas temperaturas desejadas, 
levando em consideração a composição final da mistura após a 
queima, utilizando a mesma malha empregada para o caso de ar 
apenas. 

Para a determinação da viscosidade da mistura utilizou-se a 
equação (9), apresentada por Perry e Chilton ( 1973): 

Jlmist 

" ( )0,5 . .:::./illi mi 

" ( )0,5 .i .. /i mi 

onde: 

xi = fração molar do componente da mistura 
11; = viscosidade do componente 
mi = massa molar do componente 

(9) 

Utilizando os valores das velocidades para a mistura de 
gases, obtidas através do código FLOTRAN CFD, e utilizando 
como dimensão característica a distância média entre as placas 
(0,248 m), foi encontrado para o processo que o número de 
Reynolds (Re) variou entre 1,1 x 105 e 2,51 x 105

. O aquecimento 
por meio de mistura resultante de queima de GNP nas temperaturas 
de processo apresenta uma faixa de variação de Prandtl (Pr) entre 
0,7 e 0,73. 

Baseado em Kays (1980) e observando todas as condições 
impostas na modelagem elaborada, e para as faixas de variação de 
Re e Pr acima mencionadas, foi obtida a equação para detenninação 
no número de Nussclt (Nu), conforme a equação (I 0): 



Nu = e0,7858371n(Re)-3 ,95976 , (lO) 

Através deste procedimento foi encontrado para a mistura um 
coeficiente de película médio de 50,9 [W/ m2 K]. 

RESULTADOS 

Os resultados obtidos através da modelagem numérica para o 
cálculo da velocidade de escoamento do fluido são apresentados na 
Tabela I. 

Para o cálculo do comportamento da temperatura na placa, os 
resultados são apresentados em dois grupos, na forma 
adimensional, nos quais foram consideradas formas diferenciadas 
de aquecimento, uma sendo de fluxo variável, Figura 7, e outra de 
fluxo constante com distribuição não uniforme, Figura 8. 

Tabela I - Velocidades médias do ar e da mistura de gases 
resultante da queima de GNP nas temperaturas de processo 

TEMPERATURA VELOCIDADE VELOCIDADE 
MÉDIA MÉDIA 

[ o c l AR GASES 
r m/s l r m/s l 

100 21,43 21 ,76 
150 2 1,43 2 1,44 
200 21,42 21,42 
250 2 1,41 21,39 
300 21,38 2 1,37 
350 21.36 21 ,38 
400 29,90 29,90 
450 42,92 42,89 
500 42,84 42,83 
550 42,80 42,83 
600 42,82 42,82 
620 42,81 42,86 

A mudança do fluido ar para gases provenientes da queima de 
GNP, resultou em uma redução estimada de 4,97% no tempo total 
do processo de aquecimento, considerando que a potência fornecida 
para o aquecimento da massa de alumínio se mantivesse a mesma. 

12 .. 

---k. --
.+-"" .. · 

0.8 +--- --·--+----"-.----" ,..=-JL---

0~----4------+----~----~ 
O.<XB<IO 4.1XB!l 8,1XB!l 

FO.RERxBOT 

1,a::6{12 

Figura 7 - Variação da temperatura médi a na placa aquecida com 
um fluxo de calor variável. 
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1.2 ,------,------,- - - ---r----,.---------, 

o+----4-----+---~----+-----~ 
QOBOO '·"""" 1,E!E-01 

Figura 8 -Variação da temperatura média na placa aquecida com 
fluxo de calor constante com distribuição não uniforme, para o ar e 
para a mistura de gases. 

ESTUDO DE VIABILIDADE ECONÔMICA 

No estudo de viabilidade econômica da conversão do fomo 
para gás natural, tomou-se por base o consumo de energia e tétrica e 
o seu custo por kWh, o gasto anual com gás natural considerando o 
poder calorítico inferior do GNP, conforme COMGÁS (1997) em 
8447 Kcal/ Nm3

, a receita anual esperada, e o investimento 
necessário. Sendo assim, foi encontrado um "payback", ou 
período de amortização de capital investido, de 2,01 anos. 

CONCLUSÕES 

Baseado nos resultados apresentados, e considerando somente 
o tempo de processo, a conversão dos fomos já se toma viável 
economicamente, pois o tempo de processo pode ser reduzido'em 
cerca de I hora, o que traria um ganho significativo. Entretando 
outros fatores são bastante relevantes como o custo da energia, 
função dos preços praticados para a tarifa de eletricidade, para 
produzir o calor necessário para o aquecimento, e principalmente a 
segurança quanto ao fornecimento desta energia. A situação em que 
o Brasil se encontra hoje, quanto a disponibilização de energia 
e\étrica, é preocupante, e a curto prazo não temos uma solução 
alternativa. 

Este trabalho seguirá com uma análise mais abrangente 
quanto à viabilidade técnico econômica de conversão dos fomos 
para gás naturaL pois temos ainda a possibilidade do emprego, 
associado a esta conversão, de técnicas de cogeração de energia 
através do emprego de motor a combustão interna e turbina a gás, 
visando a produção de energia elétrica. Também serão considerados 
o reaproveitamento dos gases de exaustão para geração de água 
gelada e o aquecimento do ar destinado à queima no fomo. 

Em relação ao período de amortização de capital investido, 
pode-se concluir que se toma um investimento altamente viável, 
considerando o tempo de processo menor, o que poderá acarretar 
um aumento na produção anual de alumínio, viabilizando ainda 
mais o investimento. 
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ABSTRACT 

This paper analyzes the thermal storage characteristics of 
aluminum plates during their preparation for lamination. Two types 
of heat sources are considered: an electrical power source and a 
combustion process carried out with natural gas. ln lhe first case, air 
is healed by the electrical power source and in lhe second case hol 
combustion products become available. Theorelical results were 
obtained using the finite element method. Theoretical and field 
results compare well for heating by air. The study was part of a 
technical cooperation between UNESP and ALCAN - Alumínio do 
Brasil. 
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SUMÁRIO 

O projeto termo-hidráulico de uma caldeira flamotubular do tipo escocesa é usualmente executado de 
maneira empírica. Este trabalho propõe um procedimento de cálculo baseado em princípios jimdamentais 
e no modelo de Lobo Estendido, levando em conta as trocas de calor por radiação e convecção tanto na 
fornalha como nos tubos de convecção. Ele permite a otimização do projeto em termos do atendimento das 
especificações e da minimização dos custos. 

INTRODUCÃO 

As caldeiras tlamotubulares foram os primeiros geradores de 
vapor de ampla aplicação industrial. São ainda hoje largamente 
utilizadas , dominando praticamente, no Brasil e na Europa, a 
faixa de menores capacidades c pressões de operação, em 
processos tipicamente de calcfação. 

As caldeiras escocesas constituem o tipo de caldeira 
flamotubular de maior emprego. Elas foram concebidas 
inici almente para serviço marítimo, porque reúnem as vantagens 
das caldeiras multitubulares c a compaticidade assegurada por 
uma fornalha interna. Elas consistem de um corpo cilíndrico com 
um ou mais tubulões de grande diâmetro, que constituem a 
fornalha propriamente dita, e tubos de menor diâmetro 
regularmente distribuídos com I , 2, 3 ou 4 voltas de chama, 
constituindo a zona convectiva, conforme a Fig. (I). 

.~·· 

Figura I -Esquema de uma caldeira tlamotubular 

Os tubos são envolvidos pelo casco, que comporta a água. 
sendo que esta entra, geralmente à temperatura ambiente e sai no 
estado de vapor. 

Elas podem ter câmara de retomo posterior do tipo molhado ou 
de alvenaria. No primeiro caso, a câmara tem jaqueta de água; no 
segundo caso é usado revestimento de lã de rocha com chapa 
metálica. Estas caldeiras não necessitam de alvenaria c tem dimensões 
reduzidas comparadas com outras caldeiras llamotubulares. 

As caldeiras escocesas são muito competitivas até I O t/h de 
capacidade de produção de vapor e pressões de 14 kgflcm=' (I ,37 
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MPa). Podem chegar a 25 t/h c 18 kgflcm=' (I ,77 MPa) com 
rendimento térmico de 90%, sendo esses dados referentes ao 
poder calorífico inferior. 

ETAPAS DO PROJETO TERMO-HIDRÁULICO 

As etapas usuais do projeto termo-hidráulico de uma caldeira 
compreendem: a especificação, o dimensionamento, a verificação 
e a otimização. 

Na especificação de uma caldeira fl amotubular são fixadas as 
condições de operação que devem ser atendidas pelo 
equipamento, bem como os requi sitos de padronização e 
manutenção eventualmente estabelecidos como dados de entrada. 

Estabelecidas as condições do processo, é preciso gerar uma 
geometria para a caldeira, ou seja, diâmetro da fornalha , 
comprimento da fornalha, número de tubos , diâmetro dos tubos, 
número de trajetos, para que se tenha uma área de troca térmica 
que atenda às condições de processo. 

O processo de verificação consiste em calcular o calor 
transferido, a perda de pressão e o rendimento térmico da 
caldeira, para verificar se a geometria proposta no item anterior 
atende às condições de processo especificadas. 

Na fase de otimização , o objetivo é escolher a caldeira 
' ' ótima", isto é, escolher entre as geometrias verificadas aquela 
que proporciona a caldeira de menor custo e que atenda às 
condições de processo e demai s condições impostas. 

Os principais custos envolvidos que devem ser levados em 
consideração compreendem: o custo de material empregado, que está 
relacionado com a área de troca ténnica, o custo de energia elétrica, que 
está relacionado com a potência dos ventiladores que movimentam os 
produtos da combustão e o custo de consumo de combustível, que está 
relacionado com o rendimento ténnico do equipamento. 

O MÉTODO DO LOBO ESTENDIDO 

O método do Lobo Estendido é baseado em Lobo e Evans 
( 1939), constituindo uma versão mais geral e que permite uma 
etapa de otimização do projeto. 

O método Lobo Estendido compreende as seguintes hipóteses: 



• A transferência de calor por radiação é desprezível na 
direção axial; 

• O gradiente de temperatura na direção radial é desprezível; 
• O escoamento dos produtos da combustão é pistonado, ou 

seja, o perfil de velocidades é uniforme ao longo da caldeira; 
• A fornalha é dividida em fatias isotérmicas; 
• A temperatura dos gases deixando a fatia é igual à 

temperatura média dos gases na fatia e 
• A combustão é completa. 
O método permite calcular o rendimento térmico a partir dos 

dados de entrada e das equações de transferência de calor e 
verificar a caldeira "ótima", conforme o menor custo. 

DADOS DE ENTRADA 

Os dados de entrada são: demanda de vapor de água m , 
v 

pressão de trabalho, geometria da caldeira (comprimento e 
diâmetro da fornalha Lr e D1 , número e diâmetro dos tubos de 
convecção N e De, número de trajetos N" ), composição do 
combustível, excesso de ar, emitância da superfície da parede dos 
tubos Ew , tensão admissível do material do tubo Oaom , pressão 
crítica da água Per , perfil de emissividade da chama ao longo da 
fornalha, número de fatias N1 e comprimento da chama L,h . 

CÁLCULOS INICIAIS 

Os cálculos iniciais compreendem o estabelecimento da 
equação de reação do combustível com o ar, levando-se em 
consideração o excesso de ar, determinando os produtos da 
combustão, sendo esta considerada completa, por hipótese. 

Para o cálculo da descarga de combustível me , admite-se um 

rendimento inicialT] e iguala-se a energia cedida pelos produtos 
da combustão à energia recebida pela água. Daí: 

mv(Hv- Hamb) 
me= 11. PC! 

(I) 

Onde: Hv e Hamb são as entalpias da água no estado de vapor 
saturado e à temperatura ambiente, respectivamente e PC! é o 
poder calorífico inferior do combustível. 

Tendo a descarga do combustível e a razão entre os produtos 
da combustão e o combustível rgc , obtida a partir da equação da 
combustão, calcula-se a descarga dos gases de combustão mg , 

tal que: 

mg = rgc . me (2) 

O calor é liberado pelo combustível ao longo do 
comprimento da chama. Segundo Khalil e Abou-Arab (1978), o 
calor absorvido pela superfície da fornalha é proporcional à 
temperatura da chama e conforme o trabalho de Holliday e 
Thring (1957), pode-se observar uma correlação entre a 
temperatura do gás e a emissividade da chama ao longo da 
fornalha. 

De acordo com estes dois autores, a parcela de calor do 
combustível liberado na i-ésima fatia, <p; , foi calculada da 
seguinte forma: 
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À 

J E," (À)ÕÀ 

tpi = ~j·;·'-· -
f E," (À)ÕÀ (3) 

Onde: Ech é a emissividade da chama, À é o comprimento 
adimensional, posição ao longo do eixo axial dividido pelo 
comprimento da chama. 

BALANÇO DE ENERGIA NA FORNALHA 

Na fornalha, os cálculos estão divididos em três etapas: 
balanço de energia na primeira fatia; balanço de energia ao longo 
das fatias onde existe a chama e balanço de energia onde só 
existem os -produtos da combustão (não existe mais a chama). 

Balanço de Energia na Primeira Fatia. A Fig. (2) mostra os 
vários termos que participam do balanço de energia na primeira 
fatia. 

I AX 

me Cpo TGmb -----~ 

~ 1 .m 0 .PCI~mg.Cpf · Tt 1 

,nor·Cp ar·Tomb---.-1 

Qrf + Õct 

Figura 2 -Transferência de calor na primeira fatia da fornalha 

Onde: Crar , Cr., e Crr são o calor específico do ar, do 
combustível e dos gases na forn alha; m., é a descarga de ar; ôx é 

o comprimento de cada fatia; <p 1 é a primeira parcela de calor do 
combustível liberado c Tn é a temperatura da primeira fatia na 
fornalha. 

A transferência de calor por radiação numa fatia na fornalha 

O,r de um gás real para a superfície da parede pode ser dada 

pela Eq. (4), conforme Hottel ( 1967): 

- 4 4 
Q,r = 7t·Dr ·ÓX·<J·GS·(Tr

1 
-Tw) (4) 

Onde: GS é o fator de troca di reta gás-superfície. 
O fator de troca dircta, na faixa de operação das fornalhas 

industriais, pode ser dado, conforme a Eq. (5) : 

GS= A [1-(Tw/T,)l ] 
_.!__ + __!_ I- (T .. /T )' (5) 

E
1 

E., ' 

No cálculo do fator de troca di reta, onde existe a chama, Eg é 
a emissividade da chama e onde não existe a chama, Eg é a 
emissividade da mistura de dióxido de carbono (C02) e vapor de 
água (H20). 

O calor trocado por convecção numa fatia é dado por: 



(6) 

Um balanço de energia na primeira fatia, conforme a Fig. (2) 
junto com as Eqs. (4) e (6), fornece: 

m, · cr. · Tamh + m., · cr .. · T"'"" + <p, · m, · PC!= 

m, · c
0

, · T,, +h, · 1t · D, · óx · (T,, - Tw) + 

a n · D, 6x GS (T,~ -T:) (7) 

Aplicando o método de Newton-Raphson, obtém-se 
iterativamente a temperatura do gás na primeira fatia. 

O coeficiente de transferência de calor, para o caso do 
escoamento turbulento, foi calculado pela equação de Dittus­
Boelter, conforme Holman ( 1983): 

h = 0,023. k , R e"·'. Pr"·• 
I D, 

(8a) 

e no caso de escoamento laminar no interior de tubos, foi 
calculado pela seguinte expressão, conforme Holman (1983): 

0,0668(D, I L,) · R e· Pr 
h,= 3,66+- r 12 " 

I +0,04·t(D, /L,) · Re· PrJ · 
(8b) 

Balanço de Energia ao Longo da Fatia onde Existe a Chama. 
O balanço de energia aplicado numa zona onde existe a chama, 
conforme a Fig. (3), fornece: 

I· 

Figura 3 - Balanço de energi a ao longo de uma fatia onde 
existe chama 

<p, · m, · PC!+ rn, · c
0

, · T,, _, = 

m,· c
0

, · T, , +h, · 1t · D, · f>x ·(T,, -T .. )+ 

(9) 

Utilizando o método de Newton-Raphson, obtém-se, 
iterativamente, a temperatura do gás na fatia c, finalmente, a 
transferência de calor por radiação e convecção. 

Balanço de Energia Onde só Existem os Produtos da 
Combustão. O balanço de energia, conforme a Fig. (4), fornece: 
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Figura 4 - Balanço de energia numa fati a onde só existem os 
produtos da combustão 

tn, ·c
0

, ·T,,_, =m,·c
0

, ·T,, +h, · n · D, · f>x ·(T,, -T"')+ 

a ·1t · D · f>x · GS · (T 4 
- T 4

) ( I 0) t t , w 

BALANCO DE ENERGIA NOS TUBOS DE CONYECCÃO 

O balanço de energia nos tubos da região de convecção segue 
o procedimento análogo ao empregado na fornalha, na região 
onde só existem os produtos da combustão, conforme a Fig. (5) . 

ox 

Figura 5 - Balanço de energia numa fatia dos tubos de 
convecção 

RENDIMENTO TÉRMICO 

O rendimento térmico 11 é calculado pelo método das perdas: 

(li) 

Onde QP é o calor total perdido pela caldeira e Oc é a energia 
contida no combustível. 

Para caldeiras escocesas , as principais perdas são: a perda na 
paréde por radi ação Orr e por convecção natural Ore para o 
ambiente e a perda no calor sensível Ors dos produtos da 
combustão que saem pela chaminé. 

O valor calculado é comparado com o rendimento admitido 
anteriormente e, se o erro absoluto estiver fora de uma tolerância 
pré definida, o valor calculado é usado para o novo cálculo da 
descarga de combustível através da Eq. (I) e, consequentemente, 
da descarga dos produtos da combustão. 



QUEDA DE PRESSÃO NO CIRCUITO DOS PRODUTOS DA 
COMB USTÃO 

No cálculo da queda de pressão leva-se em consideração a 
queda de pressão dos gases por atrito na parede dos tubos e as 
quedas de pressão localizadas devido à variação de seção do 
escoamento, bem como à mudança de direção do escoamento dos 
gases. 

CÁLCULO DO PESO DA FORNALHA E DOS TUBOS 

Tendo a geometria da caldeira, calcula-se o peso da forn alha 
e dos tubos de convecção, sendo que o peso reflete diretamente 
no custo de investimento , pois está ligado com o peso do materi al 
empregado. 

VERIFICACÃO DO REGIM E DE EBULIÇÃO 

A água da caldeira, que envolve a fornalh a e os tubos de 
convecção, passa do estado líquido para o estado de vapor ao 
receber o calor liberado pela combustão. 

No projeto de caldeiras fl amotubulares, procura-se trabalhar 
em regime de ebulição estac ionária nucleada, evitando a ebulição 
pelicular. A correlação de Motinski (1963) é disponível para 
situar o regime de trabalho , fornecendo o valor do flu xo de calor 
máxi mo Omáx que pode ser obtido, evitando a ebulição pelicular, 
conforme a Eq. ( 12): 

Q,., = 0,367 · Pn · (P. I P,,)"·15 ·(I - P,.. I P,,)"·" ( 12) 

Onde: P,, é a pressão crítica da água e Pw é a pressão cm que 
a água está submetida. 

OTIMIZAÇÃO DO PROJETO 

A caldeira " ótima" visa o menor custo que, como foi visto, 
compreende dois custos principais : o custo de capital e os custos 
operacionais. 

O custo de capital C, levado cm consideração foi o do valor 
da caldeira no mercado nacional, conforme dados da ATA 
Combustão Técnica SIA, através de correlação co m a área total 
de troca térmica A" (em m\ segundo a Eq. (13): 

C,= 636,595 ·Ast + 33.974,263 (1 3) 

Para se obter o valor do custo de capital mensal Cem• 
dividiu -se o custo de capital total pela duração de vida útil da 
caldeira. Os custos operacionais levados em consideração 
foram o custo de energia e létrica e o custo do consumo de 
combustível. O primeiro es tá relacion ado com a potênci a dos 
ventil adores c esta com a queda de pressão dos gases no 
circuito de tubos que compõem a caldeira. O custo da energia 
clétrica men sal depende da energia consumida pelos 
ventil adores, e o custo do co mbustível é função da descarga de 
óleo BPF consumida e depende do rendimento térmico da 
caldeira. Os custos foram calculados em dólar. 

O custo da energia elétrica mensal Cc~m compreende o valor 
do quilowatt-hora da energia c a potência dos ventil adores, sendo 
dada pela Eq. ( 14): 

-t5X 

POI (201 382.20) 2.592 
celm = --"'--'------ (14) 
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Onde: P,,. é a potênci a dos ventiladores. 
O custo do consumo de combustível mensal C.,m está 

diretamente relacionado com a descarga de combustível e com o 
preço dele, conforme a Eq. ( 15): 

Com = mç X (5 1 ,58 I 382,20) X 2.592.000 ( 15) 

Todos os custos são dados em dólares. O valor de 382,20 
corresponde à cotação do dólar no mês de agosto de 199 1, o 
valor de 20 se refere ao preço da energia elétrica no mesmo 
período c o valor de 51 ,58 diz respeito ao preço do óleo BPF, 
também na mesma data. As outras constantes que aparecem nas 
Eqs. (14) c (15) se referem à quantidade de meses e conversão de 
uma unidade para outra. 

O custo total mensal C,m é dado pela soma dos custos de 
capital e operacionais, ou seja, é a soma das Eqs. (13 ), ( 14) c 
( 15), conforme a Eq. ( 16). A caldeira otimizada corresponde à de 
menor custo total mensal. 

C,m - Cem + Cclm + C.,m ( 16) 

APRESENTAÇÃO E DI SCUSSÃO DOS RESULTADOS 

As condições de processo adotadas para o exemplo são: 
descarga de vapor d 'água = 3 tlh ; pressão do vapor d' água = 8 
kgfi'cm2 (0,785 MPa); excesso de ar = I 0%; ti po de combustível 
=óleo BPF. O número de tubos em cada passagem variou de I O a 
1600 tubos. O di âmetro dos tubos de convecção variou de I pol. 
(25,4 mm) a 4 pol. (I 01 ,6 mm), com incrementos comerciais. Os 
comprimentos da fornalh a utilizados foram de 3,5 m e 6,5 m. Os 
di âmetros da fornalha foram 0,7 e I ,3 m. Os número de trajetos 
foram I, 2 c 3. 

Os principais parâmetros testados foram: número de tubos na 
zona de convecção, di âmetro dos tubos na zona de convecção, 
número de trajcto de tubos na zona de convecção, comprimento c 
diâmetro da fornalha. 

A influência destes parâmetros se exerce principalmente na 
temperatura dos produtos da combustão na saída da chaminé, 
temperatura na saída da fornalha , rendimento térmico da caldeira, 
perda de pressão dos produtos da combustão ao longo da 
caldeira, peso da fornalh a c dos tubos de convecção c custo. 

A Tab. (l ) traz os resultados das caldeiras otimizadas, sendo 
que os custos calculados são os mínimos. 

Tabela I - Resultados das caldeiras otimizadas 

L r Dr Nu Juros Tempo D, N11 de 
(m) (m) (%) (ano) (po l) Tubos 
3,5 0,7 I 6 10 I 3 10 
3,5 0,7 2 6 lO I 1251125 
3,5 0 ,7 3 6 lO I ,25 70/70 
3,5 0,7 2 6 lO I 120/120 

6.5 1,3 2 6 lO I ,5 45145 
3,5 0 ,7 2 6 lO I 200183 

3.5 0,7 3 6 lO 1,25 125158146 
3,5 0,7 2 25 lO I 90190 
3,5 0,7 2 6 5 I I 05/105 

3.5 0.7 2 6 15 I 1401140 I 



Continuação da Tab. (I) 

Custo US$ Th (" C) ll (% ) 

22.544 27 1,83 88,5 
21.808 193,74 92 ,0 
2 1. 865 186,44 92 ,2 
21.924 189,79 91,4 
21.995 184,49 91,5 
21.897 192,24 92,0 
21.964 185,69 92,2 
22.774 200,84 91,7 
22.496 197,36 91.8 
21.564 191 ,57 92.0 

Foram apresentados os resultados dos custos mínimos para 
os vários parâmetros de entrada em uma tabela, pois existem 
muitos casos e, consequentemente muitas figuras, o que seria 
impossível de ser feito neste artigo, contudo no trabalho de 
Tambellini ( 1992) é possível encontrar os resultados de todos os 
casos explorados, bem como os detalhes do procedimento dos 
cálculos . 

A temperatura na chaminé Th diminui com o aumento do 
comprimento da fornalha, do número de trajctos, do número de 
tubos, da razão L,ID1 , do diâmetro da fornalha e com a 
diminuição do diâmetro dos tubos de convecção. 

O rendimento térmico serve para avaliar o desempenho 
térmi co da caldeira, sendo que, em geral. aumenta com o aumento 
do número de trajctos e com a diminu ição do diâmetro dos tubos 
de convecção. 

A análi se do custo total mensal mostra que existe um ponto 
de mínimo; para os casos analisados, por exemplo, para caldeiras 
com dois trajctos, comprimento de forn alha de 3,5 m c diâmetro 
de fornalha de 0,7 m, os números de tubos que correspondem aos 
custos mínimos se situam entre 1251125 e 80/80 tubos, enquanto 
que o custo total mínimo se situa entre 21.808 c 23.834 dólares. 

Para maioria dos casos analisados, os diâmetros dos tubos de 
convecção menores foram os preferíveis, ou seja, os de I pol. 
(25,4 mm). 

Apesar de não se ter nenhuma tabela ou gráfico, a queda de 
pressão diminui com o aumento do número de tubos, com o 
aumento do diâmetro dos tubos de convecção, com a diminuição 
do número de trajetos , com a diminuição da razão L,ID1 . A perda 
de pressão es tá relacionada com a potência dos ventiladores para 
movimentarem o ar. 

COMENTÁRIOS FINAIS 

A metodologia de verificação é a do Lobo Estendida, como 
fo i visto ao longo do trabalho. 

Trabalhou-se com três custos principais: o custo da energia 
elétrica, o do material utilizado e o do consumo de combustível. 
Pôde-se observar que os custos mínimos não variaram muito 
entre si. 

A caldeira de melhor rendimento térmico foi a de 3 trajetos, 
diâmetro de I pol. (25,4 mm) e número de tubos 125/125/125, 
cujo rendimento térmico foi de 91,92%. Portanto, percebe-se que 
a caldeira de menor custo não corresponde à de maior rendimento 
térmico. 

A manutenção da velocidade dos produtos da combustão na 
entrada de cada trajeto de convecção, o que leva a uma redução 
da quantidade de tubos cm trajetos subsequentes, não mostrou 
vantagem de custo. 

Há possibilidade de aplicar métodos mais sofisticados, mas a 
dificuldade aumenta exponencialmente e as vantagens seriam 
desprezívei s, sendo justificável num estudo de um caso 
particular, mas para fins de projeto comercial, a metodologia 
apresentada é adequada. 

O procedimento de cálc.:ulo desenvolvido neste trabalho para 
caldei ras flamotubu lares do tipo escocesa, pode ser ampliado 
para outros tipos de caldeiras , tais como a locomotiva ou 
locomóvel c a multi tubular. 

ABSTRACT 

The thermal-hidrualic design of scottish tubc shell boilers is 
usuall y pcrformcd in an empirical procedure based on 
fundamental principies and on cxtcnded Lobo to take radiation 
and convection heat transfer into consideration. lt allows the 
design to get an optimum design in terms of attending the 
spccifications and minimizing costs. 
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SUMMARY 

This work presents a methodology for the optimized thermohydraulic design of a gas-solid shallow 
fluidized lzeat recovery system including the distrihutor plate. The methodology offers a complete design 
procedure, including: specification, generation of gecmetry, verification and optimization analysis of a shallow 
gas-solid fluidized hed heat exchanger. The thermal design of a typical case is analyzed and the results 
present good agreement with the data found in the literature and they demonstrate the importance of the 
optimized designto ohtain simultaneously reduction ofthe initial investments and operation costs. 

INTRODUCTION 

Nowadays, one can notice the raising production of energy 
through gasification of solid fuels and combustion of materiais of 
low calorific capacity in fluidized systems. Combustion of those 
solids as oil shale, coai, rice peel and other fuels with high ash 
content, results in a considerable amount of discarded solid 
particles from the reactor with temperatures in the range of 800 to 
I 000 "C. There is a significant potential of energy recovery from 
this solid material and researches concerning process optimization 
still are necessary. 

Brookes and Reay [ 1982] detai1ed severa! types of available 
heat recovery equipments and they mentioned the advantages of 
the fluidized bed heat exchanger, such as: compact geometry, 
good heat transfer rate, work in severe atmosphere and easy 
maintenance. 

Among the equipments that can be used for such application 
we can mention equipments like fixed beds, fluidized beds, 
moving beds or pneumatic transportation. The choice of the 
equipment type is a function of parameters as: amount of heat to 
be removed from the solid, air flow rate, particles properties, 
available physical space for equipment installation, pressure drop 
limitations, available liquid to be used as a secondary cooler, need 
of continuous operation, etc. 

Experimental observations show that, for so1ids be1onging to 
groups A, B and D of Ge1dart classification, the largest 
suspension-wall heat transfer coefficient is obtained in dense 
fluidized beds operating with air velocities around twice the 
minimum fluidization velocity. The shallow tluidized bed 
possesses a prominent p1ace due to the great advantage of not 
presenting bubb1es, contemplating in high values of suspension­
wall heat transfer coefficient, and supplying small pressure drop in 
function of the 1ow height of the gas-solid suspension. These 
equipments are recommended by Elliot and Holme [ 1976], Aihara 
et ai. [1993] and Virr and Willians [1985]. 

The design of heat recovery equipments invo1ves 
determination of gas-partic1e and suspension-wall heat transfer 
coefficients. The literature brings a considerable amount of 
correlations for those coefficients, but we can notice that, as they 
are very dependent of the particle characteristics and of the gas 
flow rate, they cou1d not be applied indiscriminately. The recent 
work of Tardin et ai [ 1997] ahout heat transfer ana1ysis of an 
industrial scale fluidized bed heat exchanger with immersed 
horizontal tubes shows that the correlations of Molerus et ai. 
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[1995] and Andeen and Glicksman [1976] presents the best 
approach with the data, with lcss than 20% of dcviation. 

Yedamurthy et ai. [ 1990] devcloped an optimization 
methodology for thermohydraulic design of a conventional 
tluidized bed hcat cxchanger. However, thc methodology is not 
presented systematically, but just commented. The results show 
that optimization of the contrai parameters results in a compact 
and economic design. 

This work proposes the application of a shallow fluidized bed 
hcat exchanger for heat transfer among hot particlcs, fluidizing gas 
and water tlowing in tubcs immcrsed in the gas-solid suspension. 
A mcthodology is developed for the thermohydraulic design of 
such equipment and results of the proposed method for a typical 
case are prcsented. The proposed model allows optimization of the 
geometry and power rcquircmcnts, providing simultaneous 
reduction of initial investments and operation costs. 

DESIGN METHODOLOGY 

The design methodology can be summarized by the following 
basic stages: 

• Specification of thc Heat Exchanger; 
• Preliminary definitions; 
• Dimensioning; 
• Vcrification and 
• Optimization Analysis. 

Specification. Specification takes into account data of the 
process and mechanical design, and considerations about the 
appropriate construction material. 

The process data are: mass tlow rate; composition and phase 
of the fluids; inlet and outlet temperatures; hcat duty; thermal 
properties of the fluids; operation prcssures; maximum pressure 
drop; other information that can be important to the process. 

Preliminary Definitions. ln order to obtain an optimized heat 
exchanger for cooling hot solid particles, smallest area of platform 
and acceptable global pressure drop are desired. 

Shallow gas-solid fluidized bed systcm (bed height :::; I O cm) 
with water inside the immersed tubes, is recommended according 
to thc literature. ln such cquipment the hypothesis of vertically 
uniform temperature and horizontally adiabatic shallow fluidized 
bed is usuall y v e ri fied. 



The average bed temperature (T") and the exit gas temperature 

( T!'.u ) are related to the inlet and outlct solid tcmperature ( T'; and 

T,, ) as: 

T. +T,. 
'T - .\, · o T 
Jh- = }!,, 

2 
(1) 

Due to the high values of thc particlc-to-gas heat transfer 
coefficients in fluidized bcds, the hypothesis of thermal 
equilibrium between particle and gas is assumed. 

According to the literature, a minimum relationship of 6: I 
between the length and the width of the bed platform is required to 
pro vide a flow just in the direction of the equipment length. 

Dimensioning. The dimensioning can be divided by the 
following two stagcs: 

• dimensioning of the heat exchanger; 
• dimensioning of the distributor plate. 

Dimensioning of the Heat Exchanger. At this stage the arca of 
the platform (S), or arca of cross section of bed is defined, as: 

S=~ (2) 
P K · Uo 

where the superficial gas velocity , u" , was admittcd as twicc the 
particle minimum fluidization velocity, u..,1 . 

The gas mass tlow rate, mK, is obtained with the following 

rclationship: 

. º"· 
mg = c

1
, (r, -T, ) 
g I'I U "' 

(3) 

where Qd is the desired cnergy rate transferrcd to the gas and 
K 

the energy, Qd is obtained through an energy balance in the heat 
K 

exchanger: 

Qd = Qd + Qd + Qrad ' 
J I\' K 

(4) 

where Qd, is the heat transfer rate for the water tlowing inside the 

tubes and Qrad is the heat transfer rate by radi ation and Qd, is the 

heat transfer rate removed from the hot parti eles, thcrefore: 

,;,, c p. (r, .. - r,. ) = Ú!wc,, (rll' -TI\'")+ IÍ!,cp (r, -T,. )+ Qrad · .\ ., ·o w o t ,., R t-tJ "I 

(5) 
The desired value of the heat transfer rate leaving the solid 

material is: 

(6) 

The fraction of Qd, removcd by the watcr tlow, Qd, ,is 

estimated about 75% in order to obtain the smallest transfer arca 
with the smallest air discharge. For an initial estimati.on of the 

geometry Qrad is considered zero. Therefore º" is considered 
< 

25% of the energy rate removed from lhe solid, Qd, . Through (2), 

thc arca of platform is estcemed. While the required heat transfer 
arca is obtained with the following cquation: 

A= Qd,. 
Ud ·DMLTd ' 

(7) 

where 
1Th -T )-(Th -T ) 
\ i I H·'o o H', 

DMLTd = ' ( ) 
Th -Tw 

l 'd {) 

.n (r h, -Tu·, ) 

(8) 

where the following inlet and outlet temperatures are supposed: 

T,_ +T,, 
T. = . ' o• 

h,d 2 (9) 

and 

0,0 = T,u (JO) 

The estimated overall heat transfer coefficicnt, Ud , is 
obtained through the following relationship: 

1 1 1 
-=-+- (11) 
U d hhd lz.vd 

where hh e h"' are the bed-surface and water surface heat 
d d 

transfer coefficients, respectively, for dimensioning. For initial 

calculation of hh" it is necessary to consider the presence of the 

tubes bundle. Then, according to Botterill [1986]: 
(12) 

with hh calcu1ated by Zabrodsky et ai. [1976] correlation, for 
dnuu 

parti eles of the group B of Geldart: 

hh =35.s(p r (k r6 (d )-036 (13) 
iluw.l p g f1 

The immersed tube length , L,, is obtained from: 

A 
LI= (14) 

;r . dr ·llr 

Dimensioning of the Distributor Plate. For the present work 
conditions the stand-pipe distributor was selected. The bed 
pressllre drop is defined as: 

and 

Pb = p,(l-eh) 

The orifice diameter was admitted as: 

dor= 4-dp 

The bed equivalent diameter, De. is: 
4S 

De=---
2C+2B 

and the distributor plate pressure drop, MP , is defined as: 

(15) 

(16) 

(17) 

(18) 

(19) 

or with a minimum in ali cases of about 3,44 kN/m2 
, according to 

the literature. 
The number of orifices, No, and wall thickness, I, of thc stand 

pipe is admitted. The internal diameter of the pipe is: 

díllf = 1.5dor ..{N;; 
The orifice discharge coefficient, Cd, is calculatcd by: 

( ]

0. 13 

Cd=0.82 -
1
-

dor 

and the gas velocity through orifice is calculated by: 

Uor=~ 

(20) 

(21) 

(22) 

The number of orifices, N"" and the number of pipes, Nsp .. . by 
platform arca are, respectively: 

and 

u0 4 
Nor =------

Uor Jr ·dor 2 
(23) 



Nor 
NsfJ., = No 

and, finally, the number of stad pipes is: 

Nsp = Nsps ·S 

(24) 

(25) 

The triangular pitch of the pipes, P, and the distance between 
the orifices and the pipe ' s head , H, are, respectively, calculated 
by: 

P=--1 

~ Nsps · sin60" 

(26) 

and 

H 
1 [ 6 {ll - ll . )]0.4 =-- ~o m/ 

g
0.2 . 

n. N",. 
(27) 

The stand pipes hei ght, Hsp, was admittcd as twice the stand 
pipes pitch. 

Verification. Verification consists of lhe termohydraulic 
performance evaluation o f the heat exchangcr proposed by thc 
previous procedure. lt allows the deterrnination of the real hcat 

transfer rate, Q,. . lf Q,. = Q11 , and the system is working with 
_\ .I .1' 

acceptable prcssure drops , the proposed configuration is adequatc. 
Also the distributor platc geometry is dynamically verificd. 

The vcrification steps are: verification of criticai geomctric 
parametcrs; calculation of the real heat duty; verification of 
distributor plate geomctry, calculation of the prcssure losses; 
pertormance cvaluation and optim.ization analysis. 

Verification of Criticai Geomctric Parameters. Knowing the 
geometry and the process conditions. this verification checks 
requirements as: allowable physical spacc; tlow arrangcment; 
number of tubes and diameter of the tubes. 

Calculation of the real hcat duty. Q,., : 

Q,. = Q,. + Q,. + Órad 
J 11" g 

(28) 

where 

Q,.., = A·U,. ·DMLT, (29) 

and the real overall hcat transfer coefficient , U,.. is calculatcd with: 

1 1 1 
-=-+--+R 11 all +R; (30) 
U r hb, h,. , 

For the initial calculation of h1 , the influcnce of the 
'• 

immerscd tubes must be considered. Therefore, according to 
Elliott et ai. [ 1971]. a correction factor, f, varying from 0.90 to 
0.75 according to the tube pitch, will be used: 

h h = f. h" 
r 'nua 

(31) 

For the calculation of the real maximum heat transfer 

coefficient, hh , the experimental correlation of Andeen and 
'ma.\ 

Glicksmann [ 1976] for shallow fluidized beds will be uscd. 

h 

{[ I 
2 ]]o~ h dt Jil d . p ~ = 900(1- E ~ t ·' d 3 J1 R 2 

kR A PR Jlg p P, g 

( J0.3 l'\:l'g (32) 

Bed porosity is obtained from the Basu et ai. [1978] proposed 
correlation: 

-i(J~ 

{ 

)
0 ]3/i 1006 0.376] 

14,341(11 0 - 11 111r. d p Ps 

E = I - (1 -E mf I+ O 937 0.126 
"mf Pg 

(33) 

The fouling factor , R1 , and conduction resistance, R .. an , are 
considered worthlcss for this type of heat exchanger. The water 

heat transfer coefftcient, hw, , is obtained from correlations 

developed for liquid flow inside tubes. 

The real logarithmic mean temperature difference, DMLT,. 
Pécora and Goldstein lI 987] proposed a methodology for 
obtaining lhe real log-mean tcmperaturc differencc, DMLTr . An 
interactivc çalculation is developcd using balance of energy 
among th<; three currents: gas , watcr and solids. Analysis is made 
in a lluidized bed divided in stages along its length , as shown in 
fig. I. A number N of stages is admittcd. ln cach stage, valucs are 
arbitrated to the exit temperaturcs of the particles and of the gas, 
T,.n-

The heat transfer rate for thc particles. gas and water in each 
stagc is given by: 

q_,·,n = 1n,. ·c p , · (T,·,n·- l - T,, 11 ) 

. 111 R 
q, =-·c ·(T T ) ~ ,n N PJ.: s,n - R; 

and 

qw,n =qx,n -qg ,n 

The water temperature in lhe cxit of cach stage, T., . 
obtained: 

q".·" +T
11 

•• n+l T~v.n 
111a· ·CI'w 

(34) 

(35) 

(36) 

is then 

(37) 

This allows calculating the log-mcan tcmpcrature diffcrence in 
each stagc, DMLTn: 

DMLT = (T,~.n - T"'.ll )- (T, .. n - T". n+l) 
n , 

(T' - ) ln x.n T, ... " 

(T, .. n- T"·.n+l) 

(38) 

where T,~11 corresponds to thc equilibrium tcmpcrature bctween gas 

and particles beforc the heat loss to the immersed tubes: 

' _ -T, exp . 
(

pR ·U 11 ·S CI'K J 
T, n - T., + (T,·,n - 1 R, ) 

111 
. c . N 

• ' ('>t s PI 
(39) 

Then . the water heattransfer rate can be vcrified by: 

U,.·A·DMLT11 

q".·" = N (40) 

and the exit temperatures of the particles and gas at each stage , 

T,,n , can be verified through equations (34) to (36). Comparing 

with the values arbitrated at the beginning of the calculations we 
can decide if more itcrations are nccded. lf there is a significant 
diffcrence between arbitratcd and calculatcd temperature profiles, 
ncw calculations are nccessary until an acccptablc diffcrence of 
I 0% is obtaincd. Thc tempcrature pro files obtaincd are like thc 
shown in Fig. I. 
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Figure I - Shallow tluidi zed bed dividcd in stages and 
tcmperature profiles. 

Therefore, the real log-mean temperature difference, DMLT,, 

DML~ 
( ~' - ~ •. ) - (~, - T,,. ) 

Ir ri o I 

(41) 

(~' - T,, ) 
ln 'r 

0 

( ~' - T,,. ) 
" ' 

wherc: ~~ = T, 1 'r ., 

Yerification of the amount of energy transferred by radiation, 

QraJ . According to Howard [ 1989], radiation is worthless for 

bed tcmperaturcs below 600"C but, foreseeing beds working with 
higher temperatures, the energy transferred by radiation is 
obtained through the correlation developed by Molerus et ai. 
[ 1995-11], where: 

Q rtul = hrad (~, - T,, ·a/1 )A (42) 

The radi active heat transfer coefficient, hrad• is calculated by 
the rcl ationship: 

(43) 

Ycrification of Distributor Plate Geometry. At this stage, the 
operation conditions of the generated distributor plate are tested. 
The distributor plate vcrification can be summarized by the 
following stages: 

• gas uniform distribution through orifices: 

11~, 
L1P,. < ---

100 
where 

(44) 

4!í.'1 

and 
nd2 

A. a 
t=--

4 

• stable opcration of the orificcs: 
16p ~ u0 

--------"----2 > 800 

( d"' 
2 
nN0 ,Cd) 

• non formation of severe gas bypassing: 

• total operation of the orifices: 

( 1 - ; rsp · Ps (1 - Em/ )g 

( 
u,r J2 < L1PP 

}- - -

uu 

• death zones elimination: 

r~ ( \, 2 f·"'5 jU.62 111· -111· flint + dint > p 
m.f 

where 

and 

U· 
lmj Tr ) 

-d,-11 ,- Nsp, 4 . 

• opcning ratio: 

Tr 2 
0.5 < JOON",.-d0 ,. < 3 

4 

(45) 

(46) 

(47) 

(48) 

(49) 

(50) 

(51) 

(52) 

(53) 

Calculation of thc Pressure Losses. The total pressure drop is 
defined as: 

M=~+~ ~ 

Therefore the power required for gas pumping is obtained: 
. L1P ·til~ 
W=-- (55) 

p~ 

1

º,. -Qd I Performance Evaluation. if sf4Js s s /0 % and M < L1P d'"'" 

the shallow tluidi zed bcd heat exchanger is dimcnsioned for the 
desired hcat duty and with acceptable pressure drop. Otherwisc, a 
new geometry should be generated and verified. 

Optimization Analysis. A computer program in C++ was 
developed with the presented design methodology and severa! 
configurations were tested. 

After performance evaluation of ali the generated 
configurations, there must be a couple of potential solutions but 
probably just some of them are good options. Not using the 
available pressure drop suggests improvements in the design as 
the basic cost of a shallow tluidized bed heat exchanger is mostly 
a function of requested heat transfer arca and necessary pumping 
power to assist the spccification. The design parameters used in 



the optimization procedure are heat transfer area, platform area, 
bed depth and blowers' pumping power. 

RESULTS AND DISCUSSION 

The proposed procedure was applied to the typical case 
showed in table l: 

Table I - Shallow Fluidized Bed S,eecification 
Fluid T, ["C] To["C] 1i1 [kg/s] p[kglm'] c,[kJ/kg K] k [W/m K] Jl[kg/m s] 

sand 1 850 óU 0.28 ---- ---0.800 2600 

air 60 0.485 'e I .005 

0.35 

0.051 3.43·10; 
1.049' 

water 25 80 I 000 4. I 87 0.65 5.60·104 

1 d,; 200 Jlm and <1>; 0.80- '455"C- '60"C 

With the purpose of verifying the proposed design method, the 
influencc of the superficial gas velocity and tube diameter on the 
heat transfer area and platform area were evaluated. Fig. 2 shows 
that a decrease in the heat transfer area and in the platform area 
were obtaincd, with the increasc in the superficial gas vclocity, as 
observed by Vedamurthy et al (1990). Aihara et ai (1993) obtaincd 
an equivalent result for Nusselt number, using the correlation of 
Andeen e Glicksman (1976). As the velocity increases, the bed­
wall heat transfer coefficient increases. Consequently, the surface 
area exhibits the opposite trend. 

<t . 
<I 
LtJ 
a: 
<I 
11: 
IIJ 
11. 
V) 

: ·~ r~· 
o <t a:: 

ir 1. 4 f-
f-

I I I 1 :>i s 1 
0.. I 

2 3 4 

SUPERFICIAL GAS vaOCITY TO MINIMUM FLUIDI­
ZATION VELOCITY R A TIO 1 ( u0 I U•f I 

Figure 2 - Heat transfer area and platform area versus 
superficial gas velocity 

Fig. 3 shows the relations between the platform area, S, and 

the real heat transfer rate, Q,., for three different tube diameters. It 

is noted that, for a fixed tube diameter, the real heat transfer rate 
decreases as the platform area increases, due to the decrease in the 
superficial gas velocity with the consequent reduction in the bed­
tube heat transfer coefficient. It is observed that an increase in the 
tube diameter provokes a reduction in the heat transfer rate due to 
the decrease in the bed-tube heat transfer coefficient, as expected. 

Fig. 3 shows that, for two tested configurations, the real heat 
transfer rate equaled the desired heat transfer rate. Tested 

situations shown below the line Q,. = Qd represent heat 

exchangers without enough heat transfer area. Situations above 
this line represent heat transfer arcas bigger than needed. 

Fig. 4 shows the intluence of the parti ele diameter on the heat 
transfer area with a fixed heat duty. The heat transfer coefficient 
decreases with an increase in solid particle diameter and the heat 
transfer area exhibits the opposite trend. This qualitative trend is 
in agreement with the reported findings in the literature (Grewal 
and Saxena, 1980). The decrease in hb with an increase in particle 
diameter is explained as predominantly due to an increase in the 
average gas conduction paths between the heat transfer tube and 
the first row of particles and between parti eles. 
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Figure 3 - Heat transfer rate in function of tube diameter and 
platform area 

The increase in the gas conduction path increase the resistance to 
heat tlow. Further, the particle surface area per unit volume of the 
bed is larger for small particles and therefore small particles are 
more efficient in exchanging heat with the surface. 

NIE 2.1 

o.zo 0.22 0.24 o.2e o.za o.30 0.32 
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Figure 4 - Heat transfer area in function of particle diameter 

Table 2 shows the values obtained for 15 possible 
configurations for the typical case studied. 

The configurations number 14 and 15 are related to pneumatic 
transport situations and can't be used in shallow fluidized beds. 
Configurations number 6 and 7 show good results but the gas 
velocity used was very close to the minimum tluidization 
velocity, what is not safe to fluidization maintenance. 
Configuration numbcr 12 has the sarne advantages of numbers 6 
and 7 and provides a safer tluidization condition but the pressure 
drop is bigger than the others. Configurations I and 2 shows the 
smaller pressure drop and good results too. The others 
configurations differ in one or more design parameters so, the 
final chosen configuration is mostly a function of tube costs, pump 
power required, installation costs, construction and maintenance. 

CONCLUSIONS 

This work proposes a methodology for the optimized 
thermohydraulic design of a heat recovery system with shallow 
gas-solid fluidized bed. The thermal design of a typical case was 
analyzed and the possible configurations were discussed. The 
program developed with this design method presented good 
performance and showed the intluence of the tested parameters 
conform to the literature. 
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Table 2 - Potential Solutions for the Shallow Fluidized Bed Heat Exchanger 
No n, L, w 

1º'·~~"· 1 (%) 

c B 
[m] [W] [m] [m] 

1 23 111 ,39 96 ,38 -9,43 4,84 0,81 
2 24 112 ,54 96 ,38 -7,76 4,69 0,78 
3 27 130,76 177,68 -0 ,36 4 ,84 0,81 
4 35 169,51 158,84 9,87 4,84 0,81 
5 20 73.57 296 .29 -9.55 3.68 0 .61 
6 29 172.01 170 .98 -6 .03 5.93 0.99 
7 27 160.15 191 .39 -3 .65 5.93 0.99 
8 23 73.99 164.40 -0 .35 3.22 0.54 
9 31 167 .85 157.37 1.76 5.42 0.90 
10 25 76.07 157. 59 2 .99 3.04 0 .50 
11 22 68.78 373.76 4.41 3.13 0.52 
12 22 66.94 394 .17 7.57 3.04 0.50 
13 22 65.25 373 .76 10.64 2.97 0.49 
14 ~5 46.26 189 .73 -11 .00 3.08 0.51 
15 15 45 .65 188.58 -10.80 3.04 0.50 
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NOM ENCLATURE n, · number of immersed tubes in the bed . 
N · number of stages. 

1/J - particle esfe ricity 
t: - bed porosity .. 

A - heat transfer area [m2
] . 

A;- plenum entrance orifi ce area [m2] . 

B · bed width (m]. 
c" - specific hcat[Jikg K] . 
C · length of lhe heat recovcry [m] . 
Cd- coeffi cient of di scharge. 
De- equivalent diameter [m). 
d - diameter [m]. 
d, · plenum entrance orifice diameter [m]. 
d,m· internal diameter of the stand pipe (m]. 
dp - particle diameter (m) 
DMLT - log-mean temperature difference. ["C]. 
f · correcti on factor due to the tube pitch. 
li · gravity acceleration [m/s2

]. 

h· heattransfer coefficient[W/m2 "C] . 
H di stance between the orificcs and the 
pipe' s head [m) . 

Hsp· stand pipes height [m]. 
k · therrnal conductivity [W/m K]. 
1- length ofthe stage [m) . 
L - height [m) . 
L, ·total Iength of the immcrsed tube[m] . 
m • mass rate[kg/s]. 

Nsp- number of stand pipes by platform area [11m2
]. 

Nsp ,- total number of stand pipes. 
No- number of orifices per stand pipe. 
p - pitch among the tubes(horizontal and vertical )[m]. 
P- pitch among th~ stand pipes [m] . 
q · heat transfer rate by stage [W] . 
Q - heattransfer rate [W]. 
R,""" -conduction resistance [m2 "C/W] 
R1 -fouling fac tor [m2 "C/W] 
S · bed platfonn area [m2

] . 

I · wallthickness of the stand pipe [m] . 
T - temperature ["C] . 
T' · intermediary gas-solid temperature ["C]. 
T,, , · bcd temperature atthe stage n ["C] . 
u · velocity [m/s]. 
u, · gas superficial velocity[m/s] . 
U - ovcrall heat transfe r coefficient [ W/m2 "C] . 
V · flow rate [m1/s]. 
W · power required for gas pumping [W]. 

Greck symbols 
p - dcnsity [kg/m 1

]. 

E - emitance. 

11 - dynamic viscosity[kg/m s]. 
L1P - pressure droop[N/m2

]. 

L1PJi•p · available pressure droop [N/m2
] . 

L1P, . orifice pressure droop [N/m2
]. 

a - Stefan-Boltzmann constant. 

Subscripts 
i - inlet conditions .. 
o - outlet conditions. 
or- orifice. 
b - bed . 
d - desired conditions 
li - gas. 
j - orifice outlet. 
max - maximum. 
mf · minimum fluidization . 
n - number of stages. 
p - di stributor plate. 
r · real conditions. 
rad- radiation. 
s - solid . 
t -tube. 
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RESUMO 

No trabalho apresenta-se o modelo matemático de extração de óleo vegetal em leito contínuo. O 
modelo considera: percolação da miscela atra1•és do leito; difusão do óleo pela miscela; transferência do 
óleo da fase poro à fase "bulk"; passagem do óleo entre as fases poro e sólido. O modelo desenvolvido 
para leito móvel contínuo espelha os processos principais em extrator industrial do ripo "De Smet". 
Apresenra-se alguns resultados numéricos. 

INTRODUCÃO 

No Brasil um dos setores importantes da indústria brasileira de 
alimentos é a produção de óleo vegetal de sementes (soja, arroz, 
girassol. .. ). Para a extração do mesmo são utilizados dois tipos de 
equipamentos: contínuos e descontínuos. Atualrnente, na indústria 
brasileira, usam-se instalações contínuas, predominantemente do tipo 
"Rotoccll" c ·• De Smct ". Nestas realizam-se várias operações: 
preparação da matéria prima, operações de transporte, cxtração do 
óleo, evaporação do hcxano contido na misccla, etc. 

Uma das operações mais importantes c complexas é a cxtração do 
ólco(Fig.l), que inclui o movimento cm meio poroso e o 
enriquecimento do hexano, a transferência do óleo da fase poro à 
miscela, a passagem do óleo da parte sólida da matéria prima para os 
poros da mesma, etc. Para determinar as características dos cxtratorcs, 
a modelagem matemática praticamente não é usada. Habitualmente, 
usam-se dados e gráficos baseados cm levantamentos empíricos 
(Hugot, 1977 e Kamofsky, 1986) que condiciona gastos consideráveis 
para projeção, melhoramento e funcionamento destas instalações. Por 
isso, a modelagem matemática toma-se necessária para projetar os 
extratores com maior confiança e determinar os regimes ótimos de 
funcionamento. Recentemente Majumdar et ai ( 1995) elaboraram o 
modelo da cxtração em leito fixo e realizaram as simulações 
numéricas. Apesar deste tipo de equipamento já não ser utilizado, este 
modelo é importante para determinar as características do processo de 
extração e as propriedades da matéria prima. Usando os seus 
resultados no presente trabalho desenvolve-se um modelo matemático 
de extração do óleo em leito móvel (contínua). 

DESCRIÇÃO DOS PROCESSOS 

Antes de considerar os processos em leito contínuo 
descrevemos as propriedades da matéria prima, da miscela na 
fase poro e da extração do óleo em leito fixo. 

A matéria prima é uma massa especialmente preparada de 
sementes para facilitar a extração. Ela consiste de partículas (com 
tamanhos menores do que as sementes) e dois tipos de 
porosidade: 

-externa (os espaços entre as partículas); 
-interna (os espaços que existem dentro da partícula, as quais 

podem ser preenchidas por óleo ou por miscela). 

-1(1(1 

A misccla (as vezes chamada a fase "bulk") é uma mistura 
líquida entre o bexano e óleo. No início da "lavagem" a miscela 
inclui somente o hexano (que tem a propriedade de extrair óleo 
da matéria prima) c depois da "lavagem" alguma parte da 
misccla é ocupada por óleo. 

A fase poro é a mistura líquida que penetrou dentro da 
partícula (nos poros internos); ela tem uma concentração de óleo 
mais alta do que a fase "bulk''. 

O leito fixo (Fig. I), é imaginado como uma coluna vertical, 
onde a matéria prima fica depositada, na qual a miscela inicial 
entra no topo. Depois, por percolação ela vai para baixo através 
dos espaços existentes entre as partículas da matéria prima e 
capta o óleo das mesmas. A mistura enriquecida, sai na parte 
inferior do leito. Durante de extração ocorre a difusão oposto ao 
deslocamento, dentro da fase " bulk". 

Entrada de miscela(hexano) 

Saída de miscela 
enriquecida 

Fragmento B 

Figura I -Esquema principal de processos em leito fixo. 

- Misccla (fase "bulk" ); 2; 4- Fragmento da miscela c difusão 
do óleo da fase poro: 3 - Fase poro; 5 - Difusão do óleo pela fase 
"bulk"; 6- Fase sólida da matéria prima e passagem do óleo à 
fase poro: 7- Partícula da matéria prima. 



Cada partícula além de fase poro, possui uma fase sólida que 
contém certa quantidade do óleo. Na diminuição de sua 
concentração na fase poro o óleo sai da fase sólido. A diferença 
do leito fixo do leito contínuo é que neste tanto a miscela como a 
matéria prima se movimentam. 

Um exemplo típico da extração em leito móvel é o extrator 
"De Smet" (fig. 2), que é composto por um corpo horizontal , em 
forma de vagão ferroviário, onde uma correia transportadora com 
tela de aço perfurado desloca-se lentamente. Na moega de 
alimentação, a matéria prima, já recebe o primeiro banho de 
miscela concentrada, para assentar. A seguir, na medida que 
avança, a massa recebe banhos através das bombas, cada vez com 
miscela menos concentrada, até receber hexano puro (último 
banho). Antes de chegar ao ponto de descarga, a matéria prima 
sofre um tempo de escorrimento. Neste trabalho é desenvolvido o 
modelo de extração de óleo vegetal para um fragmento principal 
(Fig. 3) do extrator " De S met". 

Entrada de miscela 
concentrada 

Entrada de Entrada de 
solvente puro 

Saída de miscela forte Saída de matéri a prima 
para o desolventizador para o desolventizador 

e tostador. 

Figura 2 - Esquema da cxtração em equipamento "De Smet" 

ESQUEMA FÍSICO 

Neste fragmento , a miscela (com velocidade V(m/s) c 
concentração de óleo C,n) sob força da gravidade move-se de 
cima para baixo. A matéria prima (velocidade u(ml.s) , 

concentração c~:; ) move-se sob a ação do transportador cruzando 

com fluxo de miscela. A extração do óleo em miscela ocorre cm 
campo de suas interações. As velocidades u e V são constantes 
durante todo o processo, mas as grandezas C, C'' são funções das 
coordenadas x e z. e do tempo (até o momento de alcançar o 
estado estacionário). 

O esquema físico do leito móvel utilizando o esquema 
proposto por Majumdar at ai ( 1995), considera os seguintes 
fenômenos em sua interligação: 
- o regime transiente do funcionamento; 
- a transferência de óleo da fase poro para fase "bulk" devido a 
diferença de concentrações; 
- transferência do óleo por difusão, em todo o campo de cxtração 
, no sentido oposto ao fluxo da misccla; 
- passagem do óleo entre as fases sólido e poro ; 
-o movimento da misccla com velocidade V; 

-o movimento da matéria prima (com velocidade u ); 
São assumidas as seguintes hipóteses simplificadoras: o óleo 

é considerado um componente simples, c a parede celular foi 
totalmente rompida; a porosidade externa da matéria prima é 
constante c uniforme; a porosidade de uma partícula é constante c 

uniforme: a temperatura em tuJo campo ~ ..oonstantc e uniforme; 
no processo de extração não é gerado calor de mistura; existe 
relação de equilíbrio entre as fases poro e sólido; a difusão entre 
o óleo e hexano determina-se por processos moleculares e não 
depende das velocidades da matéria-prima e da miscela. 

MODELO MATEMÁTICO 

Entre os conceitos conhecidos amplamente, o modelo aplica 
os seguintes conceitos específicos: 
E" - porosidade interna da matéria prima onde está a fase poro ; 

Eh - porosidade da matéria prima (espaços ocupados pela fase 

" bulk"); ai' -área de contato entre a fase poro e fase "bulk" em 

unidade de volume da matéria prima (1/m); d,- diâmetro 

condicional das partículas da matéria prima (m). 

V e C;n da 
miscela 

V, C, (C, > C;n) 

u , c;;; da matéria 

prima 

Figura 3 - Fragmento da extração de óleo em campo dos fluxos 
cruzados. 

x,j 

I,m 1' 1 

u 
I 'J 

n,m n,1 

Figura 4- Esquema de divisão do campo de extração 

Determinamos o campo de extração como o retângulo com 
altura L (m), na direção z e largura H (m), na direção x. 

Dividimos este campo uniformemente em elementos (i,j) de 
acordo com a Fig. 4, onde i = l...n e j = l...m. Então cada 
elemento possui área &~ onde: 

H L 
~x=- e ~=- (I) 

m n 



Para o elemento (i,j) do campo podemos escrever a correlação 
inicial para a concentração do óleo na miscela, C;J : 

(CHM_C:r.) 
•~•· '·' '·1 v(c c ) Eh'-'=· 1'.1: =Eh&& i-J,j- i,j 

I 2 

(CI·-C·) (c.-CI·) 
D .A 1- ,) I,J D .A, /,} I+ ,J + AJJ'-'X Eh - AJJ-->' Eb & & 

3 4 
(2) 

(C· 1-c) (c -C· 1 ) 
D .A. 1,)- I,J D .A. 1,] 1,]+ 

Ajj'--"C Eh- AJJ--"'· Eh 
& L'.t 

5 6 

+(1-Ehl&&KraP( C('; -ci,J) 
7 

Os termos numerados da equação (2) têm as seguintes 
significações: I - alteração da concentração C dentro da camada 
durante o tempo Llr, 2 - alteração da concentração C por causa 
do movimento da fase miscela; 3,4,5 e 6 - termos que refletem a 
difusão do óleo pela miscela; 7 - termo que espelha a 
transferência de óleo da fase poro para a fase "bulk". 

Simplificando(2) e realizando a passagem do limite, obtemos 
a equação da continuidade de óleo na fase "bulk": 

ac =-Vac +DAs(a
2
c + a

2
c t 

a1: az ax2 az 2 
) 

(3) 

+ (1 - Eh) K a (C I' - C ) 
Eh j P 

onde DAR é o coeficiente de difusão (nl!s), K1 é coeficiente de 
transferência de massa (m!s) e ré o tempo (s). 

A equação inicial para a alteração da concentração da fase 
poro é o seguinte: 

(cp(r+t.r)- cp(r)) 
(1-Eh)AtL1zEP ~., '·' =--(1-EhX1-EP) 

L1r 
(4) 

( (r+t.r)_N .) X p I 
N;,J '·1 K a &&(1- Eh C; 1.- Ci,J j+ X J P , 

2 3 

+ u&q1_1 (1- Eh )E P - uL1zC/:; (1- Eh )E P 

4 5 

Os termos numerados da equação (4) têm as seguintes 

signiticações: I - alteração da concentração CP durante o tempo 

Llr; 2 - alteração da concentração do óleo na fase sólida (N) 

durante todo o Llr; 3 - diminuição de CP por causa da 
transferência de óleo da fase poro à fase miscela; 4,5 - alteração 

da concentração CP por causa do movimento da matéria prima. 
Depois das transformações simplificadas e considerando a 

correlação de equilíbrio entre as concentrações cP e N: 

dN 
dCP =Ed 

(5) 

onde Ed é o coeficiente de equilíbrio que é determinado 

experimentalmente, obtemos esta equação na forma diferencial: 

-l6X 

êJCP 

ar 
K1aP(c~'-c) 

[ 
1-EP l EP 1--Ed 

EP 

êJCP 
u-­

êJx 

[ 
1-EP l J---Ed 

EP 

(6) 

Aceitamos para este problema que no início o campo preenchido 

de miscela C;n e matéria prima com C;~ uniformes. Também 

consideramos que na entrada a matéria prima (tig. 4) possui a 

C!~ uniforme e constante c que a miscela na entrada C,n 

também é uniforme e constante; admitimos que durante o 
processo de extração: 

na saída(z=L) a concentração C não se altera pela 
coordenada z; 
nas linhas de entrada e da saída da matéria prima (x=O, x=H) 
a concentração C não se altera pela variavel x. Neste caso 
são facilmente determinada as condições iniciais e de 
contorno: 

C=C;n para t =O O<;,x<;,H; O<;,z<;,L 

CP =C t, para t = O ; O<;,x<;,H; O<;,z<;,L 

C=Cen para O <;, t <;, r 1 ; z =O ; O <;, x <;, H 

CP=Cj;, para O<;,r<;,r1 ; x=O; O<;,z<;,L 

ac =O 
êlz 

ac =O 
êlx 

ac =O 
êlx 

para O ::; r ::; r 1 ; z = L ; O ::; x ::; H 

para O<;,r<;,r1 ; x=O; O<;,z<;,L 

para O ::; r ::; r 1 ; x = H ; O ::; z ::; L 

(7) 

No andamento da resolução do sistema das equações (3) e (6) 
com condições iniciais e contorno (7) é necessário determinar as 
dependências de C(x, z, r) e Cl'(x, z, T). Onde: 

VdP . 
Pein =-D ' 

AB 

Vd ,p v 
Re = --1 -; Sc=--

Jl p DAB 

A grandeza K1 é determinada pela fórmula: 

Kr 
ShDAB 

dp 

O número Sh é calculado pelas expressões: 

a) Sh=2,4Re0
·
34 Sc0

,4
2 em 0,08 < Re < 0,125 

b)Sh=0,442Rc0
·
69 Sc0

·
42 em 0,125 < Re < 5000 

(8) 

(9) 

(10) 

onde: p - densidade mássica da miscela; Jl - viscosidade da fase 
"bulk"; in- índice do valor inicial;J- índice do valor final. 

O algoritmo de resolução deste sistema (3) e (6) das 
equações diferenciais parciais está baseado no método das linhas 



(Lambert,J.D., 1993). De acordo com este método as equações 
(3) e (6) discretizam-se pelas variáveis espaciais x c z, 
conservando as derivadas temporais. Então para cada elemento 
interno (i,j) obtemos as equações diferenciais ordinárias: 

(II) 

()CP. 
'·1 

Jr 

u(CP 1 -C~') I,J- I,J 
( 12) 

Para os elementos de fronteira temos as equações distintas 
das correlações (li) e (12), pois é necessário considerar as 
condições de contorno. Por exemplo para o grupo dos 
elementos( i= I, j=2 ... m-l ), temos: 

dC;,; v DAB 
--· =-(Cen-C1 1

)+--, (Cen-2C
11

.+C71 ) 
dr & · &~ · -· 

DAB(C 2C c (l-Eh) p c + fu2 l.j-1 - I,J + l,j+l) + __ E_h_ Kla P ( Cl.j - l.j) 

()CP. 
__ I._J 

Jr 
u( C(';_1 -C('; ) 

[ 
1-E l 1---~' Ed 

EP 

(13) 

(14) 

No presente trabalho para resolver o sistema dessas equações 
utiliza-se o método de Rungc-Kutta. 

RESULTADOS NUMÉRICOS 

Utilizando o aplicativo desenvolvido (linguagem c++) foram 
realizadas simulações numéricas para as condições extraídas dos 
trabalhos (Majumdar, 1995 c Karnofsky, 1950) seguintes: 

Cen = 0,1 e C!~= 0,3; (entrada no campo) 

C;n =0,1 e C;~= 0,3 (dentro do campo); 

u=3mm!s; H=O,Sm; L=lm · d =0005(m)· .. p ' ' 

ar= 34,28(1/m); E"= 0.2032; 

J.1 = 3.2e-2 (Kg/(m·s)); p = 800 (Kg!m\ 

O campo da extração foi dividido em 15x20 elementos que 
provoca transformação das equações (3), (6) em 600 equações 
diferenciais ordinárias. Nas fig (5a ... 5e) e (6a ... 6e) estão 
mostrados os estados dos campos de extrações C e CP em vários 
momentos do tempo. 
I - O momento 't= I O s. No início os valores da concentração do 
óleo na miscela foram: C= !O% e cr = 30%, por todo o campo de 
extração. Por isso devido a grande diferença ~C=20% nos 
primeiros momentos ocorre com intensidade considerável o 
processo de saída do óleo da fase poro à miscela e no momento 
-r= I O s temos praticamente por todo o campo de extração C~ 15% 
e cr ~ 25%. Mas também revelam perto das zonas da entrada da 
miscela e de matéria prima, os sinais de deformação do quadro 
uniforme. 

2 - O momento 1:=30 s. As concentrações C e cr na parte maior 
do campo continua aproximar-se conseguindo os valores C ~ 
18% e cr ~ 22% . Mas aumentam-se a influência da entrada da 
matéria prima e da miscela. A concentração do óleo na miscela na 
região da sua entrada diminui-se até 12% e na região da entrada 
da matéria prima aumentam-se até 20%. A concentração do óleo 
na fase poro nestas regiões possui comportamento semelhante: cr 
~ 27% (perto da zona de entrada da matéria prima) e CP ~ 17% 
(perto da zona de entrada de miscela). 

3 - O momento 1:=50 s . As áreas da uniformidade das 
concentrações, c e cr ' formadas por causa da diferença cr - cin 
diminui-se essencialmente deixando na região afastada das zonas 
de entradas. Nesta região a diferença entre cr e C já praticamente 
invisível cr~20% e c~J9% (ou seja, existe o equilíbrio entre cr 
e C), ampliando-se as deformações do campo de extração 
condicionadas dos fluxos cruzados. Observamos que perto da 
entrada da miscela a concentração C conseguiu o valor C~l2% e 
fica praticamente com uniformidade. Mas a concentração cr 
nesta zona já não é uniforme sendo no intervalo cr =(16 ... 25)% . 
Na zona de entrada da matéria prima observamos a situação 
inversa: cr ~(25 ... 28)% (ou seja, crestá uniforme) mas C situa-se 
em intervalo C= (13 ... 23)%. 

4 - O momento 1:=90 s . No campo de extração as distribuições 
das concentrações C e cr estão próximas das distribuições 
estacionárias, mas no canto afastado das zonas de entrada ainda 
existe a pequena área da uniformidade C e cr . As tendências nos 
limites das entradas observadas no momento 50 s esforçam-se a 
saber: na entrada da miscela temos C= 11 ... 13%; CP= 13 ... 25% ; na 
entrada da matéria prima C=l3 ... 25% e cr=25 ... 30%. 

5 - O momento -r-250 s . O campo de extração já é estacionário. 
A área uniforme tinha sumido. A concentração C no campo pode 
ser caracterizada da seguinte maneira: 
-o mínimo de C está no ponto de entrada da miscela que é o mais 
afastado do ponto de entrada da matéria prima. 
- o máximo de C está no ponto contrário. 
- a difusão pelo campo influi consideravelmente na distribuição 
de C(no caso contrário a C na zona de entrada tem o valor 10% 
mas não, é 11 %) . A concentração cr distribui-se pelo campo da 
mesma forma possuindo máximos e mínimos nos mesmos pontos. 
Observamos que na zona perto do ponto afastado das entradas, no 
ponto (0;20) praticamente existe equihbrio entre C e cr (L'lC é 
pequeno), mas na zona perto do ponto (15;0) os processos de 
extração ocorrem intensivamente (L'lC é grande). 
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I. Foi desenvolvido o esquema físi co c o modelo matemático dos 
processos de cxtração do óleo vegetal num fragmento principal 
do extrator do tipo" De Smet" (cxtração por esquema" cruzado"). 
2. Foi criado o algoritmo (utilizando o método de linhas) e 
apli cati vo correspondente para: o leito contínuo. 
3. Foram obtidos alguns resultados numéricos que não tem 
contradições co m os fenômenos físico-químicos conhecidos e o 
aplicati vo desenvol vido pode ser util izado para prever as 
característi cas da extração no regime transiente e permanente. 
4. No trabalho presente foi reali zado um passo principal para 
cri ação de um modelo matemáti co completo do processo de 
cxtração cm instalação do tipo " De Smct" (fi g.4). 
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ABSTR ACT 

ln thi s work is presented mathcmatical modcl of vegetal oil 
cxtraction in packed bcd and moving bcd. TI1c models consider 
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miscella percolation in bcd ; oil diffusion in miscclla oil transfer 
of pore phase at " bulk" phasc;oil transfer of solid at pore phase. 

The moving bed modcl present the main processes in 
industri al extractor "De Smet". Numcrical results are presentcd 
by the both , packcd and moving beds. 
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SUMMARY 

The inverse design problem is the optimization of the design geomctry to obtain functional pcrformancc 
which depends on this geometry. This work presents an integrated, highly systematic and generally applicable 
approach to the inverse design problem. ln numerical terms the problem is formul ated as the multi-dimensional 
maximization of a target function. This target function is defined as the numerical result of a decision making 
matrix consisting of a sei of criteria, their weighting factors and a mark obtaincd for each cri teria. ln this paper 
the developed methodology is applied to the design of a straight blade turbinc mixer ccntrally placed insidc a 
cylindrical mixing vessel. 

INTRODUCTION 

Traditionally, design is govemed exclusively by intuition, 
ingcnuity and creativity of the engineer and therefore a good measure 
of arbitrariness and luck. This approach has yieldcd most of the 
ingenious and beneficial technical accomplishments to mankind and 
probably will continue to do so in the future. ln no way shall this be 
belittled by the following praise and outline of a more methodological 
design approach nor shall it be denied that every dcsign no matter 
how mcthodically conducted can only thrive on intuition, ingenuity 
and creativity. 

However, it is desirable to work methodical whercver 
possible for the sake of 

• transparency 
• repeatability 
• accountability 
Seldom is a design problem posed in a straight forward 

manner, i.e. a geometry can be directly derived from the rcquircd 
functional behavior of the object. More likely it is posed as an 
inverted design problem where the functional behavior is 
dependent on the design geometry or more gcnerally the choice 
of independent design variables, but the geometry can not be 
derived from the requirements. Further, no design of practical 
interest has to fulfill only a single requirement of its functional 
behavior and seldom are ali requirements of equal importancc. 
This type of problem is traditionally solved by trial and errar, 
evolution and experience. 

Designs that have to fulfill functional rcquircments and are 
related to tluid tlow are particularly difficult because of the 
nonlinear behavior of the tluid mechanics equations. 

Figure I shows the flow chart of an algorithm that was dcveloped 
through strong inspiration by methods developcd by Marshall ct ai. , 
1994. It tackles itcratively the task of optimizing the design. 

DESCRIPTION OF OPTIMIZATION METHOD 

Gp 
Input - Design Descriptors: 

Design Parameters 
lndependcnt Dcsign Yariables 

Initial G<]_metry 
_I 

Input - Define Decision Making Matrix/ 

g 

Target Function: 
Design Criteria 

Marking Functions 
Constraints 

Wei hting Factors 

I+ change geometry .,. 

Evaluate Decision Making 
Matrixffarget Function: 

Analysis 
Cri teria 
Marks 

Sum Targct Function 

p~ mum ?---+NO 

Y~S 

Output: 
Optimum Gcomctry 

Final Decision Making Matrix 

~ 
Figure I - Flow Chart for Design Optimization 

PUC 
RIO 

lf the goodness of a design can be expressed in a single 
number then the problem of finding the bcst design can be 
reduced to the optimization of a target function, F, which 
depends on a number of independent design variablcs, nv· 

F = F(xl,x2, ... ,Xm.) (I) 

The main task of the design optimization is to describe thc 
formulation of a target function that takes account of the varied 
design requirements in a rigorous manner. 

Definition of Design Descriptors. The first step in formulating 
the dcsign problcm is to establish a complete set of design variables 
and fixed paramcters, the dcsign descriptors , which describe the 
pertinent features of ali possible solutions to the problem,. These 
may contain geometry, material , colar, etc. Givcn the multitude of 
possible descriptors one must exercise restraint in only selecting 
those which signiticantly determine the function, c.g. where calor 
may be a significant vari able in detcrrnining the functional behavior 
of a solar collector it is probably less the case for a too! machine. 
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Furthcr, sincc only the design vari ables determine the 
dimension of the optimization problem, and therefore its 
complexity, it is advisable Lo makc as many descriptors into 
paramcters as possible bascd on previous cxperience or simple 
analysis of the physics involved in the dcsign. 

Criteria and ConstrainLs. The next step is to identify the 
criteria and constrainLs for the design , e.g. cost , safety, velocity, 
stress, efficiency, etc. 

The cri teria are the standards of judgment for thc goodness 
of the design and must be phrased in a numerical fashion . They 
will determine which features of the design will be rewarded and 
which will be penalized. Not enough care can be taken with their 
sclection , marking and weighting. 

Constraints limit Lhe possible design solution to a subset of 
the nv-dimensional solution space. 

Target Function. The target function is the combination of 
ali the criteria established. lts evaluation can be seen as a 
weighted averaging process. 

To evaluate the target function the marking functions as 
well as the weight factors of each criterion with respect to the 
others must be known. The value of the target function is a single 
number that expresses the goodness of one particular selection of 
design vari ables in the light of the identified criteria and 
constraints. 

The evaluation of each criterion may require a conventional 
analysis or analysis by computerized methods, such as Finitc 
Element Analysis (FEA) for stresses and natural frequencies, 
Computational Fluid Mechanics (CFD) for tlow patterns, 
pressure drop or efficiency or computcr based expert systems. 
Thi s analysis is integral part of the optimization to avoid any 
need for intermediate user interfacing. 

Optimization. For optimization of a multidimensional 
constraint problem a number of algorithms are available from 
mathematical software libraries. The algorithms suitable for this 
applicaLion have to make due without the expliciL evaluation of 
thc function gradient because it is generally not known. 

lnitially, a Direction Set Method was selected for this work. 
This method consists of sequential une-dimensional (I D) 
optimization in ali nv directions of the solution space of the target 
function. These dircctions of I D optimization are selected such as 
to gain the largest progress to the maximum for the specific shape 
of function to be optimized (PRESS et ai., 1992, eh I 0.5) 

To get started the algorithm needs an initial guess of the 
gcometry and a set of basis vectors for the solution space. These 
are selected as the nv unit vectors if no bettcr information about 
the principal directions of the target function exi sts . ln some 
cases this algorithm was not able to proceed to the (known) 
maximum of a target function without an initial guess very close 
to the actual maximum. 

Therefore, the optimization method was changed to a 
Downhill Simplex Mcthod (Press et ai., 1992, eh 10.4). This 
method needs not only a single starting guess (a nv-dimensional 
vector), but nv+ I vertices, the corners of a nv-dimensional 
simplex. This simplex is then retlected , stretched and contracted 
along the targct function ' s topology to arrivc ata maximum. This 
algorithm always proceedcd robustly to thc maximum of the 
target function regardless of the initial guess. 

GOVERNING EQUATIONS FOR MIXER 

The design optimization was carried out for a single turbine 
mixer of the tlat blade turbine type revolving inside a cylindrical 
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mixing tank. The geometry and nomenclature of this standard 
configuration is given in Figure 2. 

This definition sketch serves to illustrate the geometrical 
design descriptors 

DT tank diameter [m) 
DI impeller diameter [m) 
NB number of turbine blades [m) 
Q height of turbine blades [m) 
Hl height ofimpeller in tank [m) 
HL height of liquid in tank [m] 
Further parameters describe the tluid type, in the simple 

case discussed in this work the density, p, and the kinematic 
viscosity, v, of a Newtonian tluid. 

-T 
I -T-

Figure 2 - Definition Sketch of Mixing Tank with lmpeller 

The first principal quantity of interest is the amount of 
power consumed by the mixing process. Dimensional analysis 
according to lhe Buckingham n-theorem (STERBACEK, 1965 or 
HOLLAND, 1966) yields a relationship between the non­
dimensional numbers 

power number, Np 
p 

• (2) 
p N 3 

· D/ 5 

Reynolds number, R e 
N· D/2 

• (3) 
v 

Fraude number, Fr 
N 2 ·DI • --- (4) 

g 

with 

P hydraulic power consumption [W] 
N speed of impeller rotation [rpm] 
g gravity acceleration [m/s2

) 

Generally, the power number depends on both the Froude 
and Reynolds numbers 

Np Np(Re,Fr) 

(5) 
where the dependency on Froude number is merely due to the 
effect of vortexing of the 11uid in the container which makes the 
mixing less efficient. The Froude number dependency of power 
consumption can be eliminated by placing suitable baffle plates 
on or near the wall of the container. The design of suitable baftle 
platcs is considercd a secondary design problem which can be 



solved independently of the principal design of the tank and 
impeller. Therefore, it shall not be subject to the further treatment 
of the design optimization and we obtain the relationship: 

N p = N p (Re) (6) 

This function, Np can be approximated by the product of a 
geometry dependent factor, C I, and a normalized functi on, <p. 

N p = Cl <p (Re) (7) 

The geometry factor, CI , the value of the power functi on at 
R e = I , is tabul ated by Sterbacek and Tausk, 1965 and Holland 
and Chapman, 1966 for a multitude of experimental results 
dependent on the following geometric variables: 

• relative impeller height, Q/01 
• relative impeller diameter, DIIDT 
• relative impell er height in tank, HIIDT 
• relative liquid levei in tank, HL/DT 
• number of impeller blades, NB 
ln the optimization algori thm an interpolation of CI at the 
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interpolation point X o in the 50 variable space was 

accomplished by a weighted average of ali available data. The 
weighting factors were selected to reflect a decreasing importance 
of data further away from the interpolation point, i.e. in verse to 

--7 

the distance squared between the point X o and this data point. 

Cw (8) 

I! c 
I -* 
i=l d;-

1! I 
I~ 
i= I d;-

for d; ~O 

cli for d; =o 
with 

--7 --7 

d; = lxi-xol 

The general shape of the normalized power functi on, <p, can 
be described by 

1-Re-1 for Re< IO 

0.214 · Re- 03
·'

1 for lO~ Re < 100 

rp(Re) = 10.040 Re0 m6 fo r 100 ~ Re < 1000 (9) 

0.01 3- Re0 198 for 1000 ~ Re < 10000 

0.080 for 10000 ~ Re 

The second quantity that is important to know in the mixing 
process is the time requi red to obtain a mixed solution. Khang 
and Levenspiel, 1976 presents results for Re > I 0000 and 
determines the mixing time by observing the decay of the 
amplitude of concentrati on of a solution that is admixed into a 
tank. 

Figure 3 shows the general shape of <p as well as lhe mixing 
rate number, Mx. 

with 

• 

Mx 

mixing rate number, 

/1/ (DI )2.3 
-i<lor 

K = decay exponent [ 1/s] 

( 10) 

The decay exponent, K, describes the exponential decay 
o ver time of the concentration amplitude that a sensor measures if 
placed at a fixed location in the tank during progressive mixing. 

-P.:t 

1000 

X 

::2: Q:;100 
• .D 

Q:; E 
.D ::J 
E c 10 
::J .... 
c Q) 
Q) ~ 

Mx 
~ Lee, R. E., et ai. -1 
~ Khang, S.J. and 

Levenspiel, O. 
E g_ 1 
:;: 

-- - interpolated . 
mE c .... 
:g g 0.1 
E 

--
~<p 

unconfirmed data I 
~ power number _j 

0.01 +-----;------r-----1 

100 10000 1000000 

Reynolds number, Re 

Figure 3 - Normalized Power Function and Mixing Rate Number 
· fo r Flat Blade Turbine Mixer 

It relates the time and remaining concentration flu ctu ation 
after addition of a substance of concentration I by 

A 2. e-K·r,, (1 1) 

with 
A = fin al v alue of fluctuation amplitude [-] 
tm = mixing time [s] 
Lee et ai., 1957 used in their experimental investigations of 

mixing time a visual observation of dye dispersion. The Reynolds 
number range covered is Re < fi5. To make the experiment al 
results comparable to thc ones by Khang and Lcvcnspiel, 1976 
thc final amplitude, A, that is comparable to a complctcly mi xcd 
dye solution (by visual inspection ) is considered to be 1 %. This 
makes the equivalent decay cxponcnt 

-ln(0.5%) ~) 
K = (L: 

l m 

and data from both publications can be plotted on thc sarne scale 
as seen in Figure 3. 

By interpolation betwecn thc known data the relationship of 
mixing time with the Reynolds number is given by 

Mx(Re) 

340 · R e - I .54 fo r R e< 46.5 

4.34 1011 · R e - 7 0 for 46.5 ~ R e< 65 ( 
13

) 

0.021 · R e o.:w for 65 ~ R e < I 0000 

0.5 for 1 0000 ~ R e 

APPLICATION OF DESIGN OPTIMIZATION 
METHODOLOGY TO MIXER 

Two-Dimensional Design Problem. The first application of 
the design methodology shall be thc optimization of on ly impeller 
diamcter, DI , and speed , N, for an othcrwise fi xed mixer 
configuration. This 20 dcsign problem allows a graphical 
representation of the target function and thercfore a check on the 
optimization algorithm. 

Thc fixed parameters of a given container and tluid werc 
selected to bc 

• tank diameter, DT = 0.1 m 
• number of mixer bl ades, NB = 6 
• impeller position, HIIDT = 0.33 
• impeller blade height , Q/DI = 0.25 
• Jiquid levei, HUDT = 1.0 
• lluid: water, p = I 000 kg/m3

, v= l.e-6 m2/s 
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Figure 4- Lines o f Equal Power, Mi xing Time and Encrgy Consumption in 20 Oesign Problem 

Figure 4 shows the !ines of equal powcr mixing time and 
energy consumpti on, in the 20 solution space 1hat is bounded by 
the constraints on the mixer impell er to be between I 0% and 90% 
of the tank di ameler. 

To define the target function the c ri teria were selected as 

• mixing time to obtain a completcly mi xed solution 
• energy. E. consumed during this time with 

E //11 · p (14) 

For the marking schemc a scalc of one to I O was selcctcd. 
The fo llowing marking funct ions, M 1 and M2, are designed to 
translate the values of the criteria into marks that relleet the 
desired behavior of the mixer. Clearly it is desirab le to have bolh 
, short mixing time and low cnergy consumption. Therefore, bolh 
marking function s display a negative slope. 

To mark lhe mi xing time eriterion it is assumed that the 
mixture consisls of reactive components whose individual 
slability is such that only within thc criticai time 10 a reaction can 
take place and thercafter no bene tit results from fL•rther mixing. 

-P~ 

Therefore lhe marking function reaches the zero mark at t,1 with 
no marks gai ned fo r longer mi xi ng time. 

1
10- :

0
° · tm for 1111 < t0 

MI (t/11) (15) 

O for / 111 ~ / 0 
The energy consumption on thc other hand yields ever 

lower marks with higher consumption asymptotically 
approaching zero whilc at vcry low energy leveis, lower than E0 , 

thc hcnefit of even lower encrgy consumption is in significant and 
does not earn higher marks 

{
10 for E<Eo 

M 2(E) 
I O E0 I E for E ~ E0 

Figure 5 shows the graph of thc two marking function for 
• criticai time, 10 = 5 s 

• cnergy threshold, E.1 = 5 J 

( 16) 
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Figure 5 - Marking Functions, M 1 and M2 

The weighting factors, WF1 and WF2, wcre in this cxample 
selected as unity for both criteria, expressing equal importance of 
mixing time and energy consumption. 

The target function, F, is now defincd as 

"c 
F(Dl ' N) =I Mi WFj (17) 

i=l 

with 
nc = number of cri teria 

Figure 6, displays the contour plot of the target function , F. 
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DI [m] 
Figure 6- Contour Plot ofTarget Function 

lt can be seen in Figure 6 that the unconstrained target 
function shows a maximum at 

• DI = 7.93 cm 
• N = 67.6 rpm 
Depending on the required accuracy and the initial guess it 

takes differenl computational efforl, i.e. number of evaluations of 
the target function , ITER. The existing maximum was reachcd 
regardless of the initial guess with only marginal intluence on the 
computational effort. For an initial master vertex developed from 
the point 3.0 cm, 70.0 rpm the intluence of the tolerance 
requirement for the incremental function value, FTOL, on the 
computational effort is summarized in Table I. 

Table 1 - 2D Design Optimization 

-171> 

unconstrained 

P<5 W 
P < 5 W and 
N > 60 rom 

FTOL 

I '7o 
0 .1% 

0 .01 '7o 
0.001 % 

lO"" 
10"' 

0 .01% 
0.01% 

!TER 

15 
31 
48 
64 
121 
I 31 
48 
67 

DI N F 
[cm] ['}'m] 
7.25 76.0 18.604 
7.8 1 69. 1 18.706 
7.87 68 .6 18.722 
7.92 67.8 18.724 
7.93 67.6 18.724 
7.93 67.6 I 8.724 
7.95 57.8 18.516 
7.80 60.3 18 515 

It can be secn that the number of function evaluations 
increascs significantly with an increase in the tolerance 
requiremcnt. On the othcr hand, the rcturn on thc improvcmcnt in 
the value of the targct function and the variables diminishes. A 
rcasonable. tolerancc requirement was considercd to be 0.0 I%. 

Having solvcd the unconstrained design problem 
(unconstraincd except for the geometry rcquircment of an 
impeller smallcr than the tank di amelcr) wc can procced to ask 
lhe question what the best dcsign according to our criteria is if 
the largest available drive can detiver a maximum of 5 W to the 
mixer. Tablc I also shows the results for the constrained cases. ln 
the powcr constrained case we fill find the bcst combination of 
diamctcr and speed at 7.95 cm and 57.8 rpm. 

Additional conslraints can be inlroduced. For examplc if 
the minimal drive speed dueto transmission restrictions is 60 rpm 
we will find the bcst impeller diamcter at 7.80 cm and 60.3 rpm 

An observation in this context is that lhe presence of 
constraints also incrcases the computational effort significantly. 

Multi-Dimensional Design Problem. Up to this point the 
real power of thi s mcthodology has not prcsentcd ilself very well 
because wc could have gained ali the insight aboul optimum 
dcsign without ever bothcring lo device an optimization 
algorithm. 

This nolion will falter immcdiately when we enter the 
multi-dimensional solution spacc. Where are the hills and valleys 
of the target function topology in nv dimensions? Thc tools of 
graphical representation of the targct function will not have thc 
powcr to solve this question for us. 

So the further discussion shall treat lhe optimization of an 
open tlat blade turbine mixcr for a volume of water of 7.85398 
Jiters (incidentally thc sarne volume as in lhe 2D examplc to have 
a point of reference). The six relevant variablcs are then 

• impellcr diametcr, DI [m] 
• impeller speed, N [rpm] 
• number ofblades, NB [-] 
• relative impeller height in container, HI/DT [ -] 
• relative impeller blade height, Q/Dl [ -] 
• relative liquid height in container, HLIDT [-] 
The impeller and tank diametcr and t,he impeller speed 

intluence directly lhe power, energy and mixing time criteria. The 
other variables only enler the power and energy crilerion via lhe 
geomelry factor C I. This makes for a group of variables with 
slrong and anolher group wilh weak intluence on lhe target 
function. Therefore, we will tackle the problem cautiously wilh 
an intermediate slep at lhe 3D design problem wilh DI , N and DT 
as variables. Table 2 summarizes the optimization results. 

Following lhe sarne slrategy as outlined on the 2D problem, 
i.e. starting from an initial guess of 3.0 cm and 70 rpm at a 
relative liquid height of 1.0 we go through a sequence of tougher 
and tougher tolerance requirements to assure a stable target 
func tion maximum. As a second check we start the search for the 
maximum from tbis just found maximum and confirm it is lhere, 
at impeller diameter 8.94 cm, 58 .7 rpm anda liquid levei of 1.07. 
Further, the target function has a higher value than what we 
obtained in the 2D case, i.e. we found a better solution. 



Ali thi s indicates that we could be satisfied and implement our 
optirni zed design. 

Table 2 - 3D Design Optimization 

FTOL I TER DI N HU I' 
[cm] [~m] DT 

initial 3.00 70.0 1.00 
fi nal l'lcl 26 8.52 58.7 1.07 18.871 
initial 3.00 70.0 1.00 
tina! O.OI '!o 75 8.92 58.9 1.03 18.904 
initial 3.00 70.0 1.00 
final Jo·' 145 8.94 58.9 1.02 18.905 
initial 3.00 70.0 1.00 
tina! Jo·' 18 1 8.94 58.9 1.02 18.905 
init ial 8.94 58.9 1.02 
tina! 10"' 13 1 8.~4 58.9 1.02 18.905 

However, thinking smarter we can also use the insight we 
gained on the 2D design and start the search fro m an initi al vertex 
at the 2D optimum. Table 3 shows the sequence of using the 
found solu tion as the new initial vertex and progress in this 
manner to another stable maximum. Ali we can do at thi s point is 
note that the target function at this maximum at impcller diameter 
7.27 cm, 107 rpm anda liquid levei of 1.90 has a higher target 
function value than the previous found which makes that 
maximum onl y a local one. 

Further quest into so lution space starting from 500 rpm 
yields a maxirnum at 473 rpm which proves not to be stable by 
the restart from itself, but converges onto the previously found 
absolute maximurn. 

Table 3 - 3D Design Opti mization 

FTOL I TER DI N HU F 
[cm] [ m] DT 

initial 7 93 67.6 1.00 
fmal IO ' 197 7.27 82.3 1.90 19.2 17 
initial 7.27 82.3 1.90 
final 10"' JJO 7.27 107 1.90 19.397 
ini tial 7.27 107 1.90 
fina l 10"' 160 7.27 107 1.90 19.397 
init ial 3.00 500 1.00 
final 10"' 157 2.43 473 1.90 18.307 
init ial 2.43 473 1.90 
final to-• 407 7.27 107 1.90 19.397 

Having probed the solution space from various locations we 
conclude that the global maximum is probably at 

• impeller diameter, DI= 7.27 cm 
• impeller speed, N = 107 rpm 
• relati ve liquid levei , HUDT = 1.90 
However, we can not be absolutely sure about thi s since we 

do not have comprehensive knowledge about the topology of the 
target function in the 3D solution space. This mcans that the art 
of optimi zation in multi-dimensional solution space find s itself a 
bit probing in the dark and has to rely on good engineering 
judgment and a bit of luck. · 

This is evcn more the case now, that we introduce the 
remaining three variables and optimi ze the 6D dcsign problem. 
Table 4 shows a sample solution output fo r the optimized design 
after having fo llowed a strategy as dcscribed for the 3D 
optimi zation of increased tolerance re finement and restart on 
earlier found solutions. 

The found 60 solution again improves the target function 
value slightly and therefore providcs a better solution than the 3D 
solution. 

CONCLUSIO:'lS ANO FUTURE WORK 

ln this work a design optimization algorithm was 
developed. With the use of numerical analysis tools cri teria were 
evaluated and then summed up according to their indi vidual 
valuc to the design, expressed in a marking function and 
weighting fac tor. The resulting target fu nction, representing the 
goodness of the design according to the specified criteria, was 
then maximized using a simplex downhill optimi zation algorithm. 
Thi s methodology was successfully applied to the design of an 
open straight blade turbine mixer centrally mounted in a 
cylindrical vessel. ln this application no advanced numerical 
simul ation was employed, but exi sting experimental results were 
interpolated to find values fo r the criteria of power, energy and 
mi xing time. It certainly is an arca of expansion of the algorithm 
to include numerical simulation, in particular Computational 
Fluid Dynamics (CFD) of the mixing process. Other expansions 
may include a variety of mixer types and a wider range of design 
vari ables. 

Table 4 - 6D Design Opti mization 

Dl (m) N(~m) N B HII DT HUDT F 

initial .07260 107 3.00 .33 1.90 19.396 
final .07260 109. 1 3.00 .28 14 1.89 19.408 
initial .07260 107 3.00 .33 1.90 19.151 
tina! .06260 109.1 3.00 .2844 1.89 19.408 
initial .07260 109 3.00 33 1.90 19.407 
fina l .07260 109. 1 3.00 .2906 1 89 19.408 
ini1ial .07260 107 3.00 .33 1.90 19.396 
final .07260 109. 1 3.00 .2789 1.89 18.408 
initial .07260 107 4.00 .43 1 90 19.396 
tina! .07260 109.1 3.00 .2825 1.89 19.408 

ini tia l .07260 107 3.00 .33 1.90 19. 396 
final .07260 109.1 3.00 .2858 1.89 19.408 

ini tial .07260 107 3.00 .33 1.80 19.370 
tina! .07260 109.1 3.00 .2855 1.89 19.408 

Formulat ion of the dcsign problem led to a 6D optimi zation 
problem which was sol ved by a strategy of successive 
optimization of the 2D and 3D subspace. The effects of design 
constraints were presented fo r the 2D case only. 

However, in this type of optimization where the topology of 
the target function is unknown it will always remain uncertain if 
the found optimum is truly a global one or only local. 
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SUMMARY 

This paper presenls a desif(n improvemenl for co!tmln reactor for solid state fennentation. To optimize the 
colwnn reactorfw!ctioning, a Vortex tube produces either the refrif?erating or heatÚlf? effect, and controls the 
temperature of ai r supplied to the reactor. Ir is shmm that a practical temperature conlrol strategy may he 
e/aborated ar low costs and low polhaion, even when air refrigeration is necesswy. Numerical and 
experimenwl results are reported for solid state fenn entation of cassava wet me a/, inoculated with Aspergillus 
Niger, and filamentous fungus Rhizopus 0/igosporus 0 11 a starchy substrale. 

INTRODUCTION 

Studies of solid-state fermentation (SSF) have been largely 
discussed for a wide variety of microorganisms and wet, water­
insoluble solid substrates. Saucedo-Castaneda et ai. ( 1990) 
proposed a anc-dimensional pseudo-homogeneous dynamic 
model to simulate the metabolic heat generation and heat 
transfer within a column reactor functioning for SSF of cassava 
wet meal, inoculated with Aspergillus Niger. For optimal 
operating conditions of the column reactor, the numerical values 
of Biot and Peclet dimensionless numbers have been estimated 
into the range 5-l O and 2550- 2750, respectively. 

Sangsurasak and Mitchell ( 1995) studied the generation of 
metabolic heat, due to growth of the filamentous fungus Rhizopus 
Oligosporus on a starchy substrate, and the transfer of heat within a 
cylindrical packed-bed bioreactor. The mathematical model hao; bcen 
used to investigare the effects on the bioreactor pcrforrnance of the 
geometric ratio of the column reactor, the inlet air temperature and 
mass tlow rate. To maximize the viable biomass density, the 
numerical simulation predicts superficial air velocities as high as 0.4 
m s·1, which agrees well with experimental results reported by 
Ghildyal et ai. (1994), Gowthaman et ai. (1993), and Yang et ai. 
( 1994). For H:D ratios of arder 1:1 and below, the model also 
predicts a negligible death rate ofbiomass. 

Though it describes the process of temperature 
autostabilisation by Candida Tropicalis cells, growing on H­
alkanes into a batch and continuous operation reactor with good 
stirring. the mathematical model described by Arzamastsev and 
Kri stapsons ( 1993) reveals some very challenging fundamental 
issues, such as the autostabilisation of temperature and biomass 
concentration , that limits the growth of microbe population. and 
the practical v alue of this interesting phenomenon. 

Since for large packed beds the water jackcts are of limited 
cffectiveness due to the poor thermal conductivity of substratc, 
the temperature control of SSF is difficult. An optimal strategy 
may be to use during fermentation more air streams at optimal 
temperatures , entering the column reactor at various locations. 
To simultaneously minimize the overheating in the upper regions 
of the column reactor, and the overcooling in the lower regions 
of the column reactor, we use the hot and cold air streams 
delivered by a Vortex tube. Thus, a practical temperature control 
strategy may be elaborated at low costs and low pollution, even 
when air refrigeration is necessary. 

-) 7 ,'\ 

The aim of this paper is to describe a mathematical model to 
study the heat transfer process within a Vortex tube equipped column 
reactor for SSF, with variable air inlet temperature. Results of 
nurnerical simulation of the reactor functioning are tested against 
experimental values reported by othcr authors for SSF of cassava wet 
mcal inoculated with Aspergillus Niger (Saucedo-Castaneda et al., 
1990). and tilamentous tí.mgus Rhizopus Oligosporus on a starchy 
suhstrate (Sangsurasak and Mitchell, 1995). 

PHYSICAL MODEL 

We consider in here a general model for the column packed­
bed hioreactors for SSF, as shown in Fig. 1. The solid substrate, 
cassava wet meal inocul ated with Aspergillus Niger or 
tllamentous fungus Rhizopus Oligosporus on a starchy suhstrate, 
is modeled as a matrix of homogeneously distributed uniform 
sphcres (Sangsurasak and Mitchell, 1995). Physical properties of 
the bcd are considered constant and the air moves along the 
vertical and radial directions. A large quantity of metabolic heat 
is produced during SSF and, since the microbial growth is very 
sensitive to a risc in temperature, the heat generated must be 
di ssipatcd from the fcrmenting media. 

Water into fermcntor's exterior cooling jacket and the air 
entering the reactor are both involved in the mixed heat transfer 
process, accounting for the heat conduction through the bed, the 
heat convection betwcen the solid substrate, seen as a porous 
media, and the air flowing across the column reactor, the 
metabolic heat gencration by microbial population, and the 
internal accumulation of heat. 

lt has bcen thought until now that an optimal strategy to 
contrai the temperature levei within the column reactor, by using 
air at the optimal growth temperaturc during the early stage of 
fcrmcntation , and thcn dccrcasing the air temperature as the 
fermentation proceeds, is not of practical interest if air 
refrigeration is needed (Sangsurasak and Mitchell, 1995). 

Fig. 2 shows a design improvement for SSF column reactor 
which allows to simultaneously minimize the overheating in the 
upper rcgion of the column reactor and the overcooling in the 
lower region. The hot and cold air streams entering the column 
reactor are supplied by a Vortex tube such that either, the hot and 
cold gas pressures are large cnough to drive the ai r tlow through 
the porous bed (Rocha et ai., 1997). 



As shown in Fig. 2, lhe hot stream enters lhe reactor al the 
hottom, while lhe co ld stream is conducted by a central duct to 
enter the reactor direclly into the upper overheated reactor area. 

The Yortex tube is built by two concentric pipes o f different 
diametcrs joined at one end (Fig. 3). The two cylindrical 
chambers into the pipes are separated by a disk with a central 
orifice. The other cnd of the largcr pipe is equipped with an 
o utlct valvc to control thc gas strcam di scharge, while the gas 
stream tlowing through the smaller pipe discharges frcely into 
the atmosphere. Next to the junction and equally spaced around 
the larger pipe periphery are nozzles, arranged to discharge 
tangentially into lhe tubc cylindcr. The core of the forced vortex, 
created into the tube when supplying compressed gas to the 
nozzles, is cold and is extracted from the end of smaller 
chamber. The periphery of the vortex is hot and is extracted from 
the end of the larger chamber, controlled by the valve. 

ai r output z 

H 

air input (TJ 

D 

r 

cooling 
water out 

cooling 
water in 

Figure I - Schematic view of the column reactor for SSF. 

MATHEMATICAL MODEL 

The mathemat ical model employed in here to approach the 
thermal aspects of functioning of the column reac tor for SSF, 
assumes the followings (Arzamastsev and M. Kristapsons, 
1993): 
( I) the column reactor bed is considered a porous medi um; 
(2) thermal interaction between the solid substrate and the 

water into the reactor's exterior cooling jacket is modeled 
by appropriate non homogeneous boundary conditions, 
(Bejan, 1993); 

(3) thermal interaction between the solid substrate bed, 
modeled as a matrix of isotropic material, and the air 
streams entering the react or, is studied hy assuming 
thermal equilibrium between the solid and tluid ; 

(4) volumetric rate of metabolically generated internal heat, q , 
during the biomass growth , is proportional to lhe total 

biomass growth rate , X : 

q - p(-b.H)X ( I ) 

where p is the hed dcnsity and b.H is the reaction heat; 
(5) total biomass growth rate follows the logistic equation 

(Mitchell et al., 1991 ): 

dX = 11 x(l-~) (2) 
dt g X 

479 

~ . ~:_. ,. . 
with X ~he b10t11.i:-,!) '-li ii.'-'-ilt : ... · ~ ~! th.- " i"'\~ ~ · i fi ( · Prn,.dh 

rate. and X· lhe maximum biomas> con-:ciHr<tlion; 
Energy transpor! over the closed system modeling the SSF 

column reactor is described hy the following time-dependent two 
dimensional equation for axisymmetric fl ow of incompressible 
tluids (Reddy and Gartling, 1994 ): 

Pc(aT +v aT +v. aTJ= 
at r a r z az 

(3) 

with k, and k, the effective thermal conductivity along axial and 
radial directions, respect ively (de Wasch and Froment, 1972, and 
Kunii and Smith, 1960). 

H 

hot air input , T, 
(Yortex tube hot air 

stream) 
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insulation 

ai r input, T, 
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Figure 2 - Schematic view of the Yortex-tube equipped column 
reactor for SSF. 

valve 

compressed gas 
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Figure 3 - Schcmatic view of the Yortex Tube. 

NUMERICAL RESUL TS 

To simu1ate numeri cally the growth of microbial popul ation 
when fermentation proceeds, and to test an optimal strategy to 
control the temperature within the solid substrate, we solve by 
the fully implici t finite differences method the energy transpor! 
equation, Eq. (3), assuming for Eq. (2) the solution : 



X(r,z,t + ~t) = 

X*X(r, z, t)exp{J.!g(T(r , Z, t))~t} 

[X*- X(r, z, t)) + X(r, z, t)exp{J.!g[T(r,z, t)]~t} 
(4) 

for small steps ~t. 
Temperature variation within the column reactor drawn in 

Fig. l , for SSF of a starchy substrate inoculated with filamentous 
fungus Rhizopus oligosporus, has been numerically determined 
at different locations as shown in Fig. 4. We tested our results 
against those reported by Sangsurasak and Mitchell ( 1995) based 
on the orthogonal collocation method, assuming the sarne values 
of the parameters: T, = 31 O K, Th = 298 K, X = 5.2 ·1 o-3 kg­
biomass·kg-substrate·1 , x· = 0.1257 kg-biomass· kg-substrate" 1' (­
~H)= 7990 kJ ·kg-biomass·' , k = 0.1 W m·'x', p = 700 kg·m·3

, 

c= 2500 Jkg-1 K" 1
, and v, =0.3 m-s·'. Column reactor height , H, 

and diameter, D, are equa1 to 0.3 m and 0.2 m, respectively. 
Specific biomass growth rate is given by the quadratic function 
of temperaturc J.! g=-0.000415-T2 + 0.25667-T-39.6 (s·'). 
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The heavy tine in Fig. 4 shows the time dependence of 
temperature within the column reactor in Fig. 1, whi1e the thin 
tine shows the time dependence of temperature within the Yortex 
tube equipped reactor in Fig. 2. Thc fincst line shows the time 
dependence of ai r stcams' temperatures: T, in the left column, and 
T, in the right column. 

Temperature curves ' paths in Fig. 4 agree well with results of 
Sangsurasak and Mitchell (1995), showing the sarne tendency of 
overheating the upper region of thc column reactor, whi1e the 
1owcr region is overcooled. This yields thc conclusion that a 
strategy is needful to mai ntain thc temperatures within the bcd 
close to the optimal valuc. 

Simulatioh of SSF of cassava wct mcal inoculated with 
Aspcrgillus· Ni gcr, has been done by numcrically integrating Eq. 
(3) for the following values of the parametcrs: T, = 308 K, Th = 
298 K, X= 8-10-5 kg-biomass·kg-substratc- 1

, (-~H)= 
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Figure 4 - Numerical results of the two-dimensional dynamic heat transfer model for SSF of the fil amentous 
fungus Rhizopus Oligosporus on a starchy substrate. 

Resu1ts in Fig. 4 are dctermined for the initial condition 
T(r,z,t=O) = 308 K, and the following boundary conditions: 
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41 80 MJ.kg-biomass- 1
, k = 0.1 W-m·'·K-1

, p = 700 kg·m·>, c= 
1950 Jkg·'·K" 1, and v, =0.01 m·s· 1. Thc specific growth rate for 
Aspergillus Niger is evaluated from the Esener' s expression 



llg = exp( 18.13 - 8446.29 I T) I [I + exp( I 08.48 - 34080.56 I T)] 
(s- 1

) , and the maximum biomass concentration is given by lhe 

fourth order polynomial x· = 473 -10"9 -r - 557.1-10'"-T' + 
244.6· 1 O 3 T2

- 474. I · I o·'-T + 3419 (kg-biomass·kg-substrale- 1
). 

Numerical results shown in Fig. 5 have been calculated 
based on the initial condition T(r, z, t = 0) = 298 K, and lhe 
foll owing boundary conditions: 

r=O êlTiêlr =O (6a) 

r= D/2 -kêlTiêlr = h(T- T~) (6b) 

z=O T=T, (6c) 

z= H êlTiêlz =O (6d) 

with the dimensionless Biot number, Bi = hH/k , equal to 5. 
ln Fig. 5 are comparatively shown the results of numerical 

integration of Eq. (3) , and the experimental results reported by 
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31 O K to 308 K, when the fermentation time passes 24 hours. Due 
to the poor thermal conductivity of the substrate , switching of 
temperature T, of air stream entering directly into the upper 
overheated reactor arca, does not influence the temperature in the 
lower reactor arca, as shown in Fig. 4e. Thi s temperature contrai 
stralegy diminishes the overheating of the reactor upper regi on, 
but does not reduce the overcooling in the lower reactor area. 

Figs. 4c and 4f show a temperature contrai strategy that 
switches the temperature of cold air stream entering directly into 
the upper overheated reactor arca, T" form 31 O K to 308 K, and 
thc temperature of hot air stream that enters the reactor at the 
bottom, T, , from 3 1 O K to 311 K, when the fermentation time 
passes 24 hours. Now, the temperature in the upper reactor arca is 
practically unaffected, while the temperature in the lower reactor 
arca increases. Thi s suggests that there is also a way to reduce the 
overcooling in the lower reactor arca. 
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Figure 5 - Variation of calculated (- ) and experimental (symbols) ax ial temperature at different fermentation 
times, as a fu nction of the reactor length, for SSF of cassava wet meal inoculated with Aspergillus Niger. 

Saucedo-Castaneda et ai. ( 1990) for SSF of cassava wet meal 
inoculated with Aspergillus Niger. Volu melric rate of 
metabolicall y generated internal heat, q , is proportional in thi s 

case to the total biomass growth rate, X , and lo thc 
maintenance energy, mX: 

q- p(-ôH)(X12+mXYco, l (7) 

where Yco, = 0.29 kg-C02-kg-subslratc- 1
. There is a good 

agrcement between theorctical and experimental results 
presented in Figs. 5 and 6. 

A PRACTICAL TEMPERATURE CONTROL STRATEGY 

Mathcmatical model presented in here, Eqs. ( 1) - (3) , 
provides numerical results in good agreement with experimental 
and numerical results reported by olher authors for the SSF 
column reactor functioning. Ncxt, wc employ thi s malhematical 
model to show how works a temperature contrai slrategy for the 
Yortex tube equipped column reactor. 

Figs. 4b and 4c show thc time vari ation of temperalures 
within the samc reactor at two differcnt locations. Fig. 4b shows 
the lemperature varial ion in lhe upper overheated reactor arca, 
wilh lhe control strategy switching the ai r temperaturc T, from 
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Figure 6 - Comparison belween calculated (- ) and observed 
(symbols), (Saucedo-Castaneda et. al., 1990), temperature at 

different reactor radius during fermentation time. 



column reactor 

T,_ = constant 

T, =310K 

T, = 310 K 

T, =310K 

Vortex Tube equipped 
column reactor 

T,_ = constant 
T, = constant 

time = 22 hours 

T, = 310 K 
T,= 310 K 

time= 26 hours 

T, = 310K 
T,= 310 K 

time = 29 hours 

T, = 310 K 
T, = 310 K 

Vortex Tube equipped 
column reactor 

T, = constant 
T,"' constant 

T, = 310 K 
T, = 310 K 

T, = 310 K 
T, = 308 K 

T, = 310 K 
T, = 308 K 

Vortex Tube equipped 
column reactor 

T, "'constant 
T, "' constant 

T, =310K 
T,= 310 K 

T, = 3 11 K 
T, = 308 K 

T, = 311 K 
T, = 30S K 

Figure 7- Patterns of hot and cold spots within thc SSF column reactor for various geomctrica1 conllgurations and 
tcmpcrature control stratcgics. 
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CONCLUSIONS 

This paper describes a mathematical model to study the heat 
transfer pracess within a Yortex tube cquipped column reactor 
for SSF, with variable ai r inlct temperature. Results of numerical 
simulation of the SSF reactor functi oning agree well with 
experimental and numcrical results reported by other authors. 

A design improvcment for SSF column reactor is praposed 
to optimize the reactor fun ctioning. A Vortcx tube is employed 
to praduce either the refrigerating or heating effect, and to 
contrai the temperature of ai r supplicd to reactor. 

lt is shown how a practical tcmperaturc contrai strategy may 
be elaborated at low costs and low pollution, even whcn air 
refrigeration is necessary. This contrai stratcgy that uses more 
air strcams at optimal tcmperaturcs, cntering the column reactor 
at various locations, is based on a real time data acquisition 
system which samples the hot and cold sports temperatures as 
shown in Fig. 7 and switches air streams temperatures Tz and T, 
when it is necessary. 
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RESUMO 

Este trabalho apresenta um modelo térmico que avalia a distribuição de temperatura ao longo do fomo 
rotativo destinado a produzir clínquer de cimento Portland. O método áe elementos finitos foi utilizado no 
modelo, sendo empregada uma represenlação unidimensional e Iransienle. Considerou-se a perda de calor 
através da parede de refratário assim como o calor Iransferido para o sólido e para a parede do fom o. A 
partir dos resultados obiidos foi possível avaliar o comportamento do fomo, como ponto de partida para wn 
esludo de co-processamento de resíduos no mesmo. 

INTRODU CÃO 

Fomos rotativas são equipamentos versáteis que utilizam 
combustíveis sólidos, líquidos ou ga~osos. Entretanto estes fomos 
apresentam baixa eficiência térmica, principalmente aqueles utilizados 
para produzir clínquer de cimento Portland. Tais fomos têm uma 
relação diâmetro/comprimento entre 1/14 e 1116 nos processos de via 
seca, e sua baixa rotação permite um alto tempo de permanência do 
material sólido sob alta temperatura. O !luxo em contracorrente dos 
gases possibilita a transferência de calor que ocorre por convecção e 
radiação, fornecendo assim o calor necessário até que sejam atingidas 
as temperaturas necessárias para o desenvolvimento das reações 
químicas envolvidas no processo de produção do clínquer. 

Este trabalho avalia, com a utilização do método de elementos 
finitos , a distribuição de temperatura axial e transiente do sólido e 
da parede ao longo do fomo rotativo. Considerou-se neste modelo o 
calor transferido para o sólido, o calor transferido para a parede do 
fomo, bem como as perdas de calor através da parede. Com os 
resultados obtidos pôde-se avaliar, preliminarmente, o 
comportamento do fomo, como ponto de partida para um estudo de 
co-processamento de resíduos no mesmo. 
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Figura I - Esquema do forno rotativo com pré-aquecedor de 
quatro estágios 

O fomo rotativo analisado é de via seca com 66 m de 
comprimento e dotado de um pré-aquecedor de 4 estágios, como 
mostrado na Fig. I. O pré-aquecedor é utilizado para aumentar a 
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temperatura do sólido. Nestas instalações, os gases que deixam o 
fomo, ainda em temperaturas elevadas (em tomo de l 000 "C), cedem 
calor às partículas sólidas em suspensão que passam pelo sistema de 
pre-aquecimento, de modo que estas partículas alcancem as 
temperaturas de início da pre-calcinação do carbonato de cálcio 
(CaC0 3 ~ CaO + C02), por volta de 800 "C (Silva, 1994). 

Na maioria das operações com fornos rotativas o objetivo é 
orientar as reações específicas do leito, que freqüentemente 
requerem altas temperaturas, as quais nos forno s de cimento, por 
exemplo, superam 1400 "C. O calor para elevar a temperatura do 
leito até o nível requerido para que ocorram as reaçõcs é obtido a 
partir da combustão de combustíveis formados por 
hidrocarbonetos. Segundo Boatcng ( 1996), a transferência de 
calor dos gases para o leito é complexa e ocorre por todos os 
caminhos e processos mostrados na Fig. 2. Considerando-se o 
complexo escoamento e fenômeno de combustão dos gases, 
torna-se necessário um estudo ri goroso dos mesmos. O forno 
rotativo destinado a produzir clínquer de cimento Portland opera 
num tipo de processo de contracorrente, no qual ocorre uma série 
complexa de reaçõcs endotérmicas c exotérmicas durante a 
formação do clínquer. Segundo Silva ( 1994), as matérias-primas 
utilizadas na moagem do cru apresentam em sua composição 
mineralógica os seguintes óxidos, C=CaO, S=Si02, A=AI 20 3, 

F=Fe20 3, cuja representação é feita com a notação convencional 
da química do cimento. Estes óxidos reagem formando os quatro 
compostos básicos que constituem o clínquer, que são 
C2S(Silicato Dicálcico), C3S(Silicato Tricálcico) , C3A(Aluminato 
Tricálcico) e C4AF(Ferro Aluminato Tetracálcico). Em função 
dos constituintes das matérias-primas, outros componentes 
também podem ser encontrados na composição do cru e por sua 
vez também no clínquer. Neste caso, sua presença não se deve 
apenas às matérias-primas, mas também à incorporação de cinzas 
presentes em alguns dos combustíveis utilizados. Alguns destes 
componentes encontrados cm maior quantidade são: MgO, S03, 

H20 , K20 c Na20 , além de outros presentes apenas sob a forma 
de traços. Para a produção do clínquer com processo via seca, 
faz-se necessário a passagem do cru por altas temperaturas no 
interior de um forno, passando pelas fases de aquecimento, 
calcinação, clinquerização e resfriamento. 

O calcário fornece o óxido de cálcio (CaO) necessário à 
formação dos compostos do clínquer, sob a forma de carbonato 
de cálcio (CaC03). A sílica (Si02) pode ser fornecida pela areia e 
pela argila, que em altas temperaturas reagem com o CaO, 
formando os silicatos de cálcio. A argila fornece, além da sílica, a 
alumina (Al20 3) c o minério de ferro (Fe20 3) . Como o que 



interessa nas rcações é o óxido de cálcio c não o carbonato de 
cálcio, é necessário o aquecimento dos materiais, a fim de se 
atingir as temperaturas da rcação de calcinação (CaC03 ~ CaO 
+ co2 + 1766 kJ/kg), rcação esta fortemente endotérmica, sendo 
esta uma das principais rcações químicas que ocorrem durante a 
formação do clínquer. 

Figura 2- Processos de transferência de calor no forno rotativo de 
cimento, seção transversal 

Para simplificar as condições dentro do leito, no presente 
modelo não foram consideradas tais reações, ou seja, não foi 
considerado a geração de calor no sólido. 

Apesar de numerosos modelos de fornos rotativos terem sido 
propostos, virtualmente todos estes assumem que, para cada 
posição axial ao longo do forno, o leito é bem misturado no plano 
transversal; isto é, o material do leito é isotérmico através de 
qualquer seção transversal do forno. Porém, muitas operações do 
forno experimentam consideráveis dificuldades na obtenção de 
um produto uniforme. Um exemplo disto são os fornos de cal, os 
quais experimentam problemas crônicos na combustão preventiva 
de partículas maiores enquanto calcinam inteiramente as 
partículas mais finas. Evidências como estas, assim como a 
experiência do operador, sugerem que a temperatura do plano 
transversal é gerada dentro do leito, não uniformemente. Deste 
modo a suposição de uma boa mistura, embora conveniente para 
a modelagem do forno rotativo, é claramente deficiente, porque 
ignora o movimento do leito no plano transversal (Boateng, 
1996). 

No presente trabalho considerou-se que a transferência de 
calor dentro do leito ocorre por condução partícula-para-partícula, 
por convecção/radiação gases-para-sólido, sólido-para-parede, 
além de serem consideradas as perdas de calor da parede-para­
ambiente, como mostrado na Fig. 3. No desenvolvimento do 
modelo, assumiu-se que o material do leito comporta-se como um 
contínuo, possuindo uma condutividade térmica constante ao 
longo do comprimento do forno. 

A Fig. 4 mostra uma ilustração de forno rotativo com corte 
transversal. A camada de colagem no interior do forno é 
composta pelo material em processo. Segundo Fusaro ( 1990), por 
experiência c observações práticas, tal colagem possui espessura 
de 35 cm. Esta colagem é composta principalmente qc silicatos, 
apresentando alta resistência térmica, sendo sua condutividade 
térmica entre 0,58 W/m"C e 0,87 W/m"C cm média, para 
temperaturas acima de 300 ''C. Uma hipótese simplificadora 
considerada no presente modelo é que esta colagem é uniforme 
ao longo do comprimento do forno c possui 0 ,35 m de espessura. 
Com base nestas informações foi considerado que o sólido possui 
a mesma condutividade da colagem. O valor adorado para a 
condutividade térmica do sólido foi 0,87 W/m"C, sendo 
considerado independente da temperatura e posição ao longo do 
comprimento do forno. 

Segundo Fusaro ( 1990), a chapa de aço apresenta 0,3% de 

carbono e sua espessura varia ao longo do comprimento do forno. 

No presente modelo a espessura da chapa de aço foi considerada 

constante ao longo do forno e com 0,025 m de espessura. A 

camada de refratários possui espessura 8" a 4" , considerando o 

início e fim de vida útil, respectivamente (Fusaro, 1990). No 

presente modelo a camada de refratários foi considerada 

constante ao longo do comprimento do forno , possuindo 0,2 m de 

espessura. 
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Figura 3 - Processos de transferência de calor considerados no 
modelo 

A Fig. 5 mostra uma ilustração de um forno rotativo com 
corte longitudinal , onde podemos avaliar os processos de 
transferência de calor analisados no presente trabalho. A parede 
do forno será considerada formada pela colagem de sólido , 
camada de refratários e pela chapa de aço. Será assumido que a 
transferência de calor por convecção obedecerá a lei de 
resfriamento de Newton, a qual especifica que a transferência de 
calor é proporcional a diferença linear de temperatura. A radiação 
é governada pela lei de radiação do corpo cinza. A transferência 
de calor por condução obedecerá a lei de Fourier. 

Figura 4 - Forno rotativo com corte transversal 

COLAGEM 
D! SOLIDO 

Figura 5 - Forno de cimento com corte longitudinal 

HIPÓTESES SIMPLIFICADORAS 

RESfRIADOR[$ 

No desenvolvimento deste modelo foram feitas algumas 
hipóteses a fim de torná-lo tão simples quanto possível enquanto 
manteve-se a dinâmica essencial do problema. Algumas dessas 
hipóteses poderiam ser desconsideradas sem aumentar a 
complexidade computacional. Entretanto, até que medidas mais 
precisas sejam tomadas, as seguintes hipóteses simplificadoras 
são feitas: 



(a) Os diâmetros externo e interno do fomo são constantes ao 
longo do forno; 

(b) As temperaturas do sólido e da parede do forno dependem 
do tempo e da posição x ao longo do comprimento do forno; 

(c) Os calores específicos são independentes da temperatura e 
posição; 

(d) As espessuras da chapa de aço, da colagem de sólido e da 
camada de refratários são consideradas constantes ao longo 
do comprimento do forno; 

(e) A vazão de massa do sólido é constante ao longo do forno ; 
(f) O pertil de temperatura dos gases é considerado conhecido e 

independente do tempo; 
(g) A condutividade axial do sólido e da parede são constantes 

ao longo do forno; • 
(h) Os coetlcientes de convecção/radiação são independentes da 

posição; 
(i) Os coetlcientes de emissividade são independentes da 

temperatura e posição; 
(j) Não são consideradas as partículas sólidas transportadas 

pelos gases; 
(k) Não são consideradas as reações químicas que ocorrem 

durante o processo de formação do clínquer. 

MÉTODO DE SOLUÇÃO 

Um programa computacional foi desenvolvido para obter 
resultados numéricos para o presente problema. O método de 
elementos tlnitos foi utilizado, sendo empregada uma 
representação unidimensional e transiente. Os valores da 
densidade do sólido (p,), calor específico do sólido à pressão 
constante (c1,.,). condutividade térmica da parede (k .. .) , densidade 
da parede (p .. .), calor específico da parede à pressão constante 
(c, .. ) e do ângulo p, definido pela Fig. 4, foram encontrados em 
Spang ( 1972). A discretização do forno foi feita em 66 elementos, 
sendo cada elemento com I m de comprimento e composto por 
dois nós, conforme é mostrado na Fig. 7. As temperaturas do 
sólido e da parede são calculadas para cada nó. 

Q 1 Q 2 Q 3 Q 4 ~ • • Q 63 Q 64 Q 65 Q 66 ~ 
2 3 4 5 63 64 65 66 67 

Figura 7 - Divisão do forno em elementos 

FORMULAÇÃO DO PROBLEMA 

Formulação Genérica de Transferência de Calor e Massa 
Unidimensional. Para o desenvolvimento da equação da 
conservação de energia considerou-se inicialmente um elemento 
de volume como apresentado na Fig. 8. 

dx 

cftm p 

/ 

qx+dx 

Figura 8 - Volume de controle para condução de calor 
unidimensional com convecção e transporte de massa 
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Pela lei de conservação de energia, tem-se: 

q xAdr + QAdxdr = Llu + q x+dxAdr + 

qhPdxdt + qmdt 

onde: 
qx = fluxo de calor por condução, 
A =área da seção transversal, 
dr= incremento diferencial de tempo, 
Q = geração de calor. 

Da lei de Fourier de condução de calor tem-se: 

d<P 
qx = -k-

dx 

(I) 

(2) 

Fazendo o desenvolvimento em série de Taylor do termo q, + 

dx e desprezando os termos de ordem superior, vem: 

[ 
drp d ( drp } ] qx+dx =- k-+- k- x · (3) 
dx dx dx 

A variação de energia é dada por: 

Llu = c,(pAdx)d!/J. (4) 

O !luxo de calor por convecção/radiação é dado por: 

q h = h( 1/> - cp 00 ) . (5) 

O termo de transporte de massa é dado por: 

qm = m cpd!/J. (6) 

Substituindo as equações (2) a (6) na Eq. (I), dividindo pelo 
termo dxdt e desprezando o termo de geração de calor, tem-se: 

pc A-+mc -=A- k- + arp · ai/> a ( arp ) 
p dr p dx dx dx 

hP( C/J oo - 1/J) . (7) 

A Eq. (7) é a equação diferencial unidimensional básica para 

a transferência de calor com transporte de massa do presente 
problema. 

Utilizando o método de Galerkin pode-se escrever a Eq. (7) 
como: 

L T 
i R{ N j dx = 

o 

L[ di/J · d!/J] T i pc p A - + m c p - [ N j dx + 
o ar dx 

f - A- k- + hP( 1/> - C/J oo ) I N J dx = O. L[ a l arp J J 7 
O dx dx 

(8) 

onde: 



!Nf = { Z ~}=matriz função de forma transposta= função de 

ponderação. 

Sendo: 

X 
N;= 1--

L 

Sendo ifJ = [N] ( cP }, logo: 

dqJ 
-={B/(cP} , 
ax 

[

êiN· 
I B/ = _r 

êix 
aN j l = [~ !_] ' 

ax L L 

êiifl a 
-=-( N·cP· +N ·cP · ). ar ar I I } } 

(9) 

(10) 

(li) 

(12) 

Substituindo as equações (I 0) e ( 12) na Eq. (8) e resolvendo 
cada integral resulta: 

pc11 LA[2 1]J(cP} + 
6 I 2 Jr 

r 5_[-1 1J+ kA[ 1 l 2 -1 1 L -1 
- 1] hPL [2 1]1 +- {cP}= 
I 6 I 2 

(13) 

A Eq. ( 13) pode ser escrita na forma compacta: 

e êi{ cP J e e 
(c j--+[k ]{cP}={f} (14) 

Jr 

Usando-se um esquema de diferença tinita central o termo 

(){ cP} 
-- da Eq. (14) pode ser escrito como: 

êir 

( 15) 

onde os subscritos" r( e" n-1" da Eq. ( 15) representam os valores 
da iteração "n" c ··n-1", respectivamente. O incremento de tempo 

é Ll't. 

Obtenção do sistema de equações globais para o sólido. A 
temperatura do sólido é determinada considerando a transferência 
de calor por condução partícula-para-partícula, a 
convecção/radiação gases-para-sólido e sólido-para-parede. 
Resultando assim o seguinte sistemas de equações globais para o 
sólido: 

[[K]+~/C]](cPsln =~[C}{cP5 }11 _1 +{F}, (16) 
L1r L1r 

4X7 

onde: 

[ ,Ne e 
K]=Le=lfk ], 

,Ne e 
[C] = L e= I [c 1, 

f F J = L~;;1 [f e J , (17) 

(18) 

(19) 

(20) 

onde A., é a área da scção transversal do sólido. Os coeficientes de 
convecção/radiação entre o sólido e os gases (h,g) e entre o sólido 
e a parede (h,.,) são dados por Spang ( 1972), respectivamente 
como: 

onde: 

2h0 sin( pI 2) 
h = I + -"-----

2Tr- p 

(21) 

(22) 

(23) 

Sendo P,x o perímetro de contato entre o sólido e os gases e 
P,,. o perímetro de contato entre o sólido e a parede. 

A temperatura dos gases ( cP.), do sólido ( cP,) e da parede 
( cP,..), para cada elemento, são calculadas como a média das 
temperaturas dos nós do elemento. 

Condição inicial para o sólido: 
Para r= O [s]: ifJ = cP,; (temperatura inicial do sólido). 

Condição de contorno para o sólido: 
Para x =O: ifJ = cP,, (temp. do sólido na entrada do forno). 

Obtenção do sistema de equações globais para a parede 
do forno. A temperatura da parede do forno é determinada 
considerando a transferência de calor por condução axial na 
parede, a convecção/radiação gases-para-parede e a perda de 
calor por convecção/radiação parede-para-ambiente. Resultando 
assim o seguinte sistema de equações globais para a parede: 

[ 
2 ] 2 /KJ+-[Cj fcPwln = -[C/fcPwln-1 +{Fj, 

L1t L1t 

onde: 

/K]=L~;;1 rke 1 . [C]=L~~ 1 rce 1. 

I F 1 = L~~l [fe J, 

(24) 

(25) 



e kwAw [ I -1] hwgpwgL [2 
{ k 1 = -- + ---'"---"'--

L -1 1 6 1 ~ ]+ 
hwspwsL[2 1]+hwaPwaL[2 1]. 

6 1 2 6 1 2 
(26) 

[ce 1 = PwcpwLAw [2 I] 
6 I 2 ' 

(27) 

{ fe }= h"Rp"!_UPR t}+ h",P,;,Lc]>s t}+ 
hwaPwaL$a { ~}, (28) 

onde A .. é a área da seção transversal da parede e os coeficientes 
de convecção/radiação entre a parede e os gases (h .. x), entre a 
parede e o sólido (h ... ,) e entre a parede e o ambiente (h ... J são 
dados por Spang (1972), respectivamente, como: 

? ? 
hwx = ft +a (I- h o )E fiE"' (<P X- + <P,,.- )(<P li + <P".), (29) 

2 2 
h\\'S = hnr = .fj + ahEIVES(<PIV +<PS )(<1JW + <P.\· )' (30) 

"wa = .f4 · (31) 

Sendo P"R o perímetro de contato entre a parede e os gases, P .. ,. o 
perímetro de contato entre a parede c o sólido c P .. , o perímetro 
de contato entre a parede e o ambiente. 

Condição inicial para a parede: 
Para r= O [s1: !/>= $"'(temperatura inicial da parede). 

Condição de contorno para a parede: 

êl<jl 
Para x = O ex = l : - = O . 

êlx 

As constantes utilizadas nas equações anteriores foram 
encontradas em Spang (1972). 

VALIDAÇÃO DO MODELO TÉRMICO 

Para validação do modelo desenvolvido foi feito um estudo 
comparativo com um dos casos analisados por Oliveira (1994). 
Ele considerou um forno de via úmida com 121 ,92 m de 
comprimento. No caso comparado, Oliveira (1994) considerou a 
temperatura inicial do sólido ( $ ,,;) igual à 500 "C, a vazão 

mássica do sólido ( 111 , ) igual à 7,55 kg/s, a velocidade do sólido 

igual à 0,0127 rn/s e a temperatura da parede, na entrada do 
forno, foi mantida à 355,89 "C. O fluxo de massa c a velocidade 
do sólido foram consideradas constantes ao longo do 
comprimento do forno. Foi utilizado um incremento de tempo 
(Llr) igual à 360 s. Foram comparadas as distribuições de 
temperatura do sólido (rp,.) e da parede(!/> .. .), para os intervalos de 
tempo de 3 e I O horas, conforme mostrado na Fig. 9. Outros 
parâmetros utilizados na validação do modelo podem ser 
encontrados em Oliveira (1994). Foi possível verificar que os 
resultados obtidos pelo presente modelo tiveram uma boa 
aproximação dos seus resultados. 
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Figura 9- Distribuição de temperatura VS Posição do forno 

RESULTADOS DO MODELO E CONCLUSÕES 

Um modelo transicnte de transferência de calor para um forno 
rotativo destinado a produzir clínqucr de cimento Portland foi 
desenvolvido. Os resultados das distribuições de temperatura do 
sólido c da parede do forno, obtidos a partir do modelo, são 
mostrados na Fig. I O. Tais resultados mostram que o presente 
modelo estima a distribuição de temperatura ao longo do forno 
com razoável precisão. 

O perfil de temperatura dos gases (Fig. I O) foi considerado 
conhecido e independente do tempo, sendo o mesmo obtido em 
Guruz ( 1981 ). Tal perfil indica que os gases entram no forno, em 
sentido oposto à entrada do sólido, à 1640 "C, aproximadamente, 
e saem por volta de I 170 "C. 

A vazão do sólido foi calculada considerando uma produção 
do forno de 2500 ton/dia de clínquer. Segundo Silva (1994) a 
alimentação de cru, na entrada do forno, corresponde a I ,25 vezes 
à produção de clínqucr. Assim foi possível calcular a vazão do 
sólido, a qual é considerada constante ao longo do comprimento 
do forno. 

As temperaturas inicial do sólido e da parede foram 
consideradas 800 e 25 "C, respectivamente. A temperatura do 
material na entrada do forno foi mantida cm 800 "C. Os 
resultados foram obtidos considerando-se vários incrementos de 
tempo (Llr). Em função da precisão dos resultados c do custo 
computacional foi adotado Llr = I s. As distribuições de 
temperatura são apresentadas para os tempos de I h, 3 h, 5 h e 8 h 
(Fig. 10). O modelo atingiu o regime permanente em 8 h, 
aproximadamente. 

Os perfis de temperatura do modelo, após atingido o regime 
permanente, foram comparados com os resultados encontrados 
em Guruz ( 1981 ). Como já citado anteriormente a reação de 
calcinação (CaC03 ~ CaO + C02 + 1766 kJ/kg), rcação esta 
fortemente cndotérmica, é urna das principais reações químicas 
que ocorrem durante a formação do clínquer. A ocorrência desta 
reação implica em um aquecimento muito lento do sólido. A zona 
do forno onde ocorre tal reação é denominada zona de calcinação 
e é limitada pela faixa de temperatura do material entre 800 c 
925 "C, Silva (1994). Na Fig. II (a) podemos observar que entre 
800 e 925 "C temos um desvio entre os dois resultados, sendo a 
distribuição de temperatura do presente modelo maior do que o 
resultado de Guruz ( 1981 ). Provavelmente os desvios que 
ocorreram entre os dois modelos são devidos principalmente ao 
fato de que o modelo térmico desenvolvido por Guruz (1981) 



considera as reações químicas que ocorrem durante a formação 
do clínquer, o que não foi considerado no presente modelo. 

Assim pode-se esperar que, a incorporação das reações 
químicas no presente modelo afetará sensivelmente a temperatura 
calculada para o sólido e consequentemente a distribui ção de 
temperatura da parede do forno. O que sugere a necessidade de 
um aprimoramento do modelo desenvolvido. 
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ABSTRACT 

This paper presents a heat transfer model for a rolai)' kíln 
used for producíng clinker of Portland cement. The temperatures 
wí/1 depend only 011 posilion throughoul length of the kiln and 
time. I! has been considered the heat loss through wa/1 and the 
lramferred heat to lhe solíds. The finite elementmethod has been 
utilí:z.ed on a une-dimensional representatíon basis. From the 
results ohtaín ed it was possible to evaluate the kíln behavior. as 
startíng point for a study of co-íncíneration of waste. 
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SUMMARY 

ln a recent study, experimental observations of square arrays of equi-distant multiple free-standing 
fires were carried out. Th e emphasis was placed on an analysis of the burn-out data of the individual fires in 
a given arrav which were directly related to the mutual interactions among the fires in the array. ln the 
prese/li studv, the experimental observations and an extended, but similar analysis have been made for the 
same square fire arrays, in which the individual fires in the array are affected by a simp/e shear-flow field 
nearby, but away from the fire array. Both the locations of the air jet which generates the shear-flow field 
relative to the fire array and the interfire distance were varied for two 3x3 and 5x5 fire arrays so that the 
effects of the shear-flow field on the dynamics of the fire arrays can be experimentally observed and the 
relative bum-out data of the individual fires can again be used to determine the effects of the shear-flow field 
on the fire arrays. This experimental study has been motivated by the likely scenarios in large urban fires 
caused by earthquakes o r other disasters involving multip/e fires, shear-flo•vfields, and destructive fire whir/s. 

PUC 
RIO 

INTRODUCTION 

lt is gencrally known that in largc urban, earthquakc, and 
forest fires, fire whirls , multiple fires , and intense wind shears 
have been frcquently observcd. Fire whirls are particularly 
destructivc because of their high burning intensities. ln the 
infamous 1923 Earthquake in Japan, large multiple fires were 
found to be common occurrenccs, often accompanied by fire 
whirls. ln one instancc, for example, 38,000 lives were lost to 
the fire at about the sarne time in a large localized open area in 
the Tokyo Earthquakc. Consequcntly, the study of the 
dynamics of multiple fires is important to enable us to gain 
insight to the physical conditions including wind shears, fire 
spacings, and numbcr density of multiple fires , under which 
such destructive phenomena could occur, so that counter 
measures can perhaps be dcvcloped to limit the loss of lives 
and property damagcs. 

flames. Fire whirls can be generated in the open ficld or in the 
laboratory by a variety of means , as reviewed recently by Satoh 
and Yang (1996, 1997). One conclusion is that the triggering 
of a fire whirl is essentially a hydrodynamic phenomcnon by a 
flow which imparts a sufficiently high angular momentum to 
the fire plume. Since as mentioned earlier, large urban and 
fores! fires are known to be characterized by multiple fires 
clustered in dose proximities where fire whirls have often been 
observed, an interesting and significant issue is thcn what may 
bc the mechanisms that would cause the fire whirls to occur in 
such multiple-fire situations. 

Unfortunately , past studies in eithcr multi pie fires o r fire 
whirls are quite limited. For multi pie fires, Putman and Speich 
( 1963) attempted to measure thc increase in flame heights for 
diffcrcnt arrangcment of a number of multiple fires based on 
effective point sources, but only jet flames wcre considered. 
Thomas et ai. (1965) studied the merging of flames when two 
fires were placed side by sidc in the range of short flames and 
obtained a corrclation relating thc rnerged flame height to the 

fire spacing as a result of flame intcractions between the 
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Thc present experimental study attempts to addrcss this 
issue. Since it is deemed necessary for the presence of a shear­
flow field which imparts angular momentum to a free-standing 
fire to trigger a fire whirl, it is not surprising that fire whirls do 
exist in large urban and forest fires, because of the likely shear­
flow field s creatcd by lhe prevailing wind containing wind 
shears. Thi s is the primary reason in the present study to 
incorporatc a fan-driven jet flow adjacent to a square rnultiple­
fire array to simulare such wind shears. 

EXPERIMENTS AND OBSERV ATIONS 

ln the present study, a series of laboratory multiple-fire 
tests were conducted utilizing two separare square arrays of 
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Figure 1 - Schematic of 3x3 Fire Array Geometry 
and Slit-Wind Generation Device 

equi-distant mu1tip1e fires , one array of 3x3 individual fires and 
the other with 5x5 fires. Many more data sets, however, were 
obtaincJ for the smaller and simpler array . The shear wind 
externa! to the test fire was generated by I O in-line vertically­
mounted fans which discharged air flows (winds) through a 
vertical slit located close to the corner fire of the array so that 
thc wind direction at the slit exit is parallel to one side of the 
array, as shown in Figure 1. Because of the large number of 
parameters in the experimental scenario , we chose to 
concentrare on just a few of them in order to gain some basic 
insight to the complex phenomena. Each individual tire in the 
array o riginated from a steel fuel pan (7.5 cm in diameter and 3 
cm in fue l depth) which contained 8 1 grams of n-heptane prior 
to ignition. The distance between any two immediate adjacent 
fuel pans in the array, D, and the location of the wind slit exit 
relative to the closest fuel pan (given by dimension b in Figure 
I) were allowed to vary from test to test. The slit h as a width 
of 2.5 cm and a height of 90 cm, and cven though the wind 
speed through the slit could be controlled, it was ncvcrthcless 
set at a constant 2.0 m/sec , agai n for simplicit y. Thc 
corresponding jet Reynolds numbcr is ahout 3. 150. After ali 
the fuels in the array were ignited , the dynami cs o f the fire 
plumes were then observed visually and recordcd with a video 
camera, including the occurrence of fire whirls. ln addition, 
quantitative burn-out times after the ignition at each fucl pan 
were also recorded as an indicator of the average burning rate 
as affec ted possibly by the local flow conditions. For each 
multiple fire test, a single free-st anding fire with the sarne fuel 
pan and fuel, locatcd at a large distancc away from thc firc 
array , was also ignitcd at the sarne time, and thcn continuously 
observed and rccorded to provide a refcrence point of the fl ow 
conditions in the sarne laborato ry space and anything that may 
be unusual in such conditions. lt 111ay bc of interest to note that 
for the single free-standing fires, the burn-out times did not 
vary much from test to test, only bctwccn I ,463 to' I ,505 
seconds, and no fire whirling was evcr observed for thc single 
fire case. 

Befo re the observation results are presentcd, it is instructi v e 
to note the more i111portant findin gs of a companion study with 
exactl y the sarne experimental conditions except that there was 
no shear-tlow field (Satoh et ai., 1998). The significancc of 
that study is that thc fire sccnarios in thc current study has two 
separate effects, namcl y, an interaction effect among the 
indi vidual fires in the array and an shear-wi nJ effect, and yet, 
the two effects cannot be separated without the knowlcdge of 
the interaction effects. The companion study was carried out to 
provide the 111ultiple-fire interaction efrect data so that, together 
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with the data from the present study, it would be possible to 
delineate the shear-wind effects. Briefly, in the companion 

study it was found that interaction effects are strongest for 
small inter-fuel pan distance D and decrease asymptoticall y as 
D increases without bound. Under the experimental conditions 
si milar to those in the present study, this asy111ptotic condition 
can be essentially achieved with D= 1.5 m. Also, only rather 
weak whirls could be observed and even then, they only 
occurred t1eetingly. Another interesting result was that within 
the array the strongest interaction occurs between the corner 
fire and the fire next to it along the boundary, followed by the 
interaction between the boundary fire next to the corner fire 
and the fire next to it on the interior side. The next one is 
between the corner fire and the centrally located fire , and the 
least is that between the middle fires along two adjacent 
boundaries. 

ln the present study, 20 separare fire tests with 3x3 arrays 
and 3 tests with 5x5 arrays were carried out with different 
combinations of b and D (Figure I), which were chosen so that 
the shear-wind effects of fixed b with varying D (for the 3x3 
array, b= 0.2 m with D= 0.2 m, 0 .3 m, 0.4 m, 0.5 m, 0.7 m, and 
I .O m; b= 0.3 m with D= 0.2 m, 0.3 m, 0.4 m, 0.5 m, 0.7 m, 
and 1.0 m; b= 0 .6 m with D= 0.3 m and 0.5 m; and for the 5x5 
array, b= 0.2 m with D= 0.5 m and 0.8 m), and those of fixed 
D, but varying b (for thc 3x3 array, D= 0.3 m with b= 0.2 m, 
0.3 111 , 0.6 111 , 1.0 m, and 1.3 m; D= 0.5 111 with b= 0.2 m, 0.3 
m, 0.4111, 0.6 111 , and 1.0 111; and for the 5x5 array, D= 0.8 m 
wi th b= 0.2m and 0.5m) can ali be studied. Before the 
obscrvational results are presented, it is desirable at the outsct, 
to faci litate the discussion of the results !ater on, to offer a 
physical scenario on the interaction between the jet flow fro111 
the slit and the fire array and its individual fires. It is 
understandablc that the shear tlow is the result of the jet which 
increases its spread, accompanied by decreasing strength, as the 
distance from the jet exit increascs. However, as the jet 
cncounters a fire in the array , it tends to seek to move through 
the locally available free arca with the lowest resistance. This 
seems to be the 111echanism for the sheer flow to lose its jet­
flow characteristics and to penetrare into the array, thus 
affcct ing other fires in the array through interacting with the 
prevalent local entrainment into such fires. It is therefore not 
surprising to find rather complex flow patterns, as suggested by 
the individual dynamic name 
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Figure 2- Fire Dcsignations in 3x3 and 5x5 Arrays 



Figure 3- Time Sequence of Jx3 Array Fircs (b = 0.3 m, 0= 0.7 m) 

movements observed in the experiments. Bascd on the vídeo 
records of the array tires, the general dynamics of the !Ires appcared 
to be similar to those in the absence of thc shcar ilow (Satoh ct 
ai., 1998), undoubtedly because of the rclati vel y low slit vclocity 
(Reynolds number of 3, 150) utilized. However, therc wcre sevcral 
subtle and signillcam differences that could be delineated. For 
díscussion purposes, it is convenient to reter to Figure 2 which 
gives the numerical designations of individual !ires in each array. 
Firstly, the presence of the shear-!low cffect was quite evident, 
especially in arrays with 0> 0.4 m. For smallcr O values, the array 
agaín behaved like an area tire, and the strong dircct interactions 
among the tires overwhelmcd the effect of thc shear. However. at 

large O values (> 0.4 m), complex !low pattcms as suggested by the 
!lame dynamics (llame lengths, !lame leaning angles, and 

directions) were clearly discemible. Herc thc larger open spaces 

among the tires allowed thc shear flow to penetrate imo thc array. 
thus disturhing the local !low pattems and a!Tecting thc !lamc 

dynamics. Secondly, there was also a clear indication hy the llamc 
leaning anglcs that for similar larger O values, the houndary !ires I . 
4, 7 for the 3x3 array (sec Figure 2) werc a!Tected by lhe Jet t1ow, 

especially for !Ires 4 and 7 as b increases. Thirdly, the occurrence 
of tire whirls, indicated by sudden elongatcd !lame heights, 
accompanied by greatly increased !Ire noise, was more plentiful in 
both arrays than those observed in the experiments without the 
shear-tlow ficld . Also, each whirllasts much longer duration. Both 

effects signify the importance of thc externa! shear lield to 
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triggering the !ire whirls. However, these tire whirls were still not 
suf!lcicntly strong to matetially affcct the burn-out times. Fourthly, 
the likcly !ire location for the 3x3 array where the whirl occurs 
now moved from !ire 5 to !Ire 8. again suggcsting the in!luence of 
the shcar llow and its penetration into the array. Also interestingly, 
the Jast !ire to burn out , where the average burning rate was the 
lowest , was at !ire 3 for the 3x3 array. This is not surprising as it 
was indeed the lcast one to hc affccted by the shear tield. On the 
other hand, for the 5x5 array, the largest hurning !ire was !ire 20, 
and this is also expccted, since the penetration by the shear !low 
into thc array depth was more dif!lcult dueto the large number of 
!ires along the way. Ohviously the logistics of showing dctails of 
thc ohservations from the video recording herc in this paper is 
dinicult. and only typical time sequences of two tests , one for each 
of thc two arrays during the full-burning pcriod, can be shown, as in 
Figures 3 and 4. The occurrence of !Ire whirls and also the brief 

durations can he casily discerned. 

BUR N-OUT TIME DATA ANA LYSIS ANO DISCUSS JONS 

OF RES ULTS 

Thc hurn-out time data for each fire in the array in a given 
tcst was recorded on the vídeo tapes and could be easily 
retrievcd. Also, as alrcady mcntioncd earlier, the burn-out 
time is a fair representat ion of the average burning rate fo r a 

given fire in the array, sincc thc start-up and the 



Figure 4- Time Sequence of 5x5 Array Fires (b = 0.2 m, D= 0.5 m) 

extinguishing periods are only a small portion of the total 
burning time. As pointcd out by Satoh ct a i. ( 1998), this burn­
out time can be cast into a dimentionlcss index l(m ) dcfined by 

l(m) = [BOT(m)- BOTR] I BOTR (I) 

where BOT(m) is the hurn-out time of fire m in the array in 
seconds in thc absencc of a shear-flow fi e ld, and BOTR is a 
refercnce burn-out time also in scconds, which is that of a frec­
standing si nglc firc wi th thc sarne size fuel pan , fucl , and fuel 
weight. As pointcd out earlier, BOTR ranges bctween I ,463 
seconds and I ,505 seconds , and can bc taken to he a known 

constant. For thc array-firc cx pcriments without the shear 
llow, zero l(m) indicates that therc is no interaction to fire m 
from allthe other fires in the array , and this can be thcorctically 
achieved as D approachcs infinity , and then thc firc m heh,avcs 
like a free-standing singlc fire. l(m) is always pos itive and 

achieves hi gh values when intcractions are strong, such as Lhe 
cases in which D bccomcs vcry small. 

ln thc prcsent study including thc clTccts of a shear-llow 
field, anot her simil ar, but modificd index IS (m) can bc utilized 

in an attempt to surt out the shear-llow cffects. This new index 

is defined as follow s: 

IS(m) = [BOTS(m)- BOT (m)j I BOTR (2) 

where BOTS (m) is the burn-out time in seconds from the 
present study with the shear-tlow ficld, while BOT (m) remains 
to be the sarne as that in equatíon ( I ). Thi s index approaches 

zero in the limiting case when the di stance b bccomes very 

largc such that the shear-tlow field does not interact with the 
fire array at al i. lt can ach ieve a high value when the shear 
e llccts overwhelm that due to interacting fire plumes in the 
array. Unfonunately. thcrc are two slight complications in 
utilizing thi s index to son out the shear-llow e!Tects. One is 
that hecause of the symmetrical prope rties of the fires in the 
absence of shear llows, there is only a relatively small number 
of fires that nced to be dcalt with (5 fires in the case of the 3x3 
array) in the analysis (Satoh et ai. , 1998). On the other hand, 
whcn the shear llow 

Slit 

Slit 

b =0.3 m. D=0.3m b =0.6 m, D=O.Sm 

S1it 

0.141 0.015 0.010 0.179 0.088 0.203 

0.199 0.100 0.015 0.209 0.181 0.242 

0.289 0.242 0.097 0.199 0.204 0.283 

b =0.3 m, D = 1.0 m b = 1.0 m, 0=0.5 m 

Slit 

0.025 0.062 0.020 0.163 0.082 0.092 

0.371 0.053 0.076 0.072 0.088 0.121 

0.139 0.232 0.160 0.191 0.048 0.018 

Table I - Typical Shear-Fiow Effect Index IS(m) 
for Four 3x3 Array Tests 



is present, ali symmetries are lost. Ali the fires in the array 
must be dealt with separately. One rather different and more 
complex analysis needs to be developed here. The other 
complication is that the individual fire burn-out times in the 
absence of the shear-flow field must be known, and it is 
therefore importam that the array fire tests with and without the 
shear flow be carried out as close to each other as 
possible to insure that both tests are subjected to essentially the 
sarne local conditions in the sarne laboratory space. The latter 
constraint was indeed adhered to the best possible way. Thus, 
by using the data from the separate no-shear wind tests, ali the 
indices IS(m) for every fire in a given array were calculated in 
accordance with equation (2). The limitation of space herein 
prevenis the presentation of ali these data. However, four sets 
of such data for four 3x3 array tests are shown in Table 1 as 
typical examples, where the indices given correspond to the 
locations in the array (see Figure 2). High local indices refer to 
high shear-flow effects. Any value less than 0.04 is not 
meaningful, since it is within the variability of burn-out times 
fo r a single free-standing fire. The interpretation of these data 
in terms of the shear-flow effects on the local average burning 
rates is still somewhat difficult. To make such data more 
qualitatively meaningful, the present study chose to examine 
the shear-flow effects in severa! some-what arbitrary bands of 
the index leveis as follows: 

Legend l(m) Effects 

HH 0.33-0.41 Very Strong 

H 0.27-0.33 Strong 

HM 0.18-0.27 High Moderate 

M 0.10-0.18 Moderate 

ML 0.04-0.10 Low Moderate 

L 0.01-0.04 Low 

o <0.0 1 Zero 

The complete results in terms of these bands for ali the array 
tests are shown in Table 3. With these data, it is then possible 
to delineate the effects of the shear-flow alone. The cases of 
3x3 array will be considered first. For a small b = 0.2 m, it is 
expected that the fires in the array will merge into an arca fire 
for O = 0.2 m, for which the burning rates are hi gh because of 
high inter-firc interactions. Thc shear-flow effect is 
concentrated along lhe boundary fires 7, 8 an 9. However, as 
O increases to 0.3 m, more fires along the boundary facing thc 
shear flow , 1,4 and 7, are directly affected by thc shear tlow. 
At 0=0.4 m, penetration of the shear flow into the array is 
already well established, leaving only the two comer rires 3 
and 9 unaffected. This is undoubtedly because of the more free 
arca available within thc array. When 0=0.5 m and 0.7 m, 
penetration is complete, and the comer fire 7 is now not 
affected. At D= 1.0 m, the rires in the array are almost free­
standing, and only fire 4 which is located directly in the path of 
the shear flow is the only one that is affectcd. For b=0.3 m, the 
jct exit is now at a larger di stance away from the array, the 
scenario is esscntially the same as those for b=0.2 m, except 
that the full penetration now occurs at 0=0.7 m, and the 
strength of the shear-flow effect starts to wane at D= 1.0 m. For 
b=0.6 m, the array sits in the position relative to the jet that the 
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full penetration is achieved even at 0=0.3 m. At 0=0.5 m, the 
shear-flow effects for the entire array are seen to be relatively 
strong and uniform throughout. However, the magnitudes of 
this effect are decidedly lower at this larger va1ue of O. 

]Jtl /uny, b • 0.2 10 

0•0.2"' O.lm 0.410 
o o o HMM o H M O 

MLML O HM MO HMHMML 
HHMM HHHMMHHHHO 

)Jtl luny. b. 0 .3 Ol 

D-=0.2ra O.l10 0.4111 
o o o M L L HM M o 
L MLO HM MLL M HM M 
HHMHM H HM ML HH H 

)Jtl Azny. b- 0.6 01 

D•O.lm O.Sm 
MLMLML MMLHM 
M M ML HMHMHM 
HM HM HM HMHM H 

l•l luny. D • 0.3111 

HM 

0.5 01 

HH L ML 
HMMLM 
o M M 

0.510 
L o o 
H M M 
M HMM 

b •0.2 ro O.l10 0.610 1.0 m 
HM M O M L L ML ML ML ML ML ML 
HM MO HMMLL ld M ML M MLML 

0.7111 
ML M HM 
M HM HM 
o ML M 

0 .7"' 
HM M M 
HH ML M 
H HM HM 

1.) 01 

HH HM O H HMML HMHMHM M HM HM 

L L ML 
M MLML 
MHMM 

ld Azny. D • 0.5 m 

I.Oro 
L L M 
HM O ML 
o M o 

1.0 10 
L ML L 
HH ML ML 
'M HM M 

b • 0.2 m 0.3 m 0.4 10 0.6 m 1.0 "' 1.3 rn 2.0 m 
HHL ML LOO ML MM MLHM MMLML MOML 000 
HM ML M H M M M M M HM HM HM ML ML M ML ML ML O O O 
O M M M HM M HM HM HM HM HM H HM ML L M M ML O L L 

5óNn.y 

b.0.2m. 0~.Sm 
M M ML ML O 
H ML L L O 
o o o o o 
o o o o o 
o o o o o 

b.(l.210, D•~l.lm 
MMLMHMM 
LMLLMLL 
ML O O O O 
M O O O O 
HM O L O O 

b.O.Srn. O.O.Bm 
O O L L ML 
MLO O O HM 
L O O M ML 
O O O O ML 
HMO M MLML 

Table 2- Local Shear-Flow Effcct Index Levei Data 
for Ali Fire-Array Tests 

For the case of fix ed 0=0.3 m, the shear-flow effects in 
Tablc 2, which are due to the rel ative distances between the 
array and the jct cxit, are also expected. For small b=0.2 m, the 
shear tlow effects still only concentrate along the close-by 
boundaries. As b increases, the shear tlow begins to penetrate 
into the array and the 1ocations of fires with the maximum 
effccts also move into the array. At b= 1.0 m, the maximum 
ovcrall effccts are achieved , and for b> l .O m, the effects are 
secn to start to dccrease. For thc corresponding case of 0=0.5 
m, as the array moves away from the jet exit (b=0.2 m and 0.3 
m). the 1ocation of the maximum effect moves from fire 1 to 
firc 4 with reduccd magnitude. Full pcnctration is achieved at 
b=0.4 m with thc max imum overall cffect (>HM) being 
achieved at about b=0.6 m. and the effect starts to decrease 
thcreafter. At b=2.0 m where the array is so far removed from 
the slit , shcar-flow effect is almost non-existcnt. 

Three 5x5 array-test shear-flow effcct index data are also 
shown in Table 2. Fist of all, there are so many fires in the 
array, and the resistance to thc shcar-flow penetration is high. 
Thercfore in ali threc cases . penetration into the array is most ly 
confincd to regions closc to any of the houndaries. For small b 
of 0.2 m and small D of 0.5 m, on1y fires 1.2.3,4,6, and 7 are 
affec ted with fire 6 having the maximum effect due to the close 
proximity to thc shear flow. As D 



increases to 0.8 m, the fire spreads to fires li, 16 and 21, and 
the maximum-effect location also moves outward from fire 6 to 
fire 21. When b=0.5 m and 0=0.8 m, the shear-flow effect 
now moves along the fires 21-25 and 5-25 boundaries, still 
intercstingly without any penetration into the interior of the fire 
array. 

CONCLUSIONS 

The following conclusions can be drawn from the present 
experimental study: 

(I) The effects of the shear tlow on the array-fire dynamics, 
though relatively weak (Rc=3, 150), can still be discerned. 
The penetration of the shear tlow into the array is deemed 
responsible for causing complex interior tlow patterns. 

(2) The occurrence of fire whirls is found to be much more 
plentiful with the shear-flow field than those without, and 
the durations of the whirls are also longer. These 
observations are compatible with the complex interior 
tlow patterns resulted from the shear-flow penetration. 

(3) The analysis based on a shear-tlow effect index IS(m) 
gives a crcdible vicw of the penetration phenomena, 
which give rise to the relative leveis of the shear-tlow 
effects for different combinations of b and O. 

( 4) For the 3x3 array tests, penetration is small for closely 
placed fuel pans (small O's), in which case the shear-tlow 
effects are limited to the boundary fires facing the shear 
tlow. For a given b (0.2 m to 0.6 m), penetration 
increases with O and achieves a maximum at about 0=0.7 
m and then decreases. For given O (0.3 m and 0.5 m), 
penetration increases with b and achieves a maximum at 
about 0=0.5 m and then decreases. lt is reduced to almost 
zero beyond b= 1.3 m. 

(5) Because of the large number of fires in the 5x5 array, 
interior tlow resistance is high, which discourages 
penetration of the shear flow into the array. ln the 
parameter ranges considered, penetration into the array is 
minimal and the shear-flow effect is largely limited to the 
fires on the boundaries. 
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NOMENCLATURE 

BOTR 
BOT(m) 

BOTS(m) 

b 
O 
l(m) 
IS(m) 
m 

burn-out time of refcrence single fire, sec. 
bum-out time of fire m in array without shear 
tlow, sec. 
burn-out time of firc m in array with shear flow, 
sec. 
distance of jet exit to the array (see Figure 1 ),m 
inter-fuel pan distance, m 
lnter-fire lnteraction index for fire m 
shear-tlow effect index for fire m 
individual fire designation in array 
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SUMMARY 
This work presents a numerical analysis for thc laminar flow and heat transfcr inside the cylinder in a 

reciprocating compressor. Use is made of a finite volume mcthodology for solving thc govcrning differential 
equations in a two dimensional axissymmetrical domain that contracts and expands as thc piston goes up and 
down. First an adiabatic cylinder with no mass f1ux through its boundaries is considercd. Next, a constant 
temperature is prescribe at the cylinder walls and attcntion is focused on the hcat transfer between the cylinder 
and the gas. lt is found that the heat flux is out of phasc with the gas-to-wall temperature difference, precluding 
thc use of Newton's law of cooling. The further stcp takcn in the simulation was to incorporate the mass flux 
through reed type valves. Comparisons with availablc cxpcrimcnts validated the computations. 

INTRODUÇÃO 

O compressor é o componente do sistema de refrigeração 
que concentra as maiores atenções, c continuamente busca-se 
características melhores de rendimento, e baixo ruído, dentre 
outros aspectos. No presente trabalho investiga-se os processos 
que ocorrem no interior do cilindro do compressor, permitindo 
assim que se possa avaliar de forma mais precisa o impacto de 
formas construtivas, características de operação c da transferência 
de calor sobre o desempenho do mesmo. 

Para que se tome possível tal avaliação, se faz necessário o uso 
de metodologias numéricas aplicada a domínios deformáveis, uma 
vez que a modelação realiza-se em regime transiente, onde, devido 
ao movimento alternativo do pistão, altera-se o volume no interior 
do cilindro a cada passo de tempo. Considerando-se que modelos 
termodinâmicos de compressores estão disponíveis na literatura 
desde o século passado, a utilização de modelos diferenciais para o 
estudo do escoamento no interior de compressores é relativamente 
recente. Um dos primeiros trabalhos nesta linha disponíveis na 
literatura é o de Watkins (1973) que desenvolveu modelos para o 
escoamento laminar. Mais tarde (Watkins, 1977), este 
procedimento foi estendido para escoamentos turbulentos, onde o 
modelo k-€ foi adaptado para escoamento compressível, transiente 
no interior de cilindros. Nesta mesma linha Gosrnarn e Watkins 
( 1979) compararam seus resultados com correlações globais. Para o 
caso simples de um cilindro fechado, sem válvulas, a taxa de 
transferência de calor obtida pelo método de diferenças finitas foi 
menor do que aquela calculada pelas correlações experimentais. 
Gosrnarn e Whitelaw (1979) e Gosrnarn (1981) obtiveram 
resultados a respeito do fluxo de calor na cabeça de cilindros de 
motores, compatíveis com os obtidos experirncntalrncntc por Dao et 
ai. (1973). O modelo adotado era axissirnétrico na forma e nas 
condições de contorno. 

Rccktenwald ( 1982 e 1989) modelou o escoamento no 
interior do compressor e descreveu a transferência de calor 
considerando urna geometria axissirnétrica. As equações de 
Navier-Stokes foram resolvidas numericamente e para o 
escoamento turbulento foi utilizado o modelo de turbulência k-E. 
O autor explora o tluxo de calor no interior do cilindro e a 
influência deste sobre o desempenho de compressores 
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alternativos, afirmando também que a taxa total de transferência 
de calor não é bem correlacionada com a diferença de 
temperatura entre o gás e as paredes sólidas do cilindro. 

Apesar da evidências de que o !luxo de calor no interior do 
compressor não é bem correlacionado com a diferença de 
temperatura entre o gás e as paredes do cilindro, é grande o 
número de correlações disponíveis na literatura que insistem 
neste modelo. Exemplos destas correlações podem ser 
encontrados em Adair et ai. (1972), Brok et ai. (1980), Polrnan 
(1981) c Lee et ai. (1982). Fagotti et ai. (1994) apresentaram um 
estudo de alguns modelos de transferência de calor entre o gás e 
as paredes de um compressor alternativo e mostram que estas 
correlações apresentam grandes diferenças entre si. 

Lawton ( 1987) mostrou experimentalmente para motores de 
combustão interna, que o fluxo de calor durante a compressão é 
muito maior que o !luxo de calor durante a expansão. Apresenta 
ainda resultados para o !luxo máximo de calor, o qual ocorre 
cerca de oito graus antes do ponto morto superior, e mostra a 
presença de um fluxo significativo de calor no sentido da parede 
para o gás, mesmo quando a temperatura média do gás era maior 
que a temperatura das paredes. Corno alternativa para 
quantiticação deste efeito, Lawton propôs a inclusão de um novo 
termo na correlação proposta por Annand ( 1970). 

Kornhauscr c Smith ( 1994) em seus estudos da transferência 
de calor no interior de um cilindro fechado, sugerem o uso de 
coeficientes de troca de calor por convecção na forma complexa, 
a fim de reslver o problema da defasagem entre o !luxo de calor e 
a diferença de temperatura entre o gás e o cilindro. 

No presente trabalho as equações diferenciais que governam 
o escoamento e a transferência de calor de fluidos no interior do 
compressor são resolvidas e os resultados são comparados tanto 
com modelos globais corno com resultados disponíveis na 
I i teratura. 

FORMULAÇÃO DO PROBLEMA 

Adotou-se para este trabalho um modelo bidimensional 
axissirnétrico, onde a simetria ocorre tanto na geometria quanto 
nas condições de contorno. Para que o modelo possa representar 
as válvulas de sucção e de descarga, ambas estarão posicionadas 



na mesma coordenada, ou seja, centradas. Isto se faz possível, 
pelo fato de que nunca ocorrerá de as duas válvulas estarem 
abertas simultaneamente. Com este artifício, pode-se então 
utilizar as dimensões de cada válvula quando cada uma delas 
estiver em atuação. 

Para o modelo adorado, a velocidade do fluido em contato 
com as paredes do cilindro é igual a zero, e para a superfície do 
pistão a velocidade imposta no fluido é igual à velocidade de 
deslocamento do pistão. Enquanto as válvulas estiverem 
fechadas, fixa-se para a região da válvula velocidade nula; caso 
alguma das duas válvulas esteja aberta, prescreve-se na região 
desta, um perfil de velocidade uniforme capaz de proporcionar o 
mesmo !luxo de massa passante pelo orifício da válvula. 

O volume ocupado pelo tluido no interior do cilindro pode 
ser representado como uma função do ângulo de giro do eixo 
acionador. No presente trabalho, explorou-se a aplicação de 
mecanismos do tipo biela-manivela. 

Fluxo de Massa Através das Válvulas. Para que se possa 
chegar às expressões para o !luxo de massa através das válvulas, 
as seguintes hipóteses devem ser adotadas: a) condições de 
estagnação a montande da válvula; b) !luxo unidimensional e 
iscntrópico ; c) equações de fluxo permanente para o cálculo do 
valor instantâneo do fluxo não permanente; d) válvula aberta é 
tratada em cada instante como um orifício simples, com uma 
certa área efetiva da secção de passagem. 

Dinâmica das Válvulas. Este trabalho trata as válvulas como 
placas rígidas, dotadas de massa c amortecimento, sendo que 
estas estão fixadas em molas com uma certa rigidez. As válvulas 
serão então modeladas como sistemas massa-mola-amortecedor 
com apenas um grau de liberdade. As forças atuantes são dadas 
como uma função do diferencial de pressão que ocorre entre as 
duas faces da palheta, e a força de colamento, a qual atua apenas 
enquanto a válvula estiver fechada, c é constante e causada pela 
existência de óleo entre a palheta e a placa de válvulas. 

Modelo Matemático. Para calcular as forças atuantes sobre a 
válvula, a tim de descrever o movimento destas, ou para se 
conhecer os esforços sobre o pistão, deve-se determinar os 
campos de velocidade c de pressão no interior do cilindro do 
compressor. Do mesmo modo, para determinar a transferência de 
calor entre os gases e as paredes do compressor, deve-se possuir 
os campos de temperatura. Para tanto utilizam-se as equações 
diferenciais governantes dos problemas de mecânica dos lluidos c 
transferência de calor. 

O modelo matemático adotado para a solução do escoamento 
e da transferência de calor no interior do cilindro do compressor é 
composto pelas equações de conservação da massa c da energia, 
pelas equações de Navier-Stokes e pela equação dos gases 
perfeitos. 

Como o problema em discussão apresenta a geometria 
cilíndrica, sendo axissimétrico não apenas na forma mas nas 
condições de contorno. e possuindo a válvula centrada na tampa 
do cilindro, será utilizado um sistema de coordenadas cilíndricas. 

A equação da conservação da massa, pode ser escrita como 
segue 

ê.lp ê.l(pu) I il(prv) 
-+--+----=o 
dt dx r dr 

(I) 

sendo p a massa específica do fluido , u a componente axial da 
velocidade c v a componente radial da velocidade; t é o tempo, x 
c r são, respectivamente, as coordenadas axial e radial. 
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As equações para a conservação da quantidade de 
movimento nas direções axial e radial, bem como a equação da 
energia são escritas como segue 

(2) 

d(pv) + d(puv) +.!. d(prvv) = -~+~[J..L av]+ 
dt ax r ar dr dx dx 

(3) 

ê.l(pT) + d(puT) + .!_ d(prvT) = ~[~ ê.lT] + 
di dX r dr dX CP dX 

+.!_~[r~ dT]+~ Dp +.!:_<I> 
r dr CP dr CP Dt CP 

(4) 

onde <I> representa o termo de dissipação viscosa. 
A equação do gás completa a formulação do problema e 

forma um sistema de cinco incógnitas e cinco equações. Por 
simplicidade, neste trabalho os gases serão tratados como 
perfeitos. 

As equações governantes necessitam sofrer uma 
transformação, passando de um sistema de coordenadas fixo 
(x,r,t) para um sistema de coordenadas móvel (Ç,r,t) , que 
apresenta deformações apenas na direção axial. Esta 
transformação é desenvolvida por Watkins (1977) e seus passos 
são apresentados em Catto ( 1996) e Catto e Prata ( 1997). 

Desta forma, obtém-se respectivamente as equações da 
continuidade, da conservação da quantidade de movimento nas 
direções axial e radial, bem como a equação da conservação de 
energia, escrita no sistema de coordenadas móveis (Ç,r,t). 

I d(pxP) I d(pü) ld(prv) 
----+---+---=0 
xp dt xp aç r dr 

(5) 

(7) 



I a(p xPT) + __!_ a(püT) + .!_ a(prvT) =_!__i!_[_!_~ aT] + 
Xp at Xp aç r ar Xp aç Xp CP aç 

(8) 

I a [ k aT] 1 Dp 11 +-- r-- +--+-<I>(Ç,r,t) 
r ar CP ar CP Dt CP 

onde xr é a posição instantânea do pistão c ü é a velocidade 
axial do fluido no sistema móvel c é dada por ü = u- ug ; ug é a 

velocidade local instantânea da malha (Catto e Prata, 1997). 
Neste trabalho, o arranjo de variáveis adotado é o 

desencontrado, onde as variáveis p, T e P são armazenadas no 
centro dos volumes de controle, enquanto que as velocidades são 
armazenadas nas interfaces destes volumes de controle. Para 
avaliação das variáveis nas quatro faces dos volumes de controle 
utiliza-se o esquema de interpolação WUDS, proposto por 
Raithby e Torrence ( 1974). 

Neste trabalho utili za-se a técnica de Correção Simultânea 
da Densidade e da Velocidade (CSDV), que é recomendada para 
escoamentos em qualquer regime de velocidade, o qual mantém a 
massa específica e a velocidade como incógnitas da equação da 
conservação da massa. Emprega-se também o método SIMPLEC, 
sendo que o detalhamento destes processos podem ser 
encontrados em Van Dormaal (1984,1985) e Silva e Maliska 
(1988). Maiores informações associadas à metodologia numérica, 
incluindo os aspectos associados às malhas computacionais 
adotadas e à incerteza da solução numérica, são apresentados em 
Catto (1996). 

RESULTADOS 

O primeiro modelo adotado para simulação é o de um 
cilindro fechado sem válvulas e adiabático, dotado de um pistão 
cujo movimento é promovido por um mecanismo biela- manivela. 
Com isto, o modelo representa apenas os processos de 
compressão e de expansão do fluido de trabalho. Considerou-se 
as propriedades do fluido constantes, exceto a densidade, e 
tomou-se como referência as dimensões do compressor utilizadas 
por Kornhauser e Smith ( 1987) cm seus trabalhos, e que foram 
seguidas por Rccktenwald ( 1989). Desta forma , pode-se 
comparar os resultados , sendo então os parâmetros base para 
formulação aqueles apresentados na tabela 1. 

Tabela I -Parâmetros utilizados na simulação, caso base. 

Diâmetro 50,80 mm 
Raio da Biela 38,10 mm 

Razão de Volume 2 
Rotação 200 rpm 

Fluido de Trabalho hélio 
Constante do Gás 2077 1/kg.K 

Calor Específico ( cp) 51921/kg.K 

Condutividade Térmica 0,152 W/m.K 
Viscosidade Absoluta I ,99 X 10"5 Pa.s 
Temperatura Inicial 285 K 

Pressão Inicial l ,222x I 05 Pa 

Valores máximos e mínimos tanto para a pressão como para 
a temperatura encontrados no interior do cilindro, quando 
plotados em função do ângulo de giro da manivela, demonstram 
uma variação muito pequena, quase que imperceptível. A 
pequena diferença observada entre o valor máximo c mínimo 
reduz-se à medida que o pi stão aproxima-se do PMS. Fica 
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garantido assim que o fato de se plotar sempre os valores médios 
das propriedades, não acarreta em perdas significativas de 
informações, para esta classe de problemas. (9 

Realizou-se ainda a comparação entre os resulfados obtidos 
com o modelo numérico e com o modelo termodinâmico. Esta 
comparação é apresentada na figura I para a pressão. Em virtude 
da pressão e temperatura serem uniformes no interior do cilindro, 
o modelo numérico fornece resultados idênticos ao modelo 
termodinâmico. 

~ 
~ 
~ a. 

4.00E+5 -,------ --

3,00E+5, 

2,00E+5 

1,00E+5 

90 160 270 360 

Ângulo de Giro [graus] 

Fig 1 - Comparação entre os modelos numérico e termodinâmico 
para a pressão no interior do cilindro; 60 rpm. 

A seguir serão apresentados resultados da simulação de um 
cilindro ainda fechado, mas que apresenta temperatura constante 
e uniforme, prescrita nas superfícies sólidas, ou seja, no pistão, 
nas paredes e na placa de válvulas. No presente modelo o ciclo 
deixa de ser isoentrópico, apresentando uma perda líquida de 
calor do gás para as paredes. Esta perda deverá ser de mesma 
magnitude do trabalho total entregue ao gás. 

Para o modelo em questão, verifica-se que a pressão 
mantém-se uniforme no interior do cilindro, enquanto que a 
temperatura, ao contrário do modelo adiabático explorado 
anteriormente, não apresenta esta uniformidade, conforme pode 
ser visualizado na figura 2. 
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Fig. 2- Temperaturas máximas c mínimas em função do ângulo 
de giro; cilindro operando com gás hélio a 500 rpm. 



Utilizou-se aqui um cilindro operando com gás hélio, a 500 
rpm, tendo suas paredes a uma temperatura constante e igual a 
294 K, simulando assim o mesmo compressor adotado por 
Recktenwald ( 1989) e Kornhauser e Smith (I 994). O gás hélio 
foi utilizado como fluido de trabalho, pois o mesmo possui 
comportamento próximo ao de um gás ideal, o que permite que se 
utilize a equação de estado para os gases perfeitos aplicadas aos 
fluidos aqui utilizados. Na figura 2 percebe-se a presença de uma 
diferença de fase em relação ao ângulo de giro do mecanismo 
acionador. Para a temperatura, esta atinge cinco graus enquanto 
que para a pressão, a diferença de fase atinge cerca de dois graus. 

Uma forma alternativa de explorar as variações de pressão e 
de temperatura com o ângulo de giro do mecanismo acionador, é 
através dos diagramas temperatura versus volume e pressão 
versus volume, conforme apresentado na figura 3. A área limitada 
pela curva fechada está associada à perda líquida de calor durante 
o ciclo de compressão. 

3,50E+5 ·-- --··- - ---- ···------- - --

3,00E+5 

m- 2,50E+5 

8:. 
o 
'"' "' "' ~ a. 2.00E+5 

1.20E-4 1.60E-4 2.00E-4 2.40E-4 2,80E-4 3,20E-4 

Volume do Cilindro [m'] 

Fig. 3 -Diagrama pressão versus volume para cilindro operando 
com gás hélio a 500 rpm. 

Os resultados numéricos indicam que durante o processo de 
compressão e expansão dos gases, estes estarão sempre com uma 
diferença de temperatura entre a região do centro e a região 
adjacente às paredes do compressor, ou sej a, há uma diferença na 
temperatura do gás cm diferentes posições no interior do cilindro, 
causada pela inércia do mesmo em receber a informação da 
presença de uma parede com temperatura diferente daquela do 
restante do fluido. Este atraso na temperatura provoca então uma 
diferença de fase entre o fluxo de calor c a diferença de 
temperatura média entre o gás e as paredes. 

Para o presente trabalho, adota-sc o fluxo de calor ' como 
positivo quando este tem o sentido dos gases para as paredes e 
negativo no sentido inverso. O comportamento do fluxo de calor 
em função da diferença de temperatura entre o gás e as paredes 
sólidas está representado na figura 4. Percebe-se nesta figura a 
existência de fluxo de calor positivo para diferenças de 
temperaturas negativas assim como fluxos negativos para 
diferenças de temperaturas positivas. 

A figura 5 demonstra a comparação entre o modelo 
termodinâmico , o modelo numérico e algumas correlações 
empíricas para avaliação do fluxo de calor entre o gás e as 
paredes . Percebe-se que a forma de equação proposta por 
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Kornhauser e Smith é adequada e ainda que modificando-se os 
coeficientes da proposta de Lawton ( 1987) os resultados podem 
ser bastante satisfatórios. A utilização da correlação proposta por 
Lawton está explorada com maiores detalhes em Catto e Prata 
(1997) e Fagotti e Prata (I 998). 
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Fig. 4- Fluxo de calor (kW/m2
) em função da diferença de 

temperatura entre o gás e o cilindro; gás hélio a 500 rpm. 
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Fig. 5 - Comparação entre o modelo numérico e correlações 
empíricas para o fluxo de calor instantâneo; gás hélio a I 000 rpm. 

O passo seguinte em busca da modelação do gás no interior 
do cilindro do compressor, deu-se com a implementação de um 
algoritmo computacional cujo modelo é um cilindro adiabático, 
contendo orifício centrado na placa de válvulas. Desta forma, 
incorpora-se no modelo uma válvula que servirá tanto para 
sucção como descarga do gás, mantendo a axissimetria do 
modelo. 

Neste modelo introduziu-se ainda informações sobre as 
válvulas, onde estas afetam as condições de contorno impostas ao 
domínio de cálculo, sendo necessária uma interação fluido­
estrutura. O tratamento dado às válvulas ainda se distancia do que 
realmente ocorre em um compressor alternativo. Isto é 
particularmente verdadeiro no que se refere à sucção , para o qual 



a válvula está montada na parte interna do cilindro. A válvul a de 
sucção provoca uma deflex ão do escoamento que entra no 
cilindro axialmente mas ao encontrar a válvula é desvi ado 
radialmente. Existem diversos trabalhos disponíveis na literatura 
que focalizam apenas o escoamento e a transferência de calor cm 
difusores radiais , modelo simplificado utilizado para descrever 
alguns processos ocorrentes nas válvulas. Exemplo de tais 
trabalhos incluem Possamai et al. (199 5) e Deschamps et al. 
(1996). 
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Fig. 6- Diagrama pressão-volume; cilindro com orifício 
operando com R,.= I 50. 
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Fig. 7- Diagrama temperatura-volume; cilindro com orifício 
operando com Rv=150. 

O modelo aqui adotado segue os seguintes passos na 
modelagem do escoamento com a presença da válvul a: 

(i) Cálculo do campo de velocidades, de pressão e de 
temperatura; 

(ii) Cálculo da posição da válvula, utilizando para isto um 
modelo massa-mola-amortecedor; 

(iii) Obtenção das áreas efetivas de fluxo e de força , em 
função do deslocamento da válvula, através da 
utilização de curvas obtidas experimentalmente. 
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(iv) Cálculo do fluxo de massa através da válvula, 
testando se é fluxo normal ou refluxo, crítico ou 
sub-crítico; 

(v) Cálculo da velocidade a ser prescrita no orifício da 
placa de válvulas como condição de contorno para 
simular o escoamento no interior do cilindro; 

(vi) Retorno ao item " a" até a convergência neste 
intervalo de tempo. Em seguida avança-se no tempo 
e repetem-se os passos anteriores; 
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Fig. 8- Posição da válvula de descarga para um ciclo de 
compressão cm um cilindro com orifício; R,= 150. 
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Fig. 9- Posição da válvula de sução para um ciclo de compressão 
em um ci lindro com orifício; Rv=l 50. 

Utilizando esta metodologia, simulou-se um compressor com 
as dimensões e características de um dos modelos de 
compressores produzidos pela EMBRACO (Catto, 1996). O 
primeiro resultado a ser explorado é o diagrama pressão versus 
volume, ilustrado na figura 6. Além dos resultados numéricos 
apresentados na figura 6 estão resultados experimentais. Apesar 
de se considerar o compressor com as simplificações descritas 
anteriormente, verifica-se uma concordância muito boa entre os 
resultados numéricos e os experimentais. Um fato que deve ser 
destacado é a razão de compressão de 150 o que representa uma 
validação definitiva para a presente metodologia onde o domínio 
computacional comprime de 150 vezes. A fi gura 7 mostra o 
diagrama temperatura versus volume para o mesmo compressor. 



O modelo discutido anteriormente prevê a movimentação 
das válvulas de sucção e descarga a partir dos campos de pressão 
no interior do compressor. As fi guras 8 e 9 fo ram preparadas para 
mostrar a posição das válvulas de sucção e descarga em função 
do ângulo de giro do mecanismo acionador do compressor. É 
interessante observar a flutu ação da válvula de sucção, 
característica do movimento real de tai s dispositivos. 

CONCLUSÃO 

Um modelo diferencial baseado na solução das equações da 
conservação da massa, quantidade de movimento e energia é 
apresentado para compressores herméticos al ternativos. O 
modelo prevê as principais características do escoamento e da 
transferência de calor no interior do cilindro do compressor, e 
permite a identificação de diferentes aspectos associados à 
expansão e compressão do gás refrigerante. 
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RESUMO 

Este trabalho apresenta a segunda parte de uma pesquisa eJ.perimental, que Vl' /11 sendo desenvolvida 
numa cavidade ressonallle cilíndrica. Em tal cavidade escoa fluido num tubo concêntrico à mesma, para 
receber energia em forma de microondas. São feitas perturbações (hastes metálicas) na cavidade ressonante, 
com o objetivo de aumentar a potência incidente sobre a amostra, além da variação do volume desta amostra. 
Sob estes dois parâmetros de perturbações, compara-se a eficiência de aquecimento em tal cavidade para 
dois fluidos diferentes: água destilada e etileno glicol. 

INTRODUÇÃO 

O processo de aquecimento por microondas é utilizado na 
área industrial, científica e médica. Em considerável parte das 
aplicações deste tipo de energia, a taxa de absorção da energia 
sob a forma de microondas, pelo material a ser aquecido, está 
relacionada com a quantidade de água que este material contém. 

Porém, apesar de ser a água um fluido que possui alta 
constante dielétrica na frequência mais comum de utilização de 
microondas para aquecimento (2450 MHz), existem outros fatores 
que intluenciam na absorção de energia em microondas por este 
fluido. Isto não é característico somente no aquecimento de água, 
mas de todos os materiais que estão submetidos às microondas. 

É importante conhecer o comportamento dos materiais 
quando aquecidos por este tipo de energia. Este fato abre um foco 
para a pesquisa nesta área, o qual é a busca do conhecimento das 
relações entre o nível de aquecimento e as características do 
material a ser aquecido, que ainda carecem muito de 
entendimento. O interesse pela pesquisa neste campo vem 
crescendo, porém lentamente, pois os problemas rel acionados a 
este processo de aquecimento, em especial quando emprega-se 
cavidades ressonantes, não são de solução simples. 

Alguns parâmetros que são variáveis importantes para o 
nível de aquecimento do material exposto às microondas cm 
cavidades ressonantes são a geometria da própria cavidade c da 
amostra, a temperatura inici al do conjunto , a constante dielétrica 
[ E ] do material , o fator de dissipação ou fator de perdas [ E" ] 

(que quantifica a capacidade de transformar esta energia em 
calor), a tangente de perdas, que é a relação entre o fator de 
perdas e a constante dielétrica do material (tan õ = E" I E) , entre 
outros. Diante destes fatores, pode-se concluir a dificuldade de se 
monitorar o processo de aquecimento por microondas. Testes 
experimentais e model agens matemáticas vêm sendo feitos 
( I. Plazl et ai, 1997) para aproximação do perfil de temperatura 
de amostras escoantes sendo aquecidas em cavidades distintas. 

Em recente trabalho (Farias e Braga, 1997) foi analisada a 
razão de absorção de potênci a em microondas pela água destilada 
numa cavidade ressonante cilíndrica, através da qual escoava o 
fluido a ser aquecido. 

No presente trabalho avalia-se o aquecimento de outro 
fluido (etileno glicol) , com comportamento diclétrico diferente 

da água destilada, fazendo-se então uma comparação quanto à 
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eficiência do processo de a4uccimento em tal cavidade, bem 
como os limites para seu uso. 

OBJETIYO 

Deseja-se analisar, experimentalmente, uma cavidade 
ressonante cilíndrica monomodo ( modo TM ), na qual impõe-se 
perturbações no campo eletromagnético interno, com o intuito de 
aumentar-se a absorção de energia cm microondas por uma 
amostra inserida dentro desta cavidade. 

As alterações (perturbações) são hastes metálicas 
localizadas transversalmente à cavidade, cujo módulo de 
penetração é variável , conforme apresentado esquematicamente 
na Fig. I . Além di sto, foram utilizados diferentes diâmetros de 
IUbos concêntricos à cavidade, através dos 4uais escoa o fluido. 
Os tubos são de vidro Pircx, cujo material é considerado 
transparente às microondas. Sua constante dielétrica é baixa ( E ::= 
4 à T = 20" C , 2450 MHz [ Platts, J., 1991] ) e, deste modo, 
as ondas eletromagnéti cas o atravessam praticamente sem serem 
atenuadas. 

Para diferentes configurações da cavidade ( hastes e 
volume de tluido escoante ), deseja-se obter a relação entre os 
diâmetros interno da cavidade e o externo do tubo concêntrico 
que proporcione o maior aproveitamento da potência inserida na 
cavidade para aquecer o fluido . 

APARATO EXPERIMENTAL 

Conforme mostra a Figura I, o mesmo aparato utilizado 
por Farias e Braga (1997 ), foi utilizado neste experimento, ou 
seja, uma cavidade ressonante cilíndrica de latão, banhada a ouro, 
de comprimento 120 mm e diâmetro interno 91 mm, acoplada ao 
magnetron de um forno microondas doméstico, com potênci a 
nominal de 700W, trabalhando à freqüência de 2450 MHz. O 
tluido aquecido foi o etileno glicol técnico, que, ao passar por 
uma análise cromatográfica, foi considerado puro. 

Manteve-se do trabalho anterior os mesmos recursos de 
perturbação da cavidade, isto é, três parafusos ( latão, 1A" [ passo 
de I ,27 mm]) localizados radialmente ' a cavidade, defasados de 



120° entre si, localizados 
cavidade cilíndrica ( 12), 

na metade do comprimento da 

t 
Fonte de mi:toondaa 

Figural - Cavidade ressonante 

PROCEDIMENTO 

Através de uma tubulação, o etileno glicol parte de um 
reservatório mantido a nível constante, à temperatura ambiente, 
sob a ação da gravidade, passando pelo tubo concêntrico à 
cavidade, dentro da qual o fluido absorve energia cm microondas. 
A vazão do fluido foi variada, bem co mo a penetração das hastes 
(parafu sos) nas diversas vazões. 

O parâmetro para a comparação quanto ao efeito da 
magnitude da perturbação foi a penetração dos parafusos em 
número de tios. Os três parafusos foram penetrados igualmente 
em cada medição nas seguintes amplitudes: 29, 19, 9 c O fios 
(sem penetração). 

Sob estas condições , mediu-se a vazão de fluido escoante e 
as temperaturas de entrada c saída do lluido na cavidade. De 
posse destes dados, fez-se um balanço de energia a partir da 
equação da primeira lei da termodinâmi ca, para avaliar-se o nível 
de potênci a absorvida pelo fluido , através da equação: 

onde 

Quhs é a potência absorvida pelo fluid o. 

m = vazão mássica de fluido 
cr é o calor específico do fluido à pressão constante 

(I) 

ôT é a variação de temperatura do fluido entre a entrada e a 
saída do tubo. 

Os dados coletados permitiram comparar os níveis de 
energia absorvida pelo etileno glicol e pela água destilada (Farias 
e Braga,l 99 1 ), sob os mesmos parâmetros de escoamento, na 
cavidade ressonante cilíndrica considerada. Construíram-se 
gráfi cos comparativos em função da penetração das hastes 
metálicas e do diâmetro externo dos tubos por onde o fluido 
escoara. 

RES ULTADOS 

Com o objeti vo de comparar-se o comportamento do 
processo de aquecimento de dois lluidos diferentes, apresentam­
se as características dos mesmos na Tabela I. 
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Tabela I - Características dielétricas dos fluidos 
à T = 25"C e 3GHz ( von Hippel, 1954) 

ETILENO AGUA 
GLICOL DESTILADA 

Constante dielétrica 12 76,7 
Tang_ente de perdas I 0,1570 
Fato r de perdas 12 12 

Também são reapresentados ( Figs. 2 a 4 ) resultados 
típi cos obtidos anteriormente ( Fari as e Braga, 1997 ), que 
indicam o melhor aproveitamento da potência inserida na 
cavidade, para o caso da água destil ada. Neste caso, a perturbação 
metálica imposta no interior da cavidade contribuiu para o 
aumento da potência absorvida pelo fluido somente para os dois 
diâmetros maiores do tubo de vidro " Pyrcx" . Assim, na Figura 2 
são apresentados os resultados da potência absorvida em função 
da vazão para tubos com diâmetros externos de 5,10 mm e 12,00 
mm. Já a Figura 3 mostra o comportamento da temperatura média 
da água em função da sua vazão para dois diferentes diâmetros do 
tubo de vidro. 
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Verifica-se que quanto menor a vazão mássica, maior é a 
temperatura média (média ari tmética entre as temperaturas de 
entrada e saída do fluido na cavidade) atingida pelo fluido 
escoante . 
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Figura 4 Comparação das potências absorvidas 
para os diferentes tubos de vidro 

A Figura 4 fornece o comportamento da potência absorvida 
pela água em função do diâmetro do tubo de "Pyrex" concêntrico, 
parametrizado pela vazão. Constata-se claramente um diâmetro 
cm que a efi ciência do processo de aquecimento é máxi ma, pois a 
absorção de potência chegou a cerca de 80% da potência nominal 
entregue à cavidade. 

As Figuras 5 a 8 mostram os resultados obtidos através dos 
testes realizados com o et ileno glicol. A influência das 
perturbações na potência absorvida pelo tluido em função da 
vazão é apresentada nas Figuras 5, 6 e 7, que representam os 
resultados para os diâmetros do tubo de ''Pyrcx" de 5, lO , 12,00 c 
15,05 mm, respecti vamente. 
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Comparando-se a Figura 2 ( água ) com as Figuras 5, 6 e 7 
et ileno glicol ) verificou-se um co mportamento oposto da 

potência absorvida em função da vazão. 
Dentro da faixa de vazões experimentadas com o eti leno 

gli col, percebe-se que este fluido absorveu menos potência do 
que a água dest ilada. 

Para observar-se o comportamento da temperatura média 
atingida pelo etileno glicol na cavidade, é apresentada 
a Figura 8. 

A temperatura média do etileno glicol com a vazão foi 
maior nas condições de cavidade com perturbações. Embora a 
constante dielétrica do etileno glicol seja menor do que a da 
água, os níveis de temperatura alcançados foram mais altos. 

Porém, note-se que o fator de perdas (Tab.l ) para os dois 
fluidos à T= 25'' C são iguais. Deve-se considerar que o fator de 
dissipação (perdas) também é função da temperatura do fluido. 
Assim, estes dois tluidos não teriam que, necessariamente, 
apresentar o mesmo comportamento durante o processo de 
aquecimento. 
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Os gráficos a seguir ( Figs. 9 e I O ) mostram a potência 
absorvida pelo etileno glicol, para vazões constantes, em função 
dos diâmetros dos tubos, a partir das curvas de ajuste da potência 
versus vazão, para a penetração máxima das hastes e também 
para a condição de nenhuma penetração. 
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Verifica-se que, dentre os tubos empregados no 
experimento, existem dois ( o de maior e o de menor diâmetros) 
que proporcionam um melhor aproveitamento da potência 
disponível na cavidade. Contrariamente ao mesmo resultado 
obtido para a água ( Fig. 4 ), em que neste caso constatou-se a 
existência de um diâmetro "ótimo" , para o etileno glicol, 
verifica-se um diâmetro (9 ou I 2 mm ) em que a eficiência do 
aquecimento é a pior entre todos os diâmetros testados. 

Tendo-se em vista os resultados aqui apresentados, 
constata-se a necessidade de se ter uma maior quantidade de 
resultados experimentais para que se possa modelar o 
desenvolvimento do processo de aquecimento por microondas. 
Uma mesma cavidade de aquecimento requer parâmetros 
diferentes na sua condição de uso otimizada, em função do 
material que está sendo aquecido. 

CONCLUSÃO 

Este trabalho, dando continuidade 'a linha de pesquisa 
intitulada "Análise experimental de f1uidos aquecidos por 
microondas" , tem como objetivo otimizar os parâmetros 
geométricos da cavidade ressonante cilíndrica para f1uidos 
escoando concentricamente à mesma. 

Constata-se que é possível a otimização do aproveitamento 
da potência inserida na cavidade. Contudo, a partir dos 
experimentos realizados com o etileno glicol, conclui-se que é 
necessário experimentar muitos outros f1uidos, numa mesma 
cavidade, c sob mesmas condições de escoamento. O objetivo 
deste procedimento é investigar a possibilidade de agrupá-los, por 
características diclétricas ou físicas semelhantes, de acordo com 
a sua simil aridade quanto ao comportamento quando expostos à 
energia cm microondas. Por enquanto tem-se apenas o 
comportamento singular de somente dois f1uidos. 

Torna-se assim importante tal averiguação, tendo-se em 
vista a possibilidade de economizar-se tempo e energia no 
referido processo de aquecimento, além do aumento da vida útil 
do próprio equipamento gerador de microondas, em virtude da 
diminuição da quantidade de energia que tende a voltar ao 
magnetron, quando não absorvida pelos dielétricos. 

ABSTRACT 

Tlzis work presents the second part of an experimental 
research, which is heing developed in a cylindrical resonant 
cavitr. The fluid, which receives microwave energy, flows 
through a concentric glass tuhe to the caviry. Disturhances are 
/11[U/e (meta!lic rods) in the caviry, to increase the incidelll power 
on the sample besides of the size sample variation. 

With these parameters of perturbation, it is compared the 
ejjiciency of tlzat cavity, considering two different jluids: 
disti/led water and glycol ethylene. 
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ABSTRACT- The rcsearch concerns the comparison of a classical trichle-bed reactor with a three phase reactor called 
"verlifix" and constituted hy thc association of a gas-liquid vcnturi conctator with a fixed reactor. Then, in the case of the 
S02 absorption in water at pH=2, we evaluate thc gas liquid mass transfer of the two distributors (classical watering 

distributor and vcnturi contactor for the vcrlifix reatar) and of thc whole of thc reac tors. At the levei of the distributors 
the mass transfer in thc venturi contactar is higher than thc value obtaincd with the classical watering distributor. Sarne 
results are observed for the vcrlifix reactor compared to the classical trickle-bed reactor. FinalJy wc study the oxidation of 
S02 in the two reactors filled of activated charcoal particles. For the whole operating conditions the S02 conversion into 

S03 is higher in the verlifix reactor. Thc modelisation of the reactors, with an apparcnt kinetic rate measured with the 

sarne catalyst in a fixcd bed immerscd in an oxygen saturated liquid phase, shows that thc increase of the S02 

conversions is due not only tot h c increase of gas-liquid mass transfer hut also to the values of the liquid-solid contacting 
cfficiency which are higher in thc vcrlifíx reactor. 

INTRODUÇÃO 

Os rejeitas na atmosfera em combinação com os gases de 
combustão domésticos c urbanos podem ter consequências tais 
como as agressões imobiliária e de monumentos, mas também 
graves consequência ambientais, tais como a criação de "smog" 
(Los Angeles - Londres), que provocam as doenças do sistema 
respiratório e do coração, c as chuvas ditas ácidas que agridem 
a vegetação e contaminam os Jcnçois freáticos. O 
processamento em reatar contínuo a leito fixo trifásico tem 
fornecido bons resultados, podendo constituir-se uma solução 
para o aproveitamento industri al no controle c tratamento de 
fum aças industriais antes de sua evacuação, no intuito de 
respeitar nosso quadro de vida. 

Os reatares químicos e contactores polifásicos, utilizando 
uma fase gasosa e uma fase líquida, estão presentes nas 
unidades de fabricação das industriais químicas, petroquímicas 
e paraquímicas como parte integrante de vários processos. Urna 
análise comparativa é feita através de dois reatares trifásicos, 
sendo o primeiro um reator clássico do tipo "trickle-bed", e um 
outro constituído peJa associação de um vcnturi e um leito fixo 
"VERLIFIX". 

O desenvolvimento dos rcatores catalíticos a leito fixo 
irrigado está ligado originalmente aos processos . de 
hidrodcsulfurização de fraçõcs petroleiras, essencialmente os 
destilados pesados que contém uma quantidade não despr~zível 
de enxofre. Os enuentcs gasosos resultantes de sua combustão 
podem constituir uma fonte importante da poluição atmosférica 
em razão das quantidades elevadas de so2 que podem ser 

rejeitadas. A utilização dos RCLFA tem cm seguida sido 
estendido a outros processos industriais do petróleo c da 
petroquímica co mo a hidrocracagcm. Durante os últimos anos, 
vimos suas aplicações aumentarem também nas industriais 
químicas e aos processos de tratamento de efluentes gasosos 
(contendo S02 , NOx , HF, HCI, etc) e efluentes líquidos de 

proveniência doméstica ou industrial. 

A reação de oxidação de S02 sobre carvão ativo em 

presença d'água foi realizada pela primeira vez por Hartman e 
Coughin ( 1971) num reato r a Jeito fixo a contra-corrente de 
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gás c de líquido em regime estacionário. Os autores proporam 
um modelo baseado na cinética química da rcação 
acompanhada a um efeito de molhamento do catalisador onde a 
taxa fica compreendida entre 94 e 98,7%. 

O estudo realizado por Mata e Smith ( 1981) colocou em 
evidência a importância da eficiência de molhamento no 
processo global. Assim os autores observaram um mínimo de 
produtividade (cm H2S04) em vazões intermediárias de 

líquido. O mínimo foi atribuído a aparição das zonas secas na 
qual o gás se encontra em contato direto com as partículas. 
Além disso foi notado um aumento da eficiência de 
molhamento das partículas com a vazão do líquido. 

Berruti et ai. (1984) interpretaram de maneira satisfatória 
os resultados experimentais, obtidos num reatar a leito fixo 
funcionando a co-corrente para baixo de gás e de líquido, por 
meio de dois modelos diferentes. O primeiro modelo considera 
que a superfície externa do catalisador é dividida em duas 
zonas ( molhadas e secas) todas duas ativas para a transferência 
de massa. O segundo modelo supõe que somente uma zona da 
superfície externa participa da transferência. Segundo o 
diâmetro das partículas utilizadas, a taxa de rnolhamento 
diminui com o aumento do diâmetro, por outro lado fica 
independente da velocidade superficial do líquido. 

Haure et ai ; (1990) utilizaram o modelo inicial elaborado 
por Mata e Smith (1981) para representar seus resultados 
ex perimentais obtidos em regime estacionário. Este estudo nos 
deu uma relação empírica entre a taxa de molhamento e a 
vazão do líquido. Ela tem boa concordância com as propostas 
por Hcrskowitz ( 1978). 

Neste trabalho nós propomos um estudo das performances 
de um rcator catalítico trifásico gás-líquido-sólido a leito fixo 
clássico ou precedido de um venturi (VERLIFIX) através da 
absorção de S02 onde quantificamos os fenômenos de 

transferência de massa gás-líquido lado gás. 

A determinação do coeficiente global de transferência de 
massa em fase gasosa foi efetuado por medida estac ionária da 
taxa de absorção de so2 em fase líquida. 



MATERIAIS E MÉTODOS 

Descrição do Reator 

O esquema do reatar experimental com os dois contactares 
é representado na figura I. O reatar + contactar I é 
denominado verlifix e é constituído pela associação de um 
venturi à jorro e leito fixo, o reato r + contacto 2 é denominado 
um leito fixo clássico. 
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l.leito fixo, 2. Chuveiro ou Venturi, 3. Trocador de calor, 4. 
eletroválvula, 5. Rotâmetro de líquido, 6. Válvula de 
alimentação de líquido , 7. Bomba de alimentação , 8.tanque de 
separação, 9. elevador, I O. Tanque de alimentação, 11. agitador 
, 12. Amostra de gás, 13. Amostra de líquido, 14. Rotâmetro de 
líquido, 15. Misturador de gases, 16. Regulador de temperatura. 

Figura 1- Reato r a leito fixo clássico utilizado na reação de 
oxidação de S02 

Método Experimental 

As experiências reacionais são realizadas nos dois sistemas, 
reatar verlifix e leito fixo clássico, em sistema aberto para as 
fases líquida e gasosa à 25°C e pressão atmosférica. A 
determinação do KGS foi efetuada por medida da taxa de 

absorção física do S02 , a pH=2, entre a entrada e saída do 
reatar recheado com partículas de carvão recobertas por um 
filme de parafina. As medidas foram feitas nas fases gasosa e 
líquida. A vazão de líquido introduzida pelo buse no 
convergente do venturi e pelo distribuidor no outro reatar, 

foram fixadas sucessivamente em 6,39 x 10·5 ; 8,89 x 10·5 ; 

11,53 X I o·5 e 14,17 X I o·5 m3 Is. A vazão de ar introduzida foi 

mantida constante em I ,515 x 10·3 m3 Is durante todas as 
experiências. 

A reação de oxidação de S02 em presença de partículas de 

carvão ativo e de uma fase líquida (água) é representada pela 
seguinte equação estequiométrica: 

S02 (g) + 11202 (g) + H20 (I) -t H2S04 (I) 

Tendo o ácido sulfúrico como único produto da reação, a 
análise da concentração na água é suficiente para calcular a 
conversão de S02 (Xso2). Em regime estacionário a expressão 

para Xso2 em relação a medida da concentração de ácido 

sulfúrico, medida na saída da corrente líquida, é dada por 
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s 

0LCso42-
Xso2 = 

QGCGo 

(2) 

onde OG e OL são as vazões do gás e do líquido. CGo a 

concentração de so2 na entrada do gás. 

A concentração de S02 na entrada e na saída do reatar é 

determinada por um analisador de so2 com detecção infra­

vermelho, ou por análise (método físico) e por método 
iodométrico (método químico). 

As concentrações dos íons S042· e S032- na entrada e 

saída do reato r são determinadas por eletroforese QUANTA 
4000 em presença de eletrólito do tipo cromato. A detecção é 
feita por UV inversa e lâmpada de mercúrio 254 nm. 

As concentrações dos íons S032· na saída do reator são 

determinadas por eletroforese capilar e por iodometria. 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

I. Determinação do KGs no venturi (sozinho), no distribuidor 
(sozinho) e nos reatores verlifix e leito fixo +distribuidor. 

A determinação do coeficiente global de transferência de 
massa (KGS) em fase gasosa foi feito por medida estacionário 
da absorção do so2 em fase líquida. 

Medimos o produto KGS obtidos em quatro dispositivos 
estudados em escoamento gás-líquido com absorção física de 
S02 diluído em ar por uma solução aquosa de H2S04 a pH=2. 

O balanço de massa do S02, em fase gasosa e líquida 
supondo escoamento pistão num elemento de volume do reator 
compreendido entre z et z+ dz se escreve : 

Balanço em fase gasosa: 

QG (CG + dCG)- QGCG + KGaildz(CG -HCL)=O (3) 

Balanço em fase líquida: 

0L (CL + dCL)- QLCL + KLaildz(HCL -CG)=O (4) 

com as condições limites: z =O 

CG = CG,o e CL = CL,o =O 

Integrando analiticamente entre CGo e CGs e O e L, a solução 

geral é dada por : 

__ 0G0L . [ 0L+HQG . CG,S _ HQG ] 
KGS- 0L +HQG ln 0L CG.o 0L (5) 

A medida da concentração da fase gasosa em S02 é 

efetuada seguindo o valor da composição, seja por intermédio 
de um analisador de S02 com detecção IV, seja por método 
iodométrico. A determinação da concentração da fase líquida 
em sulfitos se efetua por dosagem em eletroforese capilar e por 
iodometria. 

KGS.no venturi (sozinho) e no destribuidor chuveiro 

(sozinho) : 

Na figura 2, podemos comparar o valor de KGS obtidos no 

venturi (sozinho) do reator verlifix e no distribuidor (sozinho) 
do reator leito fixo clássico em relação a análise em fase 
gasosa. Constatamos que o KGS é uma função crescente da 

vazão de líquido, e que os valores experimentais de KGS 

obtidos no venturi são largamente superiores aos do chuveiro. 
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Figura 2- Evolução do KcS em fun ção da 

vazão de líquido 

Comparação do_KGS entre os reatares verlifix e leito 

fixo clássico : 

A comparação das performances de transferência gás­
líquido dos reatores considerados é mostrado na figura 3 onde 
são representados os diferentes resultados de KGS obtidos nos 

reatores verlifix e leito fixo clássico. 

A figura 3 mostra que os valores de KGS se encontram 
mais e levados no reator verlifix que no leito fixo clássico. Os 
resultados não são, de fato surpreendentes devido as 
observações fei tas anteriormente nas experiências de 
transferência gás-líquido realizada no venturi e no distribuidor 
chuveiro funcionando em ausência de coluna recheada 
(figura.4). Além do mais, os estudos efetuados por Kiared 
(1992) mostraram que as capacidades de transferencia gás­
líquido, identificadas pelo coeficiente volumétrico global de 
transferencia de massa KLS, no verlifix são superiores aos do 

leito fixo clássico convencional. Nós constatamos, sem 
surpresa também, que é idêntico para o KGS. 

8 12 16 
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Figura 3 - Evolução do KcS em função da 

vazão de líquido 

Modelização da coluna de a b sorção 

O reator verlifix é constituído de um venturi seguido de um 
reator catalítico a leito fixo . Os escoamentos das fases líquida e 
gasosa nos doi s contactores são supostos do tipo ideal pistão. 

Considerando que a pressão total e temperatura constantes, e 
partindo dos balanços de massa em fase gasosa e líquida do 
S02 entre as seções do lado z et z+dz (equações I e 2), 

deduzimos 

QG 
CL = QL (CG,o - CG ) (6) 

Substituindo (5) em (I), obtemos : 

dCG QG 
QG ~ + KGa.Q(CG - H QL (CG,o - CG ) ] =O (7) 

Esta equação é do tipo diferencial de primeira ordem cuja 
solução é dada pela expressão seguinte: 
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CG 0 QG KGa.n QG 
CG = 1 +H.QGIQL (H QL + exp-[ ~ (I+ H QL ) ] z](8) 

substituindo (.3) em (.5), obtemos: 

CG 0 .QGIQL KGa.n QG 
CL = l+H.QGIQL (I- exp-( ~ (I + H QL) I z] (9) 

Para simplificar as equações, tomamos: 

KGa.n 

QG 
I 

= HUT 
H.QG 

QL =R (10) 

(HUT) 2 - altura da unidade de transferência no leito fixo: 

A solução é dada por : 

I 
CG = l+R [HCL,l + RCG ,l ] + l+R [CG,l- HCL, l ]exp-

[ l+R ] 
(HUT)2 z (II) 

Em seguida, nós temos : 

R RCG, I + HCL, I 
HCL = l+R I +R [CG, I - HCL, I ]exp 

[ 1+R ] 
(HUT)2 z (12) 

Utili zando as rel ações (li) e (12), podemos avali ar as 
capacidades de transferencia no leito fixo . 

Desse modo , CG, 1 e CL, 1 as concentrações de S02 
respectivamente em fase gasosa e líquida na entrada do leito 
fixo e CG,2 e CL,2 as concentrações de S02 respectivamente 

em fase gasosa e líquida na saída do leito fixo, temos: 

1 I 
CG,2 = l+R [HCL,l + RCG, l ]+ l+R [CG, l - HCL,l ]exp-

(13) 

Onde L2 é a altura do leito fixo. Dessa maneira, a relação (14) 
permite estimar (HUT)2 : 

R RCG , 1 + HCL,J 
HCL,2 = l+R l+R [CG,l - HCL,I ]exp 

l+R 
[(HUT)2 L2] (14) 

Onde L2 é a altura do leito fixo. 

No domínio das vazões de líquido estudados, os valores de 
(HUT)2 é uma função decrescente da vazão de líquido. Além 

disso, os valores em fase gasosa e fase líquida são muito 
próximos (figura 4). 
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Figura 4 - Comparação entre (H UT), calculado a partir das 
equações do balanço em fase gasosa e líquida para o verlifix 



Na figura 5, podemos comparar os valores de(HUT)2 ao 

nível do reator leito fixo do verlifix e do leito fixo clássico. 
Constatamos sem surpresa que os valores de (HUT)2 são muito 

próximos. 
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Figura 5 - Comparação entre (H UT!2 calculado a partir 
das equações do balanço de massa em fase gasosa e líquida 

Oxidação catalítica de S02 em reatares verlifix e leito 

fixo clássico recheados de partículas de carvão ativado 

Afim de obter uma análise mais completa sobre as 
performanccs dos reatores verlifix c leito fixo clássico cm 
presença da reação de oxidação de S02 a pH=2, examinamos 

certos parâmetros sobre a conversão de S02. Muitos autores 

determinaram a conversão de S02 (Xso
2

l considerando 

unicamente análise de S02 contida na fase gasosa. Em nosso 

trabalho, seguimos também as concentrações dos íons sulfitos e 
sulfatos presentes na fase líquida. Na figura 6, mostramos os 
valores das conversões de S02 em H2S04 em função da vazão 

do líquido. 
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Figura 6 - Influência da vazão de líquido sobre X 502 à vazão 

de gás fixa, Qc = 1,515xJ0-3 m3!s e Cc0 = 0,3505 mollm3 

A conversão de S02 (Xso
2

) cresce com a vazão do 

líquido. Como veremos em seguida, este aumento se deve a 
taxa de molhamento do catalisador. Esta observação é similar a 
de Mata e Smith ( 1981) que, em seus trabalhos colocou em 
evidência a importância do molhamento no processo de 
oxidação de S02 em presença de carvão ativado. A figura 6 

permite também afirmar que a taxa de conversão de so2 é 

mais elevada no reator verlifix que no leito fixo clássico. 
Podemos atribuir este aumento a presença do venturi situado 
acima do coluna que permite aumentar a capacidade de 
transferência gás-líquido no conjunto do reator. 

Estudo cinético da oxidação de sulfito de sódio 

A oxidação de S02 gasoso, em ausência de fase gasosa, 

sobre carvão ativo não pode ser facilmente estudada devido ao 

:'lO 

envenenamento do catalisador por S03 formado. Procuramos 

precisar a cinética de oxidação de so2 dissolvido na água 

saturada em oxigénio em presença das partículas de carvão 
ativado funcionando nos dois reatares trifásicos. 

A oxidação de sulfito em fase gasosa em presença de vários 
catalisadores homogéneos foi estudada por grande número de 
autores. A cinética da reação é relativamente complexa e os 
autores não estão sempre de acordo com relação as ordens 
cinéticas do oxigénio dissolvido c do sulfito. Nosso objetivo 
não é determinar o mecanismo da reação é somente o de 
precisar um modelo cinético global utilizável, em seguida, para 
a modelização dos dois reatares trifásicos. 

Nas condições estudadas, verificamos (Figura 7) que ,a 
conversão de sulfito cm sulfato cm função da vazão do líquido 
de alimentação, é independente da concentração inicial de 
sulfito c depende indiretamente da concentração de oxigénio. 
Então podemos considerar que nas condições estudadas, as 
ordens cinéticas aparentes do sulfito e do oxigénio dissolvido 
são respectivamente iguais a I c O. 
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Figura 7- Evolução da concentração de sulfito em função da 
vazão de líquido e da concentração de entrada do sulfito (C) 

Modelagem da cinética de oxidação do sulfito sobre 
partículas de carvão ativo 

Para avaliar nossos resultados experimentais, supomos que 
a transformação é isotérmica c que o escoamento do líquido no 
leito fixo seja ideal pistão. Consideramos também a resistência 
a transferência externa líquido-sólido. 

Com essas hipóteses, os balanços estacionários em sulfito 
são: 

-em fase líquida: 

dCL f ) QL- + ksas.n,cL -CLs =0 
dz 

(15) 

- cm fase sólida : 

ksas (CL- CL,sl = T]kr.( 1-E).CLs (16) 

T]kr representa a constante de velocidade aparente da rcação, a 

eficiência T] traduz o efeito difusional interno. 

A equação em fase sólida pode se escrever : 

C r~ 
ksas (CL- CL,sl = T].kr.( 1-E).CLs = I I =kCL ( 17) 

-+ 
ksas T]kr.(l-E) 

supomos então : 

1 I I 
-=-+--
k ksas T]k, (1- E) 

( 18) 



A partir do balanço em fase líquida, obtemos a seguinte 
equação: 

Ln[.s._)=L (t-X -)=- kV C n S01 Q 
Lo L 

(19) 

Para estimar o valor de T]kr, calculamos o valor de k a 
partir de cada valor de QL e dos valores experimentais das 

conversões Xso
3
. 

A partir dos valores experimentais de k et dando Tjkr 
podemos deduzir k5as assim os valores obtidos são 

comparados aos valores calculados a partir a correlação de 
Specchia et ai. ( 1978). Constatamos a partir dos quatros 
valores de TJkr testados (Figura 8) que o melhor acordo para o 

valor de TJkr é 0,3Qç 1. 
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Figura 8 - Otimização da constante de velocidade 
aparente Tjkr 

Modelagem dos reatores trifásicos para oxidação 
catalítica de so2 gasoso 

[] 

11 

o 

• 
• 

A modelagem dos dois reatores é baseada nas hipóteses 
seguintes: 

- o reator é isotérmico 

- os escoamentos das fases gasosa e líquida são ideais pistões 

- existe antes do leito fixo e no leito fixo uma transferência gás-
líquido caracterizada pelos coeficientes de transferência globais 

- existe no leito uma transferência líquido-sólido caracterizado 
por um coeficiente de transferência líquido-sólido 
determinados pela relação de Specchia et ai. 

- a reação de oxidação acontece em fase líquida ao seio do 
catalisador com uma cinética de primeira ordem e a constante 

de velocidade aparente da reação a 25°C é igual a 0,3Qçl .· 

-a taxa de molhamento fedo carvão ativo pelo líquido pode ser 
inferior a I . 

Com este conjunto de hipóteses, em regime estacionário, as 
equações do balanço de massa, ao nível do leito fixo, é dado 
pelas seguintes equações 

- Em fase gasosa : 

(20) 

- Em fase líquida : 

dCL 
0L (iZ = KGa.Q (CG- HCL)- fe.ksas .i1.(CL- CL,s) (21) 
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- Em fase sólida : 

(22) 

---+----
TJkr (I -E) 

Levando em conta as relações (.3), a equação do balanço na 
fase líquida, é dada pela seguinte expressão: 

(23) 

Nas condições limites as equações diferenciais são: 

à z =o (24) 

O sistema de equações (20) e (23) é resolvido 
numericamente pelo método Runge c Kutta. A eficiência de 
molhamento fc é obtida por otimização minimizando o erro 
absoluto entre a concentração experimental e a concentração 
calculada. Três concentrações foram consideradas: a 
concentração de S02 no gás de saída do reator, as 
concentrações de íons sulfito e sulfato no líquido de saída do 
reator. Podemos então estimar respectivamente três eficiência 
de molhamento fcc; feL ; fe,. 

Os valores de feG; feL; fe5 para os dois reatorcs trifásicos 
são mostrados na figura 9. 
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Figura 9- Comparação das eficiências de molhamento do 
catalisador para os reato r verlifix e leito fixo clássico 

A taxa de molhamento aumenta com a vazão de líquido, o 
que é lógico na medida em que a retenção de líquido aumenta 
igualmente com a vazão de líquido. No domínio da vazão de 
líquido estudada, a variação da taxa de molhamento é 
importante pois ela passa de um pouco mais de 60% até 100%. 

A taxa de molhamento do leito no reator verlifix é superior 
a encontrada no reatar clássico a co-corrente descendente. É 
certamente a segunda vantagem do vcnturi situado acima do 
leito fixo que permite uma melhor repartição do líquido na 
entrada do reator. Este fenômeno poderá ser acentuado no caso 
de um reator a leito fixo de maior diâmetro. 

Comparamos os valores encontrados da taxa de 
molhamento com os valores deduzidos pelas correlações de 
Onda et ai. (1967) e Puranik e Vogelpohl (1974) que são 
respectivamente: 

f 
0,2 -0,05 0,2 

e= I - exp[-1 ,45 (R e L) .(FrL) .(WeL) ) (25) 

0047 ( ]0.206 
fe = 1,05 (ReL) ' .(WeL )

0
'
135 .l :c (26) 

- I 



A confrontação entre valores experimentais da taxa de 
molhamento e as calculadas pelas duas correlações é efetuada 
respectivamente nas figuras (I 0) c (II). As diferenças não 
excedem 20% mas a variação da eficiência de molhamento em 
função da vazão de líquido é melhor representada pela relação 
de Puranik do que pela de Onda. 
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CONCLUSÕES 
As características globais de transferência gás-líquido 

foram determinadas nos dois reatares utilizando o método 
estacionário de absorção física de S02. A condutância global 

gás-líquido foi obtida para o distribuidor e para o leito fixo. 
Geralmente a transferência gás-líquido é superior no reator 
verlifix, a transferência gás-líquido ao nível do venturi foi 
bastante superior aos obtidos ao nível do distribuidor do tipo 
chuveiro. Nas condições operatórias escolhidas, a transferência 
global gás-líquido do reator verlifix fica superior ao reator 
clássico. 

Em presença da reação de oxidação catalítica, o 
reator verlifix dá igualmente taxa de transformação cm ácido 
sulfúrico superior a do reator leito fixo clássico. 

A modelagem do reator permite mostrar que a 
transformação química entre o so2 dissolvido e o oxigénio 

dissolvido obedece a uma cinética aparente de I • ordem cm 
relação ao sulfito. O funcionamento do catalisador está em 
regime difusional mas a resistência externa ao nível das 
partículas de carbono não é despresível diante da resistência 
interna. Em presença do sistema trifásico, a taxa de 
molhamento do líquido sobre as partículas de catalisador não é 
igual a I. Ela cresce com a vazão de líquido e nas condições 
operatórias estudadas, ela é mais elevada no rcator verlifix, o 
que favorece a transformação química desejada. Estimando o 
coeficiente de transferência líquido sólido pela correlação de 
Specchia et ai. e a taxa de molhamento do catalisador pela 
correlação de Puranik e Vogelpohl, o modelo simplificado 
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desenvolvido permite representar de maneira satisfatória as 
pcrformances dos dois reatares trifásicos. 

NOMENCLATURA 

a5 área espccítica do catalisador molhado (m2tm3) 
CL concentração em fase líquida (mollm3) 
C Lo cone. em fase líquida na entrada do venturi (mol/m3) 
CLI cone. em fase líquida na saída do venturi (mol/m3) 
CL'J cone. em fase líquida na saída do leito (mol/m3) 
cQ' concentração em fase gasosa (mollm3) 

CGo cone. cm fase gasosa na entrada do venturi (mo 11m3) 
CG 1 cone. em fase gasosa na saída do vcnturi (mollm3) 
CG2 cone. em fase gasosa na saída do leito (mollm3) 
f fator de molhamento 
H constante de Henry 
k . constante cinética de I a ordem (s') 

kG 
ks 

KG a 

KGS 

LI 
L2 

OL 
0G 
s 
Xso2 
z 

11 
E 

coeficiente global de transferência do lado gás (rnls) 
coeficiente de transferência de matéria líquido-sólido 
(rn/s) 

coeficiente global de transferência volumétrica lado 
gás (s ') 

condutânci a global de transferência em fase gasosa (s-') 
altura do vcnturi (m) 
altura do leito (m) 
vazão volumétrica do líquido (m3/s) 
vazão volumétrica do gás (m3/s) 
superfície de troca gás-líquido (m2) 
taxa de conversão de so2 (%) 
coordenada axial do reator 
fator de eficiência 
porosidade do leito 
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SUMMARY 

Performanccs of a three phase catalytic reactor mechanically agitated to high pressure (good selectivity, 
rate of retcntion rai scd, life span of the catalyst increased, etc ... ) depend or severa! factors. Presents it survey 
concerns the influencc of the pressure on the hydrodynamics paramcters and the mass transfer side gas-liquid 
at the time of the absorption of a gas in a liquid. lt is necessary to know some streamlined features and of 
transfcr for the sparkling phasc. These determinations are rclatively classic. However few measures have been 
donc when thc total pressure of working of the reactor is superior to the a ir pressure. It is why we pro pose to 
not only make thcse measures of streamlincd features and transfer to the air pressure but also to the more 
clevated pressures in order to specify thc possible influcncc of the total prcssure on these features. 

INTRODUÇÃO 

A natureza hctcrogênea complexa dos reatores 
mecanicamente agitados fazem aparecer vários aspectos onde 
os seus conhecimentos são indispensáveis ao 
dimensionamento e extrapolação destes tipos de reatores, 
notadamcnte ao que se consiste a ligações entre as 
características hidrodinâmicas e de transferência de massa. O 
estudo hidrodinâmico c em particular a obtenção da 
Distribuição de Tempos de Residência (DTR) da fase gasosa 
foram realizados com a ajuda de um estimulo de traçador 
(nitrogênio em hélio) pouco solúvel em água. Já para 
obtermos as características de transferência de massa gás­
líquido do reator utilizamos uma metodologia idêntica com 
um traçador mais solúvel em água (dióxido de carbono). As 
medidas do coeficiente de transferência volumétrico kLa nos 

reatores perfeitamente agitados são numerosas, além dos 
parâmetros geométricos do reator e das propriedades físico­
químicas do fluido, mas na maioria das vezes os autores 
fazem intervir essencialmente du as grandezas: a velocidade 
de agitação, e a vazão volumétrica da fase gasosa ou a 
velocidade superficial do gás. Para pressões superiores à 

pressão atmosférica, os efeitos da pressão sobre kL a, kL e a 

são confirmados por diferentes autores. Segundo PHILLIPS 
(1973) kL não é influenciado pela pressão em fermentadores 

rotativos horizontai s. Analisando os resultados de YOSHIDA 
e ARAKA WA ( 1968), conclui-se que o efeito possível da 
pressão (variando de O, I à 3 MPa) sobre kL nas autoclavés 

(interface gás-liquido plana) será um artefato ligado ao 
fenômeno de adsorção do gás na interface gás-líquido 
podendo forçar a medida do fluxo absorvido logo este é 
fraco. ALBAL et ai. (!983) estudaram o efeito da pressão 
entre I ,38 à 9 ,65 MPa sobre kL num tanque mecanicamente 

agitado fechado para a fase gasosa. Baseando-se nas 
conclusões de SRIDHAR e POTTER ( 1980), onde o efeito 
desprcsível de P sobre a área interfacial gás-líquido próximo 
de I MPa, concluiram que kL não depende da pressão, 

mesmo adicionando um promotor de turbulência (esfera de 
vidro de 75).!). LEDAKOWICZ ct ai. ( 1985) realizaram seus 
estudos na mesma instalação que ALBAL et ai. (1983) a 
pressões entre O, I e 6 MPa obtendo as mesmas conclusões. 

DEIMLING ct ai. (1984) estudaram o efeito da pressão 
variando de I a 4.5 MPa sobre o coeficiente de transferência 
kL cm fases líquidas do tipo Fischer-Tropsch num autoclave 

de interface plana, não assinalando nenhuma variação de 
pressão. CHANG ( 1990) mediu o coeficiente de transferência 
volumétrico entre O, I e 5MPa num autoclave (fechado para 
fase gasosa). Segundo a natureza do gás, encontraram que 
sob pressão crescente de hidrogênio, nitrogênio e de metano, 
kLa decresce, cresce ou fica constante segundo a velocidade 

de rotação da paleta de agitação. Essa variação é explicada 
pela mudança de a c de kLa com a pressão. BICHAR! et ai. 

(1991) mediram por absorção física de co2 puro na água, o 

coeficiente volumétrico kLa num tanque agitado fechado para 

o gás e para o líquido a 5, I MPa pelo método manométrico. 
Eles constataram que kLa não depende da pressão, sem toda 

vez verificar a topografia da interface gás-líquido em suas 
condições de trabalho. A baixas velocidades de rotação as 
paletas utilizadas deixam pensar que se trata de um regime de 
interface plana, seus resultados juntamente as conclusões de 
TERAMOTO et ai (1974), DEIMLING et ai (1984) e 
KARANDIKAR et ai (1986) relativos a independência de kL 

cm relação a pressão. Outros estudos deste tipo relativo aos 
tanques agitados c as colunas de borbulhamento, foram 
publicados por OYEVAAR e WESTERTEP (1989) e 
CHANG ( 1990). A exceção de CHANG (1990), outros 
autores verificaram o efeito da pressão sobre kL e a, estes 

ligados as mudanças das propriedades do líquido. Esses 
efeitos são geralmente desprezíveis, e kL é independente da 

pressão. 

MONTAGEM EXPERIMENTAL 

Em nossas experiências, utilizamos a montagem 
experimental representada na figura I, o reator é do tipo 
tanque em aço inox mecanicamente agitado, com um volume 
total de 1.5 litros e diâmetro interno de I 08 mm. Equipado de 
um agitador acionado por um dispositivo eletromagnético 
onde a velocidade de rotação é regulável entre 200 à 2000 
rpm, de um distribuidor de gás e um regulador de 
temperatura controlado por termopares do tipo K (cromo­
aluminio). 



Figura I -Montagem experimental utilizada nas medidas de 
DTR e KLa 

I.Reator, 2.Distribuidor de gás, 3.Sistema de agitação. 
4.Termopares, 5.Manômetros, 6.Reservatório de gás, 7 e 
8.Reguladores de pressão, 9.Cilindros , I O.Separador gás-líquido, 
li.Rotâmetros, 12.Detector, 13.Computador, 14.Válvulas de 
segurança, 15. Válvulas de quatro vias, 16.Misturador de gás. 

Composto ainda de três cilindros de gás, um de N2 ou C02 

(gás traçador) mais dois de hélio. Cada um equipado de 
reservatório tampão onde a pressão é controlada por dois 
captores de pressão calibrados. Uma válvula de quatro vias 
permitindo a introdução do gás no rcator seja para uma mistura 
de hélio e traçador ou seja hélio puro. Antes da válvula de 
quatro vias dispomos de duas válvulas em inox de 1/8 de 
polegada que permite regular a vazão principal , uma terceira 
válvula na saída do reatar é utilizada com uma perda de carga 
variável permitindo regular a pressão e a vazão. A aquisição de 
dados é feita sobre um microcomputador equipado de uma 
interface Analog Devices RTI-800. O sinal elétrico liberado 
pelo detector do tipo condutividade térmica é discrctizado em 
intervalos de tempo regulares. 

MODELAGEM E APRESENTAÇÃO DAS MEDIDAS 
DE TRANSFERÊNCIA 

O método utilizado foi o método dinâmico de absorção 
física de soluto gasoso solúvel na fase líquida. A partir dos 
resultados obtidos para os dois traçadores, obtemos as 
características de transferência gás-líquido do soluto 
transferido. Esta técnica é aplicada em reatares trifásicos 
permitindo avaliar as características de transferência de massa 
como também os transportes difusionais do soluto no seio das 
partículas porosas do sólido contido no reator, (NIIY AMA e 
SMITH, 1977, BURGHARDT e SMITH, 1979, AHN et ai., 
1986). No caso de um dispositivo experimental, o reatar foi 
alimentado por uma corrente de hélio. com um estímulo de 
traçador (C02) realizado na entrada do reator. A partir das 

informações experimentais é possível avaliar as características 
de transferência gás-líquido. Para a interpretação das 
experiências. consideramos o modelo de escoamento 
representado na figura 2. 

Figura 2- Modelo do rcator para experiências dinâmicas de 
transferência de massa 

:'1-1 

Os volumes de gás VG! , VG2 c o volume de líquido VL 

são supostos homogêncos. A soma V G 1 +V L representa o 

volume do reato r mecanicamente agitado, V G2 é o volume do 

gás situado acima do nível de líquido. CE, CG e Cs são 

respectivamente as concentrações do traçador na entrada, na 
saída da zona bifásica c na saída do conjunto rcator, os 
balanços de massa do traçador nas três zonas escrevem-se 
rcspccti vamcntc: 

dCG CG 
VG!dt = KLS [H- CLI + 0G f CE- CGI (I) 

dCL CG 
VLTt = KLS [H- CLl (2) 

dCs 
VG2ili. = 0G [CG- Cs) (3) 

Nestas equações, KLS representa o coeficiente global de 

transferência de massa gás-líquido para o soluto transferido. As 
equações de balanço podem ser resolvidas no domínio da 
transformada de Laplace. Obtendo então cm particular a função 
de transferência do sistema global , seja: 

* KLa+s 
G (s) 

2 KLa VL 
[1:1 s + (1:2KLa +H QG + I )s + KLa)[ I +1:2sl 

onde: 

VGJ 
1:1 -QG 

VG2 
1:2-QG 

KLS 
KLa = VL 

(4) 

(5) 

Lembramos que para um traçador não absorvido, a função 
de transferência se escreve: 

G(s) = (I +1: Is)( I +1:2s) (6) 

G(s) nada mais é que a transformada de Laplace da DTR da fase 
gasosa que medimos anteriormente utilizando como traçador um 
gás não absorvido (nitrogênio). Lembrando que estas medidas 
permitem precisar os valores de dois parâmetros 'I c 1:2 . Para 

estimar as grandezas H c KLa· utilizamos os momentos de ordem 

I (J1 1) c a variança (<J) original da função de transferência G*(s) e 
G(s). 

Em efeito, teremos respectivamente: 

* I VL 
11 1 = H(QG) +TI +1:2 (7) 

Jlj =1:1 + 12 (8) 

*2 I VL 2 2 I VL 2 2 
o --r-l +--r-l +1: +1: 

- H2 QG KLa H QG I 2 (9) 

(J2 = 1:2 + ,2 
I 2 (lO) 

As relações precedentes permitem obter a constante de 
Henry do soluto transferido "H" c o coeficiente de 
transferência volumétrico global KLa pelas relações: 



I VL 
H = - *--Q . G (li) 

J.11 - J.11 

* 2(J.11- J.11) 
KL a = - *--:2:---2-=----.:* ___ 2 (12) 

(G - a ) - (J.1 l - J.11 ) 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

As grandezas calcu ladas são o tempo de passagem 1 do gás 

no reator, a fração a e o volume gasoso presente na emu lsão 

gás- líquido, a retenção gasosa EG c o volume do céu gasoso 

VGc-

Influência da vazão gasosa e da velocidade de 
agitação 

As variações da retenção gasosa cm função da vazão de 
alimentação QG c da velocidade de agitação são apresentadas 

nas figuras 3 c 4. O efeito da velocidade de agitação é 
nitidamente mais importante que o da vazão gasosa. 
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Figura 3- Variaçiio de Ec; em jimçiio de Qc; 
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Figura 4 - Variaçüo de Ec em fimçüo de N 

Os valores experimentai s da retenção são confrontados pela 
correlação proposta por SM IT H ( 199 1) para os rcatores 
mecanicamente agi tados , segundo: 

( 13) 

A fi gura 5 mostra que nossos valores experimentais são 
bem representados segundo a correlação de SM ITH (1991) a 
15%. 
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Figura 5 - Comparação dos valores experimentais com os 
valores calculados pela correlaçüo de Smilh ( 1991) 

Influência da Pressão Total 

As medidas de DTR foram efetuadas a pressão atmosférica 
bem como sob pressões totais compreendidas entre I e 40 har. 
Para uma mesma vazão gasosa avaliamos o efeito da pressão 
sohrc a retenção gasosa e concluímos sua independência com a 
pressão total de funcionamento para duas velocidades de 
agitação diferentes (Figura 6). Em definitivo, a retenção gasosa 
depende da vazão gasosa e da velocidade de agi tação, mas é 
independente da pressão total, no domínio das pressões 
testadas 
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Figura 6 - Variação de Ec em função da pressüo total 

(Qc e Nfixo) 

O cocticiente de transferência volumétrica global KLS foi 

medido a pressão atmosférica em função da vazão gasosa e da 
velocidade de agitação. KLS aumenta sensivelmente com a 

velocidade de agitação (Figura 7) c levemente com a vazão 
volumétrica da fase gasosa (Figura 8). As evoluções são 
similares as obtidas por MAHFUD ( 1994) num reator 
mecanicamente agitado gás- líq uido de vo lume sensive lmente 
idêntico, utilizando um mesmo traçador dióxido de carbono. 
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Figura 7 - Influência da vazão gasosa sobre K L S para C02 

transferido 
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Figura 8- Influência da velocidade de agitação sobre K L S 

para co2 transferido 

Nossos resultados são correlacionados a ±15% (Figura 9) 

pela correlação proposta por MAHFUD (1994), sendo: 

KLS = 8,85 x 10·3 N°·6 Q~21 

Em definitivo, as características de transferência gás­
líquido do reatar agitado mecanicamente são então da mesma 
ordem de grandeza que a do reatar utilizado por MAHFUD 
(1994). Sinalando assim, que estes valores são relativamente 
baixos a alguns valores encontrados na literatura. A paleta de 
agitação utilizada do tipo hélice, é provavelmente menos 
eficiente que uma turbina do tipo Rushton. 
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Figura 9- Intetpretação dos resultados experimentais pela 
correção de MAHFUD ( 1994) 

O volume de líquido, a temperatura, a velocidade de 
agitação e a vazão volumétrica normal do gás foram fixadas 

(respectivamente a YL=l ,2xl0-3 m3, T=25°C, N=552 tr/min, 

0G=53,38xi0-6 m3/s TPN) e determinamos KLS para 

diferentes valores de pressão total. No domínio estudado 
(Figura 1 0), não observamos nenhuma variação do coeficiente 
de transferência de massa global. Resultado similar aos obtidos 
por ALBAL et ai. (1983). 
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CONCLUSÕES 

As medidas da DTR na fase gasosa, nos permitiu dizer que 
a macro-mistura da fase gasosa dentro do reatar estudado pode 
ser suposta do tipo perfeitamente agitado e que a retenção 
gasosa é independente da pressão total do sistema entre I a 40 
bars. A intluência da velocidade de agitação é nitidamente mais 
marcante que a da vazão do g<ís. Por outro lado, quando 
fixamos estes parâmetros, observamos que a taxa de retenção c 
o coeficiente de transferência de massa volumétrico, não 
dependem da pressão total. Em consequência se admitirmos 
que a área específica das bolhas de gás depende da pressão, 
somos conduzidos a uma variação contrária do coeficiente de 
transferência de massa global cm função da pressão total de 
funcionamento do reatar. O coeficiente de transferênci a global 
é tal que: li KL = 1/ k1. + 1/ HKG, onde KG diminue em função 
da pressão, caso a difusividadc do soluto cm fase gasosa 
diminua com a pressão. Se admit irmos que kL c H são 
independentes da pressão, nos resulta que 1/KL aumenta em 
furição da pressão. Por outro lado, KL diminue em função da 
pressão e a diminuição é compensada pelo crescimento da 
superfície de troca que corresponde à uma diminuição do 
tamanho das bolhas de gás no seio do líquido em função da 
pressão total aplicada. 

NOMENCLATURA 

a área interfacial gás-liquido (m2Jm3) 
CE concentração do traçador na entrada 

CG concentração do traçador na saída da zona bifásica 

Cs concentração do traçador na saída do conjunto reatar 

D diâmetro interno do reatar (m) 
DTR Distribuição de Tempos de Residência 
dA diâmetro da base do agitador (m) 

ds diâmetro médio das bolhas de gás (m) 

G(s) função de transferência do sistema material 
H constante de Henry 
KL coeficiente transferência de massa lado líquido (m/s) 

KG coeficiente transferência de massa lado gás (mls) 

KLa 

KLS 
N 
p 

QG 
I 

T 

VG 

VL 

YG+L 

VGc 

R e 

Fr 

NA 

coeficiente de transferência volumétrica (s-I) 

coeficiente global de transferência gás- líquido (m3/s) 

velocidade de agitação (tr/min) 
Pressão (bar) 

vazão volumétrica do gás (m3/s) 

tempo de reação (h} 
tcmpcraturc (°C) 

volume gasoso (m3) 

volume do líquido (m3) 

volume da emu lsão g<ís-liquido (m3) 

volume do gás acima do líquido (m3) 

? 
número de Reynolds , N dA-P/11 

número de Fraude, N
2
dA/g 

número de aeração, QdNd A 3 

a fração do volume 

EG 

e 
1 

11 

12 

11! 

112 

retenção gasosa 

tempo reduzido 
tempo de passagem (s) 

tempo de passagem na emulsão gasosa (s) 

tempo de passagem no céu gasoso (s} 

momento de ordem I do gás não absorvido 

momento de ordem 2 do gás não absorvido 



G 
L 
X 

y 

G+L 

momento de ordem I do gás absorvido 

variança da distribuição do gás não absorvido 

variança da distribuição do gás absorvido 

massa volumétrica (kg.m<'l 

tensão superficial do líquido (N.m- 1) 

viscosidade dinâmica (Pa. s) 

gasoso 
líquido 
entrada 
saída 

gás-líquido 
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RESUMO 

Este trabalho discute o desenvolvimento de um modelo numérico, para ser executado em tempo real, levando em 
consideração as condições de operação de uma autoclave estacionária, com o ohjetivo de garantir o nível de 
letalidade previamente estabelecido para microorganismos, reprogramando o tempo de processamento da autoclave. 
Propõe-se o desenvolvimento de um modelo numérico para previsclo da evoluçâo temporal da temperatura no interior 
do alimento, assumindo-se como condiçâo de contorno o comportamento da temperatura da autoclave. 

INTRODUÇÃO 

O processamento térmico de alimentos industrializados consiste 
no aquecimento de embalagens em autoclaves pressurizadas. que 
podem ser estacionárias ou rotativa~. verticais ou horizontais. e/ou 
contínua<> ou descontínuas. O processamento térmico deve ser 
especificado por especialista'> que. para cada sistema 
equipamento/embalagem/alimento dctincm as condições de 
processo: tempo de processo, temperatura de processo. temperatura 
mínima inicial do alimento, perfil de pressão e programa de 
desaeração da autoclave''. 

Face a estes requi sitos de qualidade c de segurança. grande 
cuidado é tomado no cálculo destes tempos de processamento. 
assim como no controle do tempo c da temperatura vigentes 
durante os mesmos, para evitar que o a limento seja submetido a 
um sub-processamcnto ou a um sobre-processamento. 

"Embora os processos possam ser criteriosamente definidos, 
a sua aplicação no dia-a-dia da produçào industrial foge da 
idealidade. Problemas operacionais como a .fàlta de energia. 
queda na geraçào de vapor de água e falha nos sistemas de 
controle ocorrem com bastante ji-eqiiência e causam desvios de 
processo pela flutuaçâo da temperatura do meio de aquecimento. 
Outros desvios de processo podem ocorrer quando há alteraçl'ío 
de parâmetros básicos de processo, tais como.· temperatura 
inicial do produto. tempo de processo mais curto e temperatura 
do meio de aquecimento umformemente mais baixa. Quando estes 
desvios acontecem, o lote - em geral - é reprocessado ou 
segregado para análise dos registros por um e:,pecialista que 
deve tomar decisões quanto à liberaçâo deste ou o seu descarte. 
Estes procedimentos süo dispendiosos, demorados e quando a 
opção é .feita pelo reprocessamento. resultam num 
comprometimento da qualidade do alimento .. (GERMER. 1997). 

O objetivo deste trabalho é apresentar um modelo numérico. 
desenvolvido para ser executado em tempo real. c que leve cm 
consideração as condições de operação de uma autoc lave 
estacionária. Este modelo deverá ser empregado cm conjunto 
com o sistema de controle da autoclavc. com a tinalidadc de 
garantir o nível de letalidade previamente estabelecido para 
microorganismos. 
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DESCRICÃO DO PROBLEMA 

A esterilização de um produto alimentício depende. em 
parte. da taxa de penetração de calor no mesmo. 

Quando produtos alimentícios são colocados numa 
embalagem. que por sua vez é colocada numn autoclavc e 
processada termicamente através da condensação do vapor de 
água saturado. a taxa de transferência de calor para os mesmos 
depende dos seguintes fatores (TEIXEIRA & BALABAN, 1996): 

a) Coeficientes de transfcrêncin de calor: 

b) Propriedades llsicas do produto alimentício e da embalagem; 

c) Diferença de temperatura entre o produto alimentício e 
autoclavc: c 

d) Tamanho da embalagem. 

Em nosso trabalho estamos interessados cm prever a evolução 
do perfil de temperaturas no interior de puré de batatas. 
acondicionado cm embalagem metálica de geometria cilíndrica. 

O purê de batatas usado no trabalho experimental foi obtido 
pelo cozimento de 2.5 kg de batatas cm panela de pressão, 
durante 20 minutos. sendo a seguir descascadas c esmagadas 
num espremedor de batatas. À massa obtida foi adicionado um 
litro de leite. sendo o produto resultante novamente submetido a 
um cozimento até se obter a consistência desejada. Finalmente, 
esta pasta foi passada por uma peneira para se obter maior 
homogeneidade. Nos ensaios experimentais realizados 
..:mprcgou-sc cmhalagem metálica cilíndrica do tipo 300 X 406 
(73.3 mm X III mm) (LEONIIARDT. 1973). 

CONTROLE DO PROCESSO DE ESTERILIZAÇÃO EM 
TEMPO REAL 

O emprego de modelos numéricos capazes de predizer as 
características do produto alim..:ntício cm função de alterações 
nas condições de processo são fundamentai s para um bom 



desempenho dos sistemas de controle baseados em computador 
que sejam executados em tempo real. 

A principal vantagem advinda do uso de modelos numéricos 
capazes de estimar o histórico da temperatura do produto é o 
fato de que se pode aceitar variações na temperatura da 
autoclave. Assim sendo. na ocorrência de uma diminuição 
in esperada da temperatura da autoclave, o modelo fornecerá 
rapidamente o hi stórico das temperaturas e calculará o valor do 
nível de letalidade atingido. 

Pretende-se neste trabalho que o modelo numérico seja parte 
integrante de um .. software .. para auxiliar a tomada de decisões 
por um sistema de controle baseado em computador. Assim. na 
ocorrência de uma perturbação na temperatura da autoclavc. o 
mode lo deverá prever a resposta correta da temperatura no 
interior do produto alimentício para este desv io. bem como o 
efeito correspondente sobre o níve l de letalidade acumulado 
(Fo). O modelo numérico deverá. também. gerar informação que 
permita reprogramar o tempo de processamento. continuando o 
aquecimento até que a letalidade acumulada alcance o valor 
pré-estabelec ido. 

DESENVOLVIMENTO DO MODELO NUMÉRICO 

A equação que governa a tran sferência de calor para o purê 
de batatas cm uma embalagem de altura H c ra io R. com 
difu sidadc térmica constante é dada pela segu inte equação 
diferencial parcial: 

onde: 

T 

v 

= temperatura do corpo: 
= tempo de processamento: 
= cota na direçào radial: 
=cota na direção axia l: c 
= difusividadc térmica do alimento 

(I) 

A !igura 2 mostra um esquema típico de uma embalagem 
cilíndricu que usa as coordenadas cm questão; 

t y 

---- ------ -;---·---

H 

--- -- · - -------·- --------

R 

Fig. 2. S istemas de Coordenadas para umu embalugem cilíndrica 

A equação que calcula o nível de letalidade obtido durante o 
processameto é: 

1{ 1 
F;, = J (Jr - T) * dt (2) 

010 
Onde: 

Tr = temperatura de referência para um dado alimento: 
T = temperatura do alimento: 
tf= tempo final de processamento: e 
z= d iferença de temperatura necessária para reduzir o tempo 

requerido para diminuir em I O vezes a população de 
microorganismos. 

Através desta equação observa-se que o nível de letalidade 
para o alimento que está sendo processado depende do histórico 
de temperatura desde o início do processamento até o instante 
em que a embalagem é retirada da au toc lave. 

No desenvolvimento deste trabalho. consideramos as 
seguintes hipóteses simplificadoras (TEIXEIRA & BALABAN, 
1996) 

(a) A temperatura do produto alimentício é uniforme no 
instante t = 0: 

(b) A temperatura da embalagem cilíndrica é constante depois 
de t = O (não há variação entre dois pontos distintos da 
embalagem): 

(c) O codiciente de transferência de calor. externo à 
embalagem. é muito elevado (isto é, a resistência térmica 
da superl1cic é desprezível): 

(d) A difusividadc térmica não varia com o tempo, com a 
temperatura, ou espacialmente no interior do produto 
alimentício: c 

(e) Não existe .. headspace .. no interior da embalagem. 

/ 

/ 

' : ~ 

:~ 
: ... ------'-R'-"3--j 

Fig. 3. Discretização típicu do conjunto embalagem I produto 
ai imcntício. 

O modelo matemático foi desenvolvido tomando-se por base 
a di scretização do conjunto embalagem I produto alimentício em 
um número finito de elementos de volume. supostos isotérmicos 
(BASTOS. 1994 ). A figura 3 apresenta uma discretização típica 
onde são mostradas as conexões do nó .. , .. com seus vizinhos. 



A equação geral de balanço de energia para um nó de 
difusão "r' é composta pelo termo de variação temporal da 
temperatura (lado esquerdo da eq uação) e pelos termos de troca 
térmica entre o nó 'T e seus vizinhos (não há fonte de calor no 
interior do produto alimentício (BASTOS, 1994)). Assim, pode­
se escrever que: 

dT1 cl---;;;- = GIN(TN- TI)+ Glscr.~- TI)+ <3) 

G11_ (T1_ - T1 ) + G10 (T0 - T1 ) 

A capacitância térmica é calculada pela expressão: 
C=pCpVi , onde p é a densidade e Cp o calor específico do 
alimento. As condutâncias térmicas entre os nós são de dois 
tipos: condutância radial (Gr) e condutância axial (Ga). Estas 
condutâncias são determinadas pelas seguintes equações: 

c/J ij = Gij.(T j- Ti) 

GIJ 
nKdz 

2ln R2 

RI 

G _ nKdz 
!,/) - --

R 
2ln 2 

R2 

(4) 

(5 ) 

(6) 

onde k representa a condutividade térmica do produto 
alimentício, re é o raio externo do i-ésimo nó, ri é o raio interno 

do i-ésimo nó e dz é a altura de um nó (na direção axial do 
conjunto embalagem/produto ai imentício ). 

O sistema de equações gerado é resolvido com o auxílio do 
código EESW (KLEIN & ALV ARADO, 1996) que utiliza uma 
variante do método de Nev.rton. 

VALIDAÇÃO DO MODELO 

Devido à simetria das condições de contorno, a geometria 
tratada no modelo do produto alimentício é formada por um 
setor circular de 90° c de altura igual à metade da altura da 
embalagem. Foi gerada uma malha composta por 100 elementos 
de volume com I O subdi visões na dircção radial e I O na direção 
axial. 

A validação deste modelo foi fe ita pela comparação dos 
resultados obtidos pela si mul ação computacional com aqueles 
apresentados por LEONHARDT ( 1973). Utilizou-se o mesmo 
perfil de evolução temporal da temperatura da autoclave para 
alimentar o modelo matemático. 

A figura 4 mostra o comportamento da autoclave e uma 
comparação entre os resultados numéricos e experimentais. 

~· 
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Figura 4 - Comparação entre as temperaturas experimental e 
· numérica do produto alimentício 
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Figura 5 - Nível de letalidade do ponto fri o do a limento 

A figura 5 mostra a evolução do nível de letalidade para o 
ponto fri o do alimento utilizando-se as temperaturas obtidas 
pelo modelo. É importante que se ressalte o fato de que ambas 
referem-se ao ponto mais frio do produto alimentício (isto é, o 
nó central da embalagem). 

Observou-se que o modelo matemát ico representa. com boa 
aproxi mação, o comportamento da temperatura no interior do 
produto alimentício ensaiado. 

CONCLUSÕES 

O modelo matemático desenvol vido é adequado para uso 
na oti mização de processos de esterilização de produtos 
alimentícios que sej am aquecidos por condução. Este modelo 
pode ser executado, cm tempo real , fornecendo resultados 
bastante próximos daqueles obtidos experimentalmente por 
LEONHARDT ( 1973). 

Os autores pretendem implementar este modelo matemático 
num algoritmo computacional que será usado para otimizar a 
operação de uma autoclavc estacionária instalada no Laboratório 
Integrado de Engenharia de Alimentos da Escola de Engenharia 
Mauá. 

Este algoritmo deverá ser executado em tempo real, num 
microcomputador IBM/PC compat ível e deverá trocar 
informações com o sistema de controle já existente na autoclave. 
A fi gura 7 apresenta a arquitetura básica do sistema de contro le 
otimizado que se pretende implementar. 



SISTEMA DE SUPERVISÃO 
DO PROCESSO 

0 0 0 0 

Dili 
0 0 0 0 

PLC 

ALGORITMO 
DE 

OTIMIZAÇÃO 

INTERFACE (ICS 2.0-1) 
EIA-232 <-> EIA-485 

CONTROLADOR 
MULTI-LOOP 

Figura 7- Sistema de controle da autoclave utilizando o 
algoritmo computacional. 

Este é um primeiro modelo numérico desenvolvido para 
testar a dinâmica do sistema de controle. Os autores pretendem 
continuar o trabalho, repetindo o desenvolvimento para 
alimentos que sejam aquecidos por convecção. 
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SUMMARY 

The rela tive ejfecriveness of potasium hydroxide dipping and ,erhyl oleare spraying jór increasing rhe rate 
of water absorplion of de n/ and Jlint corn during steeping was comparl'd with unprl'treated corn samples. 
Both prelreatments increased consideral(v the water absorption rate of' both hybrids as compared to the 
untreated control samples. To eva/uate such increase the dljjitsion coejjicients of pretreated and untreated 
corn samples were estimaled Corn grains sleeped in SOJ aqueous solulion and dljferenl concenlralions of 
/alie acid give higher absorplion rale lhan the sleeped only in SO! solurion. This effecl was more marked for 
de n/ thanfor flinl com. Prl'lreated flinl corn samples with polasium hydroxide gave lower sfGI·ch y ield rhan 
contrai. J!owever, rhe presence oflalic acid in sleepwarer increases the starch yield of' dent andjlint corn. 

INTRODUCTION 

ln thc manufacture of corn starch. the corn is fírst softened 
by steeping for 40-48 hours at tcmperature range 45-55 °C. 
Since the pioneer works of Watson and Sanders ( 1961) and Fan 
et ai. ( 1965) on the function of su lfur dioxide as a steeping 
agent. many in vest igations havc becn conductcd to red uce the 
time required for steeping by increasing thc rate of water 
absortion. The cffcct of thc conccntration of SOe during 
steeping on the starch recovcry has bcen analyzcd by Roushdi 
ct ai. ( 1981 ). They found that samplcs steeped in low 
concentrations of S02 containing lactic acid give high starch 
yicld with low protcin contcnt. ;\lso thc scparation of hull. 
fibcr and protcin from thc steeped grains was very easy. On thc 
othcr hand. EckhofT and Tso ( 1991) rcported that thc 
application of gaseous so2 in corn wet milling and thc addition 
of lati c acid resultcd in an increase in thc starch yield. 

As steeping is a diffu sion limitcd process some 
in vestigation s were conductcd to increase the rate of diffusion. 
Mistry and Eckhoff ( 1991) dcvcloped and alkali-dcbranning 
proccss wherc th e pericarp was chemical ly rcmoved. The 
debranncd kcrncl s absorb water more rapidly reducing thc time 
of steeping. Prcviously. Gunasckaran and Farkas ( 1988) 
proposcd the use of hi gh - pressure steeping to incn:ase thc rate 
of water absorption. 

lncorporati on of multipl e cnzyrnes into thc stccping 
so lution cnhanced separation of fractions in \\CI milling. 
Stcinkc and .Johnson ( 1991) using multi pie - enzimc 

prcparation (cellulasc. hcmiccllul ase. 0-glucanase. pectinasc 
and bromclin) togc thcr whith so2 during corn stccping. 
rcduced thc stceping time and increased lhe starch recovery 
y icld. 

Thc objectives ofthc prcsent study are: 
a) to investigate thc cffect of diffcrcnt pretreatments. 
conducted to red ucc thc resistance of corn pericarp, in the rate 
of water absorption during corn stccping. 
b) to analyze the effcct of lactic acid conccntration in the 
watcr absorption rate during corn steepting. 

- ""' -
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c) to compare thc effcct ofthc diffcrent treatmcnts in the watcr 
absorption rate : for this purposc thc diffusion cocffícicnts wíll 
bc calculated from thc analytical solution of unsteady statc 
difTusion cquati o n. 
d) to cvaluatc thc cfTcct of so me of thc proposed trcatmcnts on 
the starch yic lds. 

M!\TERI/\LS !\NO METIIOOS 

Materiai s. Corn grains of two commcrcial hybrid s 

provided by INTA (Pergamino. Buenos !\ires) wcre used in 

this study: dcnt corn (PIONEE R 3379) and flint corn 

(C!\RGILL T-42). The grain s wcre harvcstcd with a moisture 

content of 10.5% and 13.2% (dry basis) for flint and dcnt. 

rcspcctivcly. Thc grains wcrc scrccncd to obtain samplcs of 

uniform size, frcc of brokcn kcrnels and forcing materiai s. 

Thc fraction s rctained betwcen scrccns 8.5-9.0 mm wcre uscd 

for thc expcriments. Volume mcasurcments of both hybrid s 

werc performed using a pycnometcr and chlorohcxene as a 

fluid. From thc avcragc kcrn c l volumes, the cquivalcnt 

spherical raclius of flint and dcnt corn was calculatcd: 3.8±0. 1 

mm and 4.1±0.1 mm, respcctively. Thc maximum len gt h 

(including thc tipcap). thickness and width ofthc kcrnel werc 

measurcd with a hand gaugc for 50 kerncl s. lhe mcan valucs 

wcrc: for flint. lcngth (a == 10 . 1 mm): width (b = 8.4 mm): 

thickness (c = 4.8 mm): for clcnt. a = 12 . 1mm. h = 8 .6 mm 

and c= 4 .6 mm . 

Ethyl oleatc was synthcs izcd in thc laboratory following 

thc procedure ofHildipgh and Williams (1964) . 

Dchullcd corn kcrnel s were obtaincd mannually by 

rubling offthe pe ricarp. To avo id damagc to th e kcrncl and to 

facilitate the dehulling. the grains werc stccped in water a t 

room temperature for a few minutes. 



Moi sture content of the kernel s was determined 
gravimctrically. The corn samplcs wcrc placcd in a vacuum 
oven at 70°C for 72 hs, using P ~ O, as dcsiccant. 

Pretreatments. Two kinds of prctrearmcnts were performcd. 
Onc consi sted in dipping corn samplcs (about 20g) in 200 mi 
aqueous solution of potasium hydroxid e at different 
concentrations: 0.2. 0.5 and 1.0% for 5 minutes. During 
dipping the temperature was held constant at 52°C and the 
sample gently ag itated. Aftcr this pretreatmcnt the corn samplcs 
were rinsed with tap watcr to remove any cxcess of alkali from 
the surface of the kernel and coolcd at room tcmpcrature. 

lhe other pretrcatcmcnt consistcd in spray ing thc grains 
with an aq ucou s emulsion of cthyl oleate I% (vlv). Aftcr that 
the grains wcrc hcld at 40°C for 20 hours. prcvious to stccping. 

Stcering Proccdurc. Control (unprctreated) and prctrcatcd 
corn samp les wcre stccpcd in 0.25'Yo su lfur dioxide aqucous 
solution prcpared by dissobing sodium bisultitc in distilled 
water. The samples were placcd in 50 mi vt:sscls with screw -
cap flasks. The grains wcre gently agitatcd to rcduce film 
resistance in the liquid. 

Thc stceping tcmperature was hcld at 52°C : for this purpose 
the fl asks wcrc immersed in a stirrcd water bath controlled 
within 0 .5°C. At regular time intcrval s the 11asks wcre rcmovcd 
from thc bath for moisture contcnt dctcrmination. Thc grains 
wcrc quickly removed from thc tlasks and supcrficially dricd by 
manual rolling of the kcrncl s on a largc filter papcr until they 
lost the gli stening appcarance. associated with thc prescnce of a 
surtàct: lilm of watcr. Thc grains wcrc thcn wcightcd to 
determine the moisture uptakc. 

Corn Stceping in Prcscncc of Lactic Acid Samplcs wcrc 
also steepcd for difTerent time intcrval s in tl as ks with 0.25% 
sulfur dioxide but variablc contents of latic acid: 0.2: 0.5 and 
1.0% (vlv). The procedurc to cvaluate tht: \Valer absorption rate 
was the same than that rccently described. Thc stceping 
temperaturc was also mantained at 52°C. 

Wct Milling Proccdurc 1\ laboratory-scale wct milling 
proccss. which is a moditiflcation ofthe method ofNcryng and 
Rcilly ( 1984), was used hcrc for the untreated and pretreated 
samples. Corn samples (50 g) werc bateh-steeped in 250 mi of 
suflicient sodium bisulfite solution to give a S02 conccntration 
of 0.25% in distilled water and pi I 3.5 - 4.0. The samplcs wcre 
hcld at 52°C with gently agitation; two s tecping times wcre 
tested : 24 and 48 hours. /\fter that lhe steepwate r was decantcd 
and the exccss of liquid water was remo ved from thc corn bv 
blotting. Stccpcd corn with I 00 mi of added distilled watcr w;~ 
ground with a blender for tive minutes and screcncd in turn 
with 40. 200 and 270 U.S .. standart s ievcs (0420: 0.074 and 
0.053 mm opcn ing. respcctivcly). The material held up l;ly the 
40 mesh sievc. mainly fiber and gcrm. was washcd wit11 300 mi 
of water. After that. thc material was ground somewhat more 
flnely twice more with a mortar and pestlc with cxt.ra water 
added (I 00 mi). screened and washcd again with 300 mi of 
water each time. The material stoppcd by the 200 and 270 mesh 
sieves. was washed with distillcd watcr ten times with volumes 
of 200 mi eac h time to more coplctely scparate starch from 
gluten . The starch slurry passing though 200 and 270 mesh 
sievcs was centrifugatcd at 2000 rpm using centrifuge Rolco 
350T. for 20 minutes. 

/\11 fractions were dri ed in a vaeuum oven at 60 °C in 
presenec of P~O, to a constant weight. The yied of wet-milling 
fracti ons was determincd as the percentagc of initial corn wet 
solid. 

Some samples. untreated and pretreated with alcali (KOH 
1.0%). wcre also steeped with 0.25% sulfur dioxide to whitch it 
was added 0.5% (v/v) of lactic acid. The stceping temperature 
was 52°C: two steeping times were investigated: 24 and 48 hours. 
The wet milling procedure was the sarne than that previously 

describcd. 

Total Solids Leached Determination . The mass of solids 
leached afte r water steeping in aqueous solution of so2 was 
determinatcd by the metod of Steinke and Johnson ( 1991 ). A I O 
mi sampk ofthc stecpwater was placed in a weighed flask and air 
dried in an ovcn at 65°C for 24 hs. After that the sample was 
fully dried at the sarne temperature in a vacuum oven until 
constant wcight. in the prcsenee of P20 5 dcsiccant. The percent of 
total solid was rcli::rred to the weight of fully wet kernels. 

RESULTS AND DISCUSSION 

Calculation of Moisture Diffusion Cocfficient During 
Steepinl:!. The moisture gain by corn samples (untreated and 
pn:treatcd) during steeping in sulfur dioxide aqucous solution 
(with and without latic acid), was modeled by mcans of the 
analytical solution of Fick's second law . The following 
assumptions were madc: 
I . Diffusion coetlicicnt is indcpendcnt on moi sture content 
2. Thc gra in does! not swell during steeping. 
3. Thcrmal effects are neglcted; the diffusion process occurs at 
constant tcmperaturc cqual to the steepi ng water. 

According to Luikow ( 1968). thc diffusion in a body of 
arbitrary shape can be reduced to the analytical solution 
corresponding to sphere by delining adequate shape factors. 
Following this idea. Tolaba et ai. ( 1989) found that moisture 

ditTusion in corn kernels can be adequately described introducing 

a shape tàctor. '!' . in the analytical solution of diffusion equation 
for sphere: 

• ( u - u,) 6 ~ I ( 1 1 } u = · =)L. 0 exp -n-n-'I'F,, 
( u0 - u,.) n- !1=! 1r 

(I) 

Wherc: 
u = moi sture content: kg ofwatcr I kg of dry solid 
u0 = initial moisturc content: kg ofwater I kg of dry solid 
u, = saturation moisture content, kg of water I kg of drv solid 
Fo = t R/10 = Fourier numbcr, dimensionless. -
t = time. s 
Rc = cquivalent radius (radius of sphere having thc sarne volume 
as the grain). m 
D = ditlusion coefficient m~ls. 

To calculate the shape tàctor. the following expression was used 
(Tol aba ct a i.. 1989): 

'I' = -----1-

( sphericity J-
d( 

d arcsene) c - +---
c e 

- 2 

being a. b. c the axcs of thc ellipsoid: a = lhe longes\ axis: b = 
thc longes! axis normal to a : c = the longcst axis normal to a and 
b: d = (a + b )12 and e = {(a~ - d~)la2 } •,; . The value of 'I' obtained 
from the values of a, b. c reported in Materiais and Methods, for 
tlint and dcnt corn are: 1.30 and 1.39, respect ively. 
The diffusion coeflicicnts for untreatcd and pretreated corn 
samplcs during steeping in sulfur dioxide aqueous solutions were 



calculated by a non-linear regression technique. This consists in 
varing the value of D until difference between experimental and 
predicted moisture contents is a minimum. The saturation 
moisture contents used for the calculation were 0.623 kg I kg dry 
solid and 0.717 kg I kg dry solid for flint and dent com, 
respectively. They were determined experimentally as the 
moisture content ofthe grain at 48 hours ofsteeping. ln Figures I 
and 2 are shown the comparison between experimental and 
predicted water absorption curves for flint and dent com, 
respectively. The values of the diffusion coefficient resulting 
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Figure I - Water absorption at 52°C for flint com stceped with 
0.25% S02. 
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Figure 2- Water absorption at 52°C for flint com steeped with 
0.25% S02 . 

from the different prctreatments are reported in Tablc I, together 
with those for the control samples. lt can be seen that for the 
untreated samples the diffusion coeficients for flint com is lower 
than for dent com. The reason for such diffcrences in thc water 
absorption rates between hybrids, is that flint com is harder than 
dent com owing to a larger proportion of homy endosperm in the 
flint type. According to Watson and Sanders ( 1961) the hardness 
of flint endosperm is dueto the strong compactation of the starch 
granules in comparison to the loosley held granules of the floury 
endospcrm. 

Table I - Diffusion Coefficients of Pretreated Com Hybrids 
Steeped in 0.25% Sulfur Dioxide. 

Type of Pretreatment D x 10 11 (m21s) 
Dent Flint 

None 4.86 ± 0.09 4.17 ± 0.09 
Hand-peeled pericarp 6.01 ± 0.11 5.13 ±0.08 
KOH, 0.2% 5.45±0.19 4.59 ± 0.21 
KOH, 0.5% 5.75±0.11 4.70 ± 0.06 
KOH. 1.0% 7.19 ± 0.05 6.13±0.10 
Ethyl Oleate emulsion, lo/o(vlv) 5.85 ± 0.07 5.78±0.12 

"'-2-l 

The effect of the pericarp in the water absorption rate is also 
rcported in Table I for both hybrids. ln both cases it is observcd 
an increase of about 23% of thc diffusion coefficicnt for dehulled 
kermel s. lt is interesting to rcmark here that thc controlling effect 
of the pericarp for watcr absorption is much less marked than in 
the case of com drying. So, Tolaba et ai. ( 1990) found that during 
com drying moisturc diffuses five times fastcr though thc 
endosperm than through the pericarp. 

ln Table I can also be secn thc effect of thc alkaline 
prctreatment in thc water absorption rate. lt is observcd an 
increase in the D values which bccomes more marked with the 
incre ase of the alkali concentration. This effect can be attributed 
to the loosing action of the KOH on the pericarp. which rcduces 
the resistance to water entrance into the kcmel. ln fact. Mistry 
and Eckhoff ( 1992) found that among the differcnt alkalics used, 
sodium hydroxide solution at conccntrations 5-I O % is very 
cffective to loose com pcricarp. 

It is .generally wcll known. that the cthyl esters of fatty acids 
increase the drying rate of some waxy fruits such as grapes and 
berris (Ciingeleffer. 1986). However, thc action ofthe ethyl estcrs 
is not clcar: while some authors believe that the estcrs remove the 
waxy bloom of fruits such as grapes (Riva and Masi. 1986), 
others have found that no wax is removed and that lhe effect is 
reversible by washing (Gmcarevic and Radler. 1971 ). Suarez 
(1987) reportcd experimental evidence of thc action of ethyl 
oleate during com drying, and found that this ester increascs the 
drying rate of swect and field com. I n this study, ii can be seen 
from Tablc I that the two hybrids pretrcaled with cthyl oleate 
have ditfusion coef1icicnts greater than lhe contrai. 

Effect of Latic Acid in Com Steeping. The ditfusion 
coefficicnt resulting from modelling thc watcr uptakc of com 
kemels during the steeping sulfur dioxide solution with ditfcrent 
conccntrations of latic acid are reported in Table 2. For both 
hybrids ii is observed an increase in lhe values of the diffusion 
coefficient when latic acid is prescnt in lhe steeping water. bcing 
this effect more markcd for dent than for flint com. It can be 
observed lhat does nol scem to be a markcd ctfect in lhe water 
absorption rate when thc conccntration of !alie acid in the 
steepwater is incrcased. 

Table 2- Diffusion Coefficients ofCorn Hybrids Steeped in 
0.25% S02 and Various Concentrations of Lactic Acid. 

Type of Pretreatmcnt 

None 
0.2% (vlv) 
0.5% (vlv) 
1.0% (vlv) 

Pretrealed wilh KOH (I%) and 
stecped with Lactic Acid (0.5%, 
vi v) 

D X I 0 11 (m21s) 
Dcnt Flint 

4.86 ± 0.09 
4.88±0.10 
5.68±0.12 
5.54 ± 0.11 
6.89 ± 0.08 

4.17 ± 0.09 
3.99 ± 0.08 
4 .3 9 ± 0.07 
4.40 ± 0.05 
5.84 ± 0.07 

ln Tablc 2 are also reportcd the diffusion coefficienls of dent 
and flint com samples prctreatcd with potasium hydroxidc (I%) 
and steeped in latic acid at 0.5 % (vlv). lt is observcd lhal the 
pretrcatmcnt with alkali incrcases lhe rate of waler absorption in 
comparison with thosc com samples stecpcd with latic ac id , but 
no alkali pretrealment. 

Wet Milling Yiclds. ln the previous section the pcrformance 
of ditferent treatmcnts in thc watcr absorption rate during com 
stecping wcrc rcported. Now, the cffcct of some of lhal trcatments 



on starch yie ld will bc analyzed. This information is reported in 
Tables 3 y 4 for flint and dcnt corn. respectivcly. ln that Tablcs 
are also reportcd the starch yie ld s for steeping times of 24 and 48 
hrs. Significant differenccs were observed in starch yields 
between alkaline prelreated samples and contrai samples for flint 
corn. The alkaline pretreatment rcduccd starch yield significantly 
(the standard deviation of starch yie ld was 0.04%). However thc 
addition of latic acid to the stcepwater incrcased thc starch 
recovery. O n lhe other hand, in most cases the increase of 
stceping time has a bcnetitial effect on starch yields. 

Table 3 - Wct Milling Yiclds (%) from Flint Corn Steeped in 
0.25% SO" for Different Times and Treatments 

Treatment Stecping Fibcr- Glutcn Watcr Starch 
Time Gcrm Solids Yield11 llll 

(h r) (%)(1)(2) (%)11)(2) (%)11 )(2)(>) 

None 24 7.5 9.9 4.5 
48 8.3 7.7 5.4 

Prctreated 24 11.9 12.5 3.0 
KOHI% 48 10.1 10.9 3.9 

0.5% Lac. 24 8.0 4.5 3.6 
Acid 48 7.9 4.6 4.6 

Pretrcated 24 7.3 4.8 7.2 
KOHI% 48 7.8 3.8 7.2 
and LacAc 

l i) Average oftwo rep licatcs 
(l ) Ali yields are cxprescd on a perccntagc wet solid basis 
(J ) Solid content in stcpwatcr after stceping 

(o/of)(l ) 

57.7 
59.1 

50.2 
53.7 

63.5 
63.2 

65 .1 
65 .1 

ln Tablc 4 are reportcd starch yields for untreatment and 
prctriated samplcs dcnt corn obtained after 24 and 48 hours of 
stecping. The pretrcatment consisted in an a lkali deeping 
fo llowed by a stecping in 0.25% sol and lactic acid 0.5% v/v. 

Tablc 4- Wct Milling Yiclds (%) from Dcnt Corn Stceped in 
0 .25% S01 for Diffcrent Times and Treatments 

Treatment Stecping Fiber- Gluten Watcr Starch 
Time Germ Solids Yield11llll 

(h r) (%fl(2) (%)11)(2) (%fl( l)(l) 

Nane 24 7.3 4.4 
48 7.3 4.4 5.6 

Pretrcated 24 7.4 3.9 
KOHI% 48 7.9 3.7 7.4 
and LacAc 

11
> Average oftwo rcplicatcs 

(l ) Ali yields are cxprescd on a perccntagc wet solid basi s 
(J) Solid content in stepwater after stecping 

(%fl(l) 

62 .9 
63 .2 

66.7 
66.8 

Even though the increasc of starch y ield was slightly lesser for 
dent than for flint corn kernels stceped in latic acid, for both 
hybrids it is observed a significant increase of the starch y ield . 
Although the ro le of latic acid is not well understood some 
authors attribute its action to the weakness of the endosperm cell 
walls (Earp et ai. , 1985: Ruan et ai. , 1992). 

CONCLU SION S 

The dipping of corn samples (dent and flint) in aqueous 
solution of KOH for few minutes, previous to stecping, increases 
considcrably the water absorption rate. However, the starch yield 
resulting fram this kind of pretreatment was lower than the 
contrai. 

Thc addition of lactic acid into steepwater increase slightly 
the water absorption rate of both hybrids investigated. lt also 
increased the yield of starch, being this effect more marked for 
flint corn. 

The combined effect of an alkali pretreatment (KOH solution) 
and thc addition of ac id lactic into steepwater reduce 
considerably the steep ing time and inprove the milling 
characteristics of both hybrids. 
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SUMMARY 

The equi/ibrium moisture contem of amaranth starch was determined within the range of 4 - 90 % water 
activit_v at 25, 35 and 50 oc. A multilayer jí-actal isotherm was used to model the equi/ibrium data for the 
entire aw range; the parameters ofthe model, the monolayer moisture conte n/, the C - BEr constant and the 
fi"actal dimension were calculated . The effect of temperature on the equilibrium values was modeled 
satisfactorily using a simple three parameter equation. The isosteric heat ofsorption ofwa/er was calculated 
as a jimction of moísture contem using a llVo parameter model , based on enthalpy-entropy compensatimJ 
e.ffec/. Integral heats were ais o calculated and compared wíth the integral heats of other starches .. 

INTRODUCTION 

The resurgence of amaranth grain specics today is the result of 
thc perception of its environmental hardincss, its utility as a 
grain and/or vegetablc resource. and its high tolerancc to arid 
conditions and poor so ils. where cercais cannot grow with case 
( Victmeyer 1982 ) .Amaranth grain contain s protcin high in 
lysine. fíber. fat and ash in highcr leveis than conventional 
grains ( Saunders and Becker 1984 ). On lhe othcr hand. stareh 
is thc most abundant carbohydrate componcnt of amaranth ( 
48-62% ) according to Saunders and Bccker ( 1984 ).Amaranth 

starch granules are small , 1-3 J..lm in diameter and mainly 
amylopectin in nature ( Irving and 13ccker 1985 ). Preparing 
starch granules from A.hypochondriachus . Sugimoto ct ai. ( 
1981 ) found that starch granules are spherical and occasionally 
polygonal in shapc.Thesc authors have also reportcd amylosc 
contcnts in amaranth starch of 2- 14%. 
Besidcs lhe small s izc of lhe granules, lhe starch propertics 
includc Jow gclatinization temperaturc. good frcczc-thaw 
stability and rcsistance to mcchanical shcar ( Zhao and 
Whistler 1994 : Mycrs and fox 1994 ) . Thc potential use as 
food and nonfood of amaranth starch has been pointed out by 
Breene ( 1991 ), among whieh may be mentioncd the following 
: biodegradable plasties . dusting powdcrs . eosmetics and ,tood · 
stabilizers, thickencrs and gelling agcnts for products sueh as 
sauces and soups. 
This promising use lcd to study thc interaction of amaranth 
starch and watcr from the thermodynamic point of vicw.Thcrc 
is a relationship bctween moi sturc sorption isotherms and the 
phys ical. chemical and microbiological stability of the product. 
Howcver. experimental data on the sorption of watcr by 
amaranth stareh are scarcc in lhe literature.Moisture sorption 
isotherms of limc-cooked amaranth 1lour were reported by 
Valdez-Niebla et ai ( 1993 ) and the monolayer moisture 
content evaluated from the classical BET theory. 
The objectives of this study were : I) to provide rcliable 
experimental data for the sorption characteristics of amaranth 
starch using a static method : 2) to investigate thc cffect of 
tem perature on the equilibrium data: 3) to model the 
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cquilibrium data and its dcpendcnce on temperature : 4) to 
cvaluate differential and integral heats of sorption and thcir 
variation with moisture eontent and 5) to invcstigatc the 
applicability of a BET-Iike fractal isotherm to describe the 
sorptional equilibriurn and evaluate thc parametcrs of this 
modcl. 

MATERIALS ANO METHODS 

Samplcs of Amaranthus cruentus werc provided by facultad de 
Agronomia . Universidad Nacional de la Pampa, Argentina.The 
starch uscd in this study was isolated from amaranth grains by 
the method describcd by Pérez ct ai. (1993). The starch isolated 
by that method has a high degree of purity; determinations of 
protein. fàt and fíber gave thc following rcsults,exprcssed in 
dry basis : 0.386%, 0.00% and 0.65%, respectively. 

Measurcment of the cquilibrium moisture contcnt. 
Representative samplcs. about 2 g , were taken from lhe bulk of 
starch powder and wcre placcd in 30 x 30 mm weighing bottles 
to form a layer about 4 mm high. The bottles werc placed in 
vacuum desiccators ( threc weighing bottles for each desiccator 
) containing saturated salt solutions selccted to give defined 
eonstant water activitiy insidc the desiccator.Each salt solution 
\l'as prepared according to the specifícations given by 
Greenspan ( 1977 ).Adsorption isotherms wcn: determined by 
thc static method : starch samplcs wcrc allowed to equilibratc 
at given tcmperatures 25 , 35 and 50 oc. in vaccuum desiceators 
o ver saturated salt solutions of Na OH, Li Cl, Mg Cl2 , Mg ( 
N03 h . K Cl and Na CI.All the samples gained water and the 
cquilibrium was judged to havc been attained when the weight 
of the sample between succcssive measurements changed by 
less than 2 mg over 72 hours.No mould growth was observed 
during equilibration. 
Dry weight of amaranth starch was determined by drying to 
constant weight ( <2 mg in 24 hours )in a vacuum oven at 70 
oc and 7 kPa in presence of magnesium perchlorate as 
desiccant. 
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Figure 1- Equilibrium moisture contents at various 

temperatures: ~, 25 °C: O. 35 oc: O, 50 °C and fullline, as 
predicted from eqn.( I) . 

Use of Fractal lsotherm . The perspective of using 
sorption equilibrium data as a method of obtaining structural 
information about the surface , and conversely from the 
viewpoint of predicting thermodynamic properties of sorbed 
tilms on fractal substrates has gained attention in the last years 
( Pfeifer et ai. 1989 ; Hatzikiriakos and Avramidis 1994).The 
quantitative measure of surface roughness based on the concept 
of surface fractal dimension has been increasingly recognized 
as a promising powerful too! to characterize the morphology of 
particulate materials.One way to define the fractal dimension is 
to consider it as a measure of the ability of a solid to fill a three 
dimensional volume ( Sahouli et ai 1996 ).Depending on the 
degrec of irregularities, the surface fractal dimen sion, D , varies 
from 2 to 3 . 

One of the methods to evaluate the fractal dimension 
is from the sorption isotherms.The simples! one estimates D 
directly from data of a single full sorption isotherm by applying 
different mathematical models which take into account the 
surface roughness or irregularities of the sorbent. Recently, 
Aguerre et ai. ( 1996 ) derived a multilayer adsorption isotherm 
for fractal surfaces using the sarne basic postulates of BET 
theory. The derived equation is : 

m 

m m 

C~ awi {2i -I)D-2 ~ {2j- 1)2-D 
t=l ;=I 

I+C ~a i (2i-I)D-2 
t=l w 

(I) 

ln eqn. (I) m and mm are the moisture content and the 
monolayer moisture content , repectively; aw is the water 
activity, D, the fractal dimension and C,the BET constant 
related to the temperature effect on the equilibrium. 
Equation (I) predicts that for a fractal surface the film-vapor 
interphase shrinks with the number of adsorbed layers and 
provokes a reduction of the adsorbent - sorption capacity with 
the increase in water activity. 

··- ~· -
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Effect ofTempcrature on the Sorption Eguilibria . The 
effect of tempcrature on sorptional behaviour can be modelled 
using the theorctical cquation derived by Aguerre ct ai ( 1986) : 

ljl 1 ln a.., = K1 K2"' (2) 

where : 

"'T =UJ-( +r (3) 

T~ is a constant whose dimension is the absolutc temperature 
and K 1 and K2 are empirical constants to be determined . 
Equation (2) was derived on the basis of the experimental 
verification for the water vapor adsorption by biological 
materiais, lhat the differential entropy is a linear function of the 
differential enthalpy 

lsosteric Heat of Adsorption . Thc net isosteric heat of 
water adsorption , q 51 , is defined as the total heat of sorption 
of water from the material minus the heat of water vaporization. 
The commonly used mcthod to calculate q " is from the 
Clausius-Claperyon equation : 

,q (3) 
.\·I 

Rd lnaw 

d ( ~ l 
wherc q51 depends on moisture content and, to a lesser extent. 

on tcmperature ( Tolaba and Suárez, 1990 ). The usual method 
to evaluate q" consists in plotting the sorption isostere as ln aw 
vs IIT and dctermining the slope which cquals q " I R .An 
alternative proccdure consists in evaluating d ln aw I d ( IIT) 
from eqn. ( 3 ) .Doing that, the rcsult is thc following 
exprcssion : 

q,, =RK1 K/" (4) 
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Figure 2 .-Effect of tempcrature on the cquilibrium data : D , 
experimental : full line, predicted 



It is interesting to comment that eqn. ( 4 ) is very simple and 
contrasts with other complex mathematical expressions 
available in the lileralure ( Zurilz and Singh, 1985 ). 
Adamson ( 1960) describes the integral heat, Q; as : 

(5) 

where L is the heat of water vaporization and M the molecular 
weight of water.According to Tolaba ct ai. ( 1997 ), the 
necessary energy to remove watcr from an initial moisture 
content , m0 , to different moisture conlent leveis, can be 
calculaled from lhe relationship : 

where M is the molecular weight of water and L , the heat of 
water vaporization. 

RESULTS ANO DISCUSSION 

The experimental values of the equilibrium moisture content 
expressed in per cent dry basis of amaranth starch at different 
temperatures and water activities are shown in Figure l.Each 
data point for each isotherm represents the average of three 
replications.The equilibrium data for each temperature 
investigated were modelled by eqn. ( I ). The parameters ofthe 
equation estimated by nonlinear regrcssion are given in Table 
I. The adequacy of the fit was checked by the root mean square 
error, RMSE, : 

(7) 

ln this expression, m exp and m pre are the experimental and the 
predicted moisture contents respectivcly, N is the number of 
data and p the number of parameters.The values of RMSE are 
also given m Table I. The comparison between 
experimental 

Temperature c mm dry basis D RMS 
(oC) (kg water/kg dry solid) E(%) 

25 8.4 0.102 2.9 1.1 

35 8.7 0.083 2.6 0.2 

50 10.0 0.089 2.8 2.3 

Table I - Estimated fractal isotherm parameters for amaranth 
starch . 

isotherms and equation ( I ) is shown in Figure I. As can be 
seen, the fractal dimensions calculated ranges between 2.6- 2.9 
with an average value about 2.75.Thc high value of the fractal 
dimension reveals the large degree of surface roughness for this 
material and the fact that the sorption surface is far from two 
dimensional and being closer to a three dimensional 
one .. Fractal dimensions ranging from 2.3 to 3.0 were reported 
by Nagai and Yano ( 1990 ) for freeze dried and ethanol treated 
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starches using N2 and benzene as sorbents, which showed that 
surface microstructure of treated starches was fractal. 
The values of the monolayer moisture content reported in 
Table I are in average 0.090 kg/kg. This number is very near 
to O. I as occurs for most starch systems over a considerable 
range of temperatures.As pointed out by van den Berg et ai 
( 1975 ) , this number corresponds closely to one water site 
per anhydroglucose unit, which that authors found justified 
in terms of the relevant molecular dimensions.Thus, the 
accessibility of these sites to water molecules does not 
seem to be largely affected by the macromolecular 
conformation 

Moisture range Q ( kJ I moi) 
(dry basis) 

Amaranth Potato starch < 1 > Wheat starch (IJ 

starch 

0.20- 0.05 49.03 (0.80) 59.27 ( 1.0 I) 58.64 (I) 

0.20-0.10 46.15 (0.83) 55.67 (1.01) 55.05(1) 

0.20-0.15 45.27 (0.82) 51.83 (0.95) 54.72 (I) 

(0.82) (0.99) (I) 

Tablc II. Integral heats of adsorption of amaranth starch and 
other starchy materiais . 
(I) Weisser ( 1985 ). 
V alues in brackets are the rates of the heats of starches per that 
of wheat starch . 

The temperature shift of food isotherms at constant moisture 
content with respect to water activity has been shown to be 
directly related to the rates of the food spoilage reactions ( van 
den Berg and Bruin 1981 ; Iglesias and Chirife, 
1982).Therefore the results of the present work imply that the 
quality and stability of amaranth starch may be affected 
considerably by temperature variations during storage and/or 
processing.The effect of temperature on the equilibrium data 
was modelled by eqn. ( 2 ) and K~. K2 and T ~ calculated by a 
non linear regression program.The comparison between 
predicted and experimental equilibrium data is shown in Figure 
2 . where it can be seen a good agreement between them.The 
values of the parameters resulting from the regression 
technique are : K1=6777.039 , K2=0.8682 K -I and T ~ =41 0.5 
K-1. 

The calculation of the isostcric hcat of sorption was done from 
eqn. ( 4 ) using the values of K 1 and K2 above reported.Figure 
3 shows the isostcric heats of sorption as a function of the 
amount of watcr vapor sorbed. ln thc sarne Figure the isostcric 
heats obtained from the Clausius 

Clapeyron equation wcre plotted .The plot cxhibits a 
steep initial drop in the monolayer region , continues to 
decrease smoothly as the multilayers are formed and finally 
approaches to zero at moisture leveis of about 20%.According 
to de Boer ( 1953 ) this kind of curve is an indication of the 
surface heterogeneity ofthe material . 
The integral heats of sorption of amaranth starch wcre 
calculated by means of eqn. ( 6 ) . The resulting values for 
different final moisture leveis are given in Table II , where the 
integral heats of wheat and potato starch reported by Nara 
( 1979 ) are given for the purposes of comparison.lt can be 
observed that the integral heats of sorption per moi of sorption 
water of lhe three starches decrease with the increasing amount 



of water vapor sorbed : the integral heats of amaranth starch 

resulted comparatively lower than those found for potato and 

wheat starches. 
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Figure 3 - lsosteric heat of adsorption at various moisture 

contents : • . calculated from eqn. (3); full line, calculated 
from eqn. ( 4 ). 

Nara ( 1979 ) has found that the ratio of the integral 
heats of sorption per moi of sorbed water of different starches 
for that of wheat starch corresponded to the ratio of thc 
amorphous portion . Following this idea the ratios calculated on 
the basis of that of wheat starch, which is postulated to be 
one,are one for potato starch and 0.82 for amaranth starch ( 
Table 11 in brackets ). These values indicate that the cristallinity 
of wheat starch is similar to the potato starch, but lower 
compared to amaranth starch. 

CONCLUSIONS 

The isothermal data for thc adsorption of water vapor on 
amaranth starch wcre reasonably correlated by using a fractal 

isotherm. 
The fractal isotherm provides a s imple method to evaluatc the 
geometrical irregularities and roughness of the adsorbent 
surface.For amaranth starch lhe fractal dimension ranged 
between 2.6 -2.9, which reveals the structural heterogeneity of 
the material , probably due to the cxistence of fine pores. 
Temperature dependence of the equilibrium data was 
adequately described ove r the entire range of moisture contents 
using a simple three-parameter cquation . 
A simple mathematical equation was used to calculate the 
integral heat of adsorption. This magnitude is important to 

evaluate energy requirements in drying processes. 
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ABSTRACT 

Milled long-grain rice samples were evaluated by differential scanning calorimetry to determine the 
kinetic of starch gelatini::ation. The degree of milling of the samp'!es was I O. 6 %. The rate constants were 
calculated and two activation energies were found for dzjferent temperature ranges. At temperature 
below 71.0 oc gelatini::ation was not completed. /t was assumed that below 71.0 oc, gelatini::ation would 
only affec/ the am01phous regions. During the subsequent phase, the crysta/line regions desestabili::ed by 
the amorphous component, begin to gelatinize. 

INTRODUCTION 

One of the methods used for rice parboiling consists of 
soaking rough rice in hot water to saturate the kernels. draining 
the excess of water and steaming the saturated rice for severa! 
minutes. Finally the parboiled rice is dried in hot air to the 
desired moisture content. The final product is harder than raw 
rice and gives a higher yield of head rice upon milling 
(Raghavendra et a!., 1970). Also, the parboiled rice is less 
susceptive to kernel breakage. less sticky after cooking and 
requires longer cooking time than raw rice (Ali and 
Bhattacharya, 1982; Kato et al, 1983). These differences 
between properties of raw and p'arboiled rice are dueto changes 
in starch during the parboiling process. 

Because starch constitutes the major component of rice, 
gelatinization appears to be an adequatc parameter of the 
cooking process. The course of starch gelatinization may be 
followed by different methods. 

A method for determining the degree of gelatinization of rice 
starch or rice flour, based on the amylose I iodine blue value, 
after dispersion in alkali, has been used by Birch and Priestley 
( 1973). Wirakartakusumah ( 1981 ), using differential scanning 
calorimetry (DSC), determined the degree of gelatinization and 
the gelatinization temperatures of starch isolated from 
parboiled rice. Based on the experimental fact that incomplete 
parboiling results in partia! or surface starch gelatinization, 
Marshall et ai (1993) developed an alternative method that 
measures the percentage of translucent kernels in a given 
sample ofparboiled rice. 

Many studies have been reported on the gelatinization kinetics 
of starch I water systems (Donovan et ai, 1983 : Biliaderis et ai 
, 1986; Slade and Levine, 1991. among others). However. very 
little has been done on gelatinization kinetics of starch in rough 
r ice. 

Marshall et a! (1993) measured the degree of gelatinization of 
rough rice by DSC, finding significant differences in 
gelatinization parameters of whole kernels and those of rice 
flour. According to Lund and Wirakartakusumah ( 1984 ), who 
studied rice starch gelatinization kinetics by DSC. 
gelatinization follows first-order kinetics only beyond a certain 
degree of gelatinization. According to those authors, during the 
initial phase of gelatinization slightly above 65°C, only the 
amorphous regions of the starch would be affected by the 

"\"'"') ~ _)_ 

heating process and would not follow first-order kinetics. 
The present work is an attempt to elucidate the changes that 

undergoes the starch during the heating of milled rough rice. 
For this purpose a dynamic method was used to evaluate the 
kinetic constants of starch gclatinization in millcd rough rice. 

MA TERIALS ANO METHODS 

The rice used was an lrga 409 long-grain variety grown 
in Entre Rios, Argentine. The starch and amylose contents 
were determined in a prcvious work being respectivcly 61.9 
and 26 %. in dry basis (Falabella et ai, 1996). 

Rough rice was milled in a bench model Susuki grain 
testing mill to remove hull and bran. The milling time of 
brown rice was, for ali samples. of 2.5 minutes. The degree 
of milling (DG) was determined by means of the following 
equation : 

DG = wt of millcd ri c e x 100 
wt of brown rice 

The degree of milling used in this study was 10.65%. After 
that the millcd rice was subjected to a process of breakage. 
Pulverized kernels were prepared by placing milled kernels in a 
porcelain mortar and hand grinding with a porcelain pestle. 
Pulverizing was done carefully to avoid heat generation during 
the process. 

As the pulverized sample contained a broad range of particle 
sizes, it was passed through a series of sieves with mesh sizes 
from 74 to 250 J.lm. The particles collected between mesh sizes 
74-177 J.lm were used for the experiments. 
The moisture content of rice samples was determined by oven 

drying at 130°C for one hour. 

Differential Scanning Calorimetry Analvsis 

The equipment used for the DSC determinations was a 
Polymer Laboratory Calorimeter. The calorimeter was 
periodically calibrated by determining the heat of fusion and 
peak temperature of lndium and comparing the calorimeter 



value with the literature value. The experimental value agreed 

to within ± 2% ofthe literature value. 
Experimental handling was dane according to the Rheometric 

Scientific ® Plus V, Yersion 5.40. 
About 6 mg of milled kernels was addcd to the aluminium 

pan. The amount of water was such to enssure a constant 
water/rice ratio equal to 2. 

The water was added to the pan by means of a micropipette 
and thc pan was hermetically sealcd. The mixture water-flour 
was mantaincd at least I h r in thc pan before heating in the 
calorimeter. 

Hermetically encapsulated samples were heated from 35° to 

90°C. The heating rate was varied betwecn I and 15 m/s. At a 
minimum, duplicate detcrminations were dane on evcry 
sample. 

RESUL TS ANO DISCUSSION 

A typical thermal curve is shown in Figure I. The 
gelatinization enthalpy was calculated betwecn To and Te, 
on per kilogram solid basis (sec Figure I). It can bc seen the 
appearance of a low tempcrature (L TS) shoulder, which 
seems to be characteristic of millcd rice. Marshall (1992) 
has found that thc magnitude of thc LTS increascs, in 
relation to the total endotherm, whith the increase of the 
degree of milling. 

Figure I : Differential scanning calorimctric curve for kcrncl 
milled rice: To, Tp. Te: onset. peak and conclusion 
temperaturcs. 
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Based on thcoretical considcrations, Ozawa ( 1970) derived 
an analytical expression to obtain kinctic parameters from 
derivative thermoanalytical curves. According to that 
author, the rclationship bcl\vcen peak tcmpcraturc, Tp, an'd 
heating rate, p ,for a first arder reaction is givcn by (Oza\va, 
1970): 

ln[_p_] = ln(!:!!._)-__!;____ 
7~2 Ea R.TP 

(I) 

ln eqn (I) k is the pre-exponential factor. R the gas constant 
and E. the activation energy of the gelatinization process. 
When the peak temperature and heating rate are plottcd 
according to eqn (I), it is possible to calculate the activation 
energy from the slope of thc straight tine and thc pre­
cxponential from the ordinate at the origin. 

ln Table I are reported thc avcrage pcak tempcraturcs for 

ditTcrent heating rates obtaincd for the thcrmograms in the 

prescnt analysis. The standard deviations, cr, for the inverse of 
thc average peak temperatures are also reported in Tablc I. 

Table I. Avcrage peak temperatures, T P ,obtained for different 
heating rates 

P (K/min) Tp (K) T- 1 
0(K- 1).1 06 a 

n 

I 331.64 6.78 4 

2 335.78 31.50 2 

3 337.07 2.18 2 

5 337.88 45.16 2 

8 339.47 3.43 3 

lO 343.30 1.74 2 

12 348.59 3.03 2 

14 354.41 2.98 2 

15 361.47 13.88 3 

na: number of replicates 

The kinetic constants, Ea and k, were calculated from the 
experimental values by weighted linear regression. The 
independent variable choscn was ln ( P!Tp2 

) given that the 
dispcrsion ofthis variable was much less than Tp' 1 

• 

When the differential thermal data of Table I were plotted 
as indicated by eqn. (I), two straight tine plots were 
obtained. lt must be mentioned that the variance of 
regression when fitting the data was dane with one straight 
line it was larger than with two straight I ines. 

Activation energics and the pre-exponential factors for 
each straight !ines are given in Table 2. The comparison 
between experimental and predicted curves are shown in 
Figure 2. 

Table 2. Kinetics constants for starch gelatinization of 
milled rice and their 95% confidence interval obtained from 
eqn.( I). 

Temp.range (°C/min) Ea (kJ/mole) k(s- 1
) 

1-5 286.7±42 4.5xl0
4

-

8-15 29.8+14 170.1 

3.05 

3 

2.95 
~ 

~ 2.9 o obs. 

t: 2.85 --eqn.(1) 

2.8 l;. obs. 

--eqn.(1) 
2.75 

2.7 

8 9 10 11 12 

- ln <PI T 2
) 

Figure 2. Relationship between heating rate, p, and peak 

temperature T P according to Ozawa ( 1970). Each point is the 
avcrage of at least two replications. 

The ranges of heating rates used for the estimation of 
activation energies and pre-exponential factors were I to 5 

°C/min and 8°C/min to 15 °C/min (see Table 1). The change in 



the kinetic constants took place at approximately 71.0 oc. 
Yalues of the enthalpy of gelatinization obtained in this 

study ranged between 5 and 6.7 J/g. These do not totally 
agree with the reported by Marshall ( l 992) for milled rice. 
However, differences in rice composition as well as degree 
of milling and particle size may be the cause of such 
differences. For instance, Marshall ( 1992) h as found that the 
degree of milling affects the thermophysical properties of 
rice tlour. According to that author, an increase of the 
degree of milling reduces the gelatinization temperature. 
Apparently, this is due to the effect of the waxy layers of 
the kernel that form the pericarp and seed coat . This waxy 
layers act as a barrier to water diffusion , delaying the 
gelatinization process. 

CONCLUSIONS 

The dynamic method developed by Ozawa ( 1970), based 
on the measurement of DSC thermograms, was used to 
evaluate the kinetic parameters of milled rice gelatinization. 

A linear relationship was found between the heating rate 
and the endothcrm peak temperature. For gelatinization 
temperatures below 71.0 °C the activation energy was 
considerably larger than those corresponding to the 
gelatinization temperature higher th an 71.0 oc. This result 
would imply a change in the reaction mechanism. 
According to Biliaderis et al ( 1980) an interdependence 
exists between the energy required to mantain the stability 
of the cristallites and those related to the conformation of 
the chains in the amorphous region of the s tarch. The 
amorphous parts tend to destabilize the system during 
heating and provoques the melting of the cristallites at low 
temperature. 

From the above considerations and the results found here it 
can be hypothesizes the followin g. At temperatures 
bellow 71 oc the energy added to the system can only 
provoque the disorder of the amorphous region of the 
starch. At temperatures above 71.0 oc, the aditional energy 
given to the system allows the mobility of the chains in the 
amorphous regions. di srupting the high stability of th c 
crystallities. ln that way gelatinization is completed. 
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SUMMARY 

Experience lws been accumulated in producing simulation toais during the las! two decades in lhe area 
of thermofluid systems. But the practical use of these simu/ation toais is ve1y /imited in systems analysis and 
design because of existing conflicting situation between experimental data, simu/ated data and data from 
difj"erent other sources. To solve this situation, we have developed a strategy for an oprima! integration of 
data from different sources for analysis and design purposes 

INTRODU CTION 

Any delailed modelling or calculalion of diffáent phenomena 
lhat take place in any thermal system is subjected to two 
constrainls. First of ali, the model and the calculation 
melhodology must provide a good accuracy for the desired 
particular applications. On the second hand the levei of 
sophislication of the model and lhe ealculation proccdures must 
allow a validation and interpretation of lhe results at a minimum 
cost. lt is not always easy to find out a just equilibrium point 
bctween the lwo eonstraints. This paper deals wilh lhe techniques 
of data and information integration for a better analysis and 
design of thermal systems. 

There are two main tasks in any industry wilh which 
engineers are ultimately concerned: the operation of new and 
exi sting pl ants and the design ofnew and moditied plants. For the 
engincer. to bc effective in lhese arcas. he must conducl a 
sophisticatcd analysis of the proccss itsclf. For thi s reason, 
specially in thermal cngineering arca, the engineer will use thc 
modelling melhods and calculation tools alrcady devcloped, data 
and formul as available in the literature, data provided by the 
manufaclurer and any other relevant information available 
el sewherc. 

There are a lot of empirical relations concerning mass, 
momentum and hcat transfcr inside lhcrmal systcms components. 
Unfortunate ly, thcse formulas are scattcrcd in speciali zed journals 
in the form of graphics. correlations and tables. Serious 
di screpancics occur between mcasuremcnt data and computed 
results obtained using the " bcst" formula available from l.he 
litcraturc. Data from diffcrent sources are contlictirig. The 
catalogue data available from the manufacturers are often 
indicative: the equipmcnt sold is not previously leslcd and if 
testcd. the expcriment standards are vcry differcnt from the real 
conditions of plant functioning. 

Although thc functionin g of thermal system componcnts is 
governed by known equations of conservation. equations of 
compatibility betwcen components and constitutive cquations of 
different phenomena, only idealized situations have exact 
solutions. The validity of physical simplifications and 
mathematical approximations is not always verified. 

An alternative solution would bc an analysis by direct 
mcasurcments. A complete and direct experimentation is not 
always possible. Some parts of a system are partially or 
completely inaccess ible. 
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Some physical phenomena such as leaks, heat lasses, 
humidity diffusion, friction effects, are hardly measurable with 
precision . Besides that, there are always uncertainties in 
measurcment data because of limited prccision and eventual 
malfunction of scnsors and erroneous interpretation of data. 

Saulnicr andai. (1981 , 1982) have in the past discussed the 
correction of thamal system model parameters from a limited 
number of experimental results. They considered that the 
experimental variablcs are deterministic (100% reliable) and that 
the origin of discrepancies between computed responses and 
experimental values, lies only in parameters uncertainties. This 
approach is not acceptable because there are always errors in 
experimental data. To solve this conflicting situation, we have 
developed a strategy aimed at an optimal integration of data from 
di fferent sources for a better estimation of lhe system responses. 
The technique can be applied at any stage of analysis or design 
proccdure. 

PROBLEM DEFINITION 

For any value of a thermal system rcsponse, we may 
schematize the following way a simulated value in the steady 
state conditions. 

(I) 

Qi is the real value of a system response (temperature, tlow rate, 

mass fraction, pressure ... ). Q ~ is the computed response value; 

oQj reprcsents lhe correction due to the computational methods 

unccrtainties and to the modelling strategy used; 60) represents 

the corrcction due to lhe uncertainties in parameters values uscd 
for computations. The following rclation will charactcrize thc 
mcasurement data 

Q = Q E + OQ E 
J J J 

(2) 

Q E is the measured value of the system response JO E is the 
J - J 

required correction due to uncertainties in the experimental 
procedure. 



There will be always discrepancies between the responses 
values computed using a priori known information and 
experimentally collected data. The present work deals with the 
integration of data (I) and (2) for a better reestimation of 
parameters and for an improvement of the computation of 
responses values, taking into account various approximations. 

FORMULA TION OF INTEGRA TION TECHNIOUE 

Input data. There are four types of input data: experimental 
responses values (QE), model equations (Q=Q(h)), parameters of 
the model equations (h0 ) . The random errors affecting the 
measurement data and the parameters are normally distributed 
with a zero mean and covariance matrices VE and Vh. We 
presume that the gross errors have been eliminated using known 
techniques (Uwimana, 1997, Mah 1991 ). The theoretical basis for 
the choice of gaussian distribution is the theorem of central limit 
(Graybill , 1961 ). The theorem states that under fairly general 
conditions the sum of n independent random variables tends to 

the normal distribution as n --7oo. ln thermal engineering practice, 
the measurement data do respect the conditions of the central 
limit theorem. 

The variables, which describe the thermal system state Q , 
are calculated by solving the equations ofthe model analysed. 

f(Q, h, u)=O (3) 

The relation (3) is a set of algebraic/differential equations. h 
is the vector of systems parameters (heat transfer coefficients. 
friction coefficients, ... ); u is the contrai vector of the system. It 
includes ali known variables which are considered deterministic . 
The relation (3), may therefore be written in the following 
manner. 

Qi = Qj(h hhz, .... hN) j=I , 2, ... N (4) 

This way, there is a new information which is added to the 
measurements data. The a priori known value of h obtained 
from: technical literature, theoretical and experimental 
evaluations. The reliability of these sources is limited. Some 
results are announced with considerable errors (25%- 200%). 
The catalogue data available from the manufacturers are often 
indicative: the equipment sold is not always tested. Even for the 
benchmark tests, the experiment standards are very different 
from the real conditions of functioning. 

First and second order correction. Let us consider a number 
N ofresponses Qi (j =l , ... N) for the system to be analyzed. Ifwe 
knew the real values of the parameters h; ( i = I ,2, ... M ) and 
under the hypothesis that an adequate model has been chosen to 
represent ali thermal and thermodynamic phenomena, we may 
develop Taylor series. 

M (X)_ . 
oj =q (!lo)+ I-J (h; -!lo) 

i (h 
I 

I M ()2Q 
+l L ôh ~ (h; -ho;)(hk -hok)+ ... .. . 

l,k I k 

(5) 

We make the hypothesis that the known parameters values 
h0 ; (nominal values) are in the vicinity of the true values h; lt is 
better to shift to the adimensional variables. 
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The following notation is adopted in the calculations for the 
responses variables 

Q - Q ' 
1 J = y I 

(6a) 
Q ~ 

for the parameters, 

h~=x 
h Oi 

1 
(6b) 

and for the sensitivity matrix elements 

ho; JQ QT JhJ = Sij 
' 

(6c) 

h o; h ok () 2Qi 
·----

2Qj ~i~k 
= Hiik (6d) 

And the relation (5) became 

M M 

Y . = ~ s X . + ~ H ''k X X k J .L.... Jl I L..J Jl' I 
(7) 

i=l i,k 

The form of thc equation (7) may be simplified in the 
following move using the relations 

zT = ( YbY2· .. ··YN.xt.x2, .. ,xM) 

Ai;=-Õi; 
Si; 

Ai;k= Hiik 

i=I ,2, ... ,N ; 
i=l ,2, ... ,N+l , ... ,L; 

j=l, ... ,N 
j=N+l , ... ,L 

O for i and k k=l , ... ,N; L=N+M 

and the equation (7) , takes the following form 

L L 
~ A z + ~ Ak z. z k =O L Jl I L Jl I 

j,k 

(7a) 

(8) 

The sensitivity matrix elements are supposed known and the 
elements z;=(i=l, ... ,L) represent the corrections to be estimated . 

We do know the values of z ~ obtained by replac ing in (6) Qi 

and h; by the values h0 ; and Q f . Remember that h0 ; are a priori 

known values ofparameters and Q f are experimental data. 

Q: - Qj F 

= y I 
Qj 

h, -h OI =X,E 
h oi 

E_ E E . E E) z -( y I , .. . , yN ,XI , ... ,XM (9) 

The likelihood function of the data set may be written in the 
following way 

L(zlr) =(21r)-~(det\{) -~ex~-~(zE -zr v,-1(zE - z)} (lO) 



whcre V z is the covariance matrix of z. Having assumed that the 
vector of errors is a normally distributed random vector with a 
zero mean value and a known variance-covariance matrix V z, the 
maximum likelihood principie can be mathematically addressed 
as the following minimization problem, i.e. 

. E T -1 E 
Mm ( z - z) V z (z - z) (li) 

The constraints applied to this minimization are given in the 
following relation ( 12) 

L L 

I A ji z i + I A )lk z I z k = o 
i, k 

( 12) 

At convergence, the solution z must be considered as the 
maximum likelihood estimatc of z . 

Thc method to solve the problem ( 11.12) is the well known 
Lagrange multipliers method. For thc third order corrcctions, the 
constraints equation (8) is recalculatcd including third order 
elements from Taylor serics (5) 

!ncluding uncertainties due to modelling. The integration of 
uncertainties due to the modelling and computational methods 
imperfections may be overcome by the use of additional variables 
representing the corrections to bc added to the computed values. 
These terms of correction are of course affected by uncertainties, 
which have to be taken into account in the adjustment procedure. 

Let t1 be the correction due to the approximation (/) made 
in the model generation. The value ofthc calculated response is 

( 13) 

and the tcrm S'i; represents the sensibility of the response Qi 
relative to the approximation I and may take only values O and I . 
If the approximation I is affecting the rcsponse Qi , s ·i, =I; s ·i, 
= O means that the approximation I is not affecting the response 
Qi . The corrections t1 do not depend on parameters h. The 
extended vector of data will h ave the following configuration. 

(14) 

(15) 

The only difference with lhe precedent paragraph is the 
dimension of L and the form the sensitivity matrix. 

L=N + M + 1 A= ( -1 S S') ( 16) 

THE SENSITIV!TY MA TR!X 

The sensitivity matrix will be necessary in many steps of 
adjustment procedure, especially in the dctermination of 
uncertainties on computed responses. Thc sensitivity coefftcients 
will intervcne in the selcction of paramctcrs to bc includcd in the 
adjustment procedure. 

ln the example we analyzed, there were 22 parameters and 8 
responses. The total number of sensitivity coefficients is 196 for 
the first order and 4312 for the second order. And the system is 
apparently very simple. Fortunately, it is not necessary to 
compute ali the sensitivity coefficients. The analysis of 
multivariate sensitivity will simplify the selection of the 
coefficients necessary to the computations. 

The sensitivity coefficients of the first order will be 
evaluated following the approximate scheme. 

(17) 

The procedure to evaluate lhe sensitivity coefficient of 
second order is given here after. Let us consider the Taylor series 
ofQ in the vicinity ofnominal values ofthe parameters. 
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Where 

S= ôQ 
âh 

(18) 

(19) 

(20) 

The vector h = (h~o h2, ... hM)T will represent a new 
configuration of the M parametcrs. Let us permute the places of h 
and h0 in the relation ( 18). 

(21) 

Adding ( 18) to (21) and neglecting the high order terms, we 
get 

I 
S(h0 )-S(h)+-{H(h0 )+ 1-l(h)]<.h -h0 ) =O 

2 
(22) 

on thc condition that (h-h0 ) is not equal to zero and is not 
orthogonal to the left member of the equation ( 18). Evaluating 
the equation (22) for each h; , we get a matrix equation 

L'lS = H(h0 ) L'lh 

where 

l'lS = ( l'lS I , l'lS 2 , l'lS 3 , ... M~') 

L1S 1 = S(hl ... ,h; +<>h; , ... hM)-S(hl ... hM) 

L'lh = diag (8hi) 

(23) 

(24) 

(25) 

8h1 is an elementary unitary variation of the parameter h;. The 
evaluation of the sensitivity cocfficients is bascd on the 
hypothesis that the model is perfect. But we know vcry well that 
the model is based on many approximations concerning the 
physics of the problem and lhe formulation of equations. 
Therefore, the real sensitivities may differ from the calculated 
sensitivitics and used in the adjustment procedure. 

A preliminary calculation of relativc sensitivities coefficients 
has been made for the parameters suspected to be uncertain. We 
have arrived to lhe conclusion that the parameters for which 
values are less than 0.005 should be excluded from the 
adjustment proccdure. 

The Qualitv of the Integration Procedure. To evaluate the 
quality ofthe results from the corrections procedure, we have two 
sources of information. First of ali, there are initial data and 
corrected data (parameters, responses and their respective 
unccrtainties). Secondly, there are results from other benchmark 
experimental evaluations. It is true that there exist a grcat number 
of empirical relations expressing the heat transfer, mass transfer 



and pressure drop coefficients. These correlations are not 
additional sources of information because they are intcgrated in 
thc a priori known valucs of the parametcrs. The adjustment 
procedure will minimise the following relation 

V-1 I 
J(x,y)= (xE·X)T X (XE·X) + (yE-y)T v; (/-y) (26) 

By replacing x and y by their computed values after the final 
iteration in (I Ll2), we get 

Jmin(x,y) = c/-/)(SV , s T + Yyr'c/-/) (27) 

ln other words. 

lmin(x,y) = dr(SV,ST + Yyr'd (28) 

The vector d is distributed normally with the covariance matrix 

Cd= (SV,ST + Vy)' 1 (29) 

and the quadratic criterion Jmin is chi-square distributed 
(Uwimana. 1997). To evaluate the adjustment quality, the test on 
Jmin is used 

The test on Jmin(x,y) is eonducted the following 

manner. Given X2(1- a) the value of the variable in chi­

square with N degrees freedom such that 

If 

probability(i > l(l- a)) =a 

2 
Jmin(x,y) <X (1- a) 

the integration is good. If 

2 
Jmin(x,y) >X (1- a) 

the integration is not successful. 
Thc value of Jmin may not be in the prescribed limits defined 

by the standard stati stical tests. The exact determination of the 
origin of any abnormal value of Jmin can not bc systcmatized. lt is 
necessary to revicw in detailthe diffcrent hypothcsis. thc diffcrent 
approximations and regressions used .. If after adjustment, Jmin is 
not in the prescribed limits defined by the standard stat istical 
tests, the following cases must be analyzed 

systematic errors in measured data 
underestimation of errors uncertainties; 
wrong linearization ofthe constraints: 
wrong computation of thc scnsitivity cocfficients: 
systematic errors in the paramctcrs; 
failure in the system model used 

APPLICATION OF INTEG RATION TECHNIQUE 

The figure I shows the experimental system we used 
(Courtesy ofNational lnst itutc of Standards and Technology) to 
illustrate the technique. The main components shown are: a 
preheating coil (PRE), an electric boiler (CHE), a humidifier 
(HU), a heating coil (REC), a gas boiler (CHG), a cooling coil 
(REF), a fan system (VE). The different i I,i2, .... refer to energy 
tlows in the system. 

Figure I. A HV AC Test lnstallation tlowchart 
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There are four types of input data: parameters evaluated a 
priori (h0 ), experimental responses values (QE). uncertainties 
(V h,V 0), model equations ( Q=Q(h)). The computcd v alues of 
the system responses are not independent input data of the 
problem, because they are calculated from the parameters. The 
modcl cquations are also input data to thc correction sincc they 
the basis for scnsitivity matrices computation. 

Parameters and their uncertamt1es. ln principie, the 
adjustment proccss should include ali .. unccrtain' ' parameters 
whosc scnsitivity coeflicicnts are diffcrent from zero. The 
parameters with vcry small scnsitivity cocfficicnts may bc 
excluded from the correction proccss because of the restrictions 
imposcd by thc practical possibilities of analyzing a great number 
of paramctcrs. 

The parameters with small values of sensitivity coefficient 
may bc affccted by largc crrors; on thc othcr hand, thc 
accumulation of a great number of small errors may have a 
significative influence on the computed results. 

Measurcments data and unccrtainties. Thc quantity, not the 
quality of measurements data on a thermal system, is always 
enormous due to the data acquisition and logging facilities now 
availablc. Thcrcforc, it is not possiblc to includc in thc proccss of 
corrcction ali thc experimental data availablc. Thc sclcction of 
data to bc included in thc adjustment procedurc is bascd on 
following considerations. 
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The selection of experimental data for the adjustment 
procedure is dctcrmincd by the parametcrs to be correctcd and 
the availability of reliable model linking thc parameters to thc 
responses. ln fact , some ofthe available experimental data are not 
reproducible from the simulation. The simplest cxample is the 
spatial distribution of the output and the input tcmperatures for 
the heat exchanger equipment. There is no available model to 
reproduce thc temperature distribution and for that, the computed 
rcsponses will bc the mcan tcmpcraturcs. On the other hand, thc 
most interesting variables are those responsible for thc 
calculation of system perfonnance. Beforc proceeding to the 
adjustment proccdure, the data must be treated and ali gross 
errors discarded by the tcchniques developed earlier. 

The calculated responses values and their their uncertainties. To 
have an idea about the uncertainties affecting the computed responses, 
we have used a vcry powerful and simple approach wc have 
developed in earlier ( Uwimana, 1998) before making detailed 
fastidious sccond ordcr or first arder dccomposition. 



(30) 

where cr0 is the rcsponse varia tion and !';.Q/Q is rclative response 

computed for the vaiations of thc typc (hi ± aij). 

Table I. Differcnces betv;een measurcd and computed valucs 
and upper limits of uncertainties 

Responsc (C- E) 
---% 

(/';.Q)/Q 

E % 

I. Prehcating Coil QPA 6.22 12.01 
Prehcat ing coil QDE 12.00 13 .51 

2. Humiditier QHA 6.1 10.32 
3. Cooling Co il QCW 4.5 6.2 

Cooling Coil QCO 3.25 7.08 
4. Reheat ing coil QRA 3.55 4.45 
5. Heat lasses 15.18 17.49 
6 .. Jntiltrations 7.62 16.98 
7. Exfiltrations 7.17 14.42 
8. lntakc air humidity 3.25 13 .49 

C: Computcd valuc E: Mcasurcd valuc 

lf the uppcr limit is too small compared to the discrcpancics 
betwcen the data, it will be ncccssary to rcanalyzc the cvaluation 
of uncertainties and the formul at ion of th.: systcm modclling 
beforc any adjustmcnt procedure. Bcforc procccding to 
parametcrs adjustmcnt. wc havc calculatcd thc upper limits 
(!';.Q/Q)2 of differcnt responses. Data are li stcd in tablc I . 

The results of thc integrat ion proccdure. ln th e tablc 2. the 
discrepanc ies bctwecn corrcctcd data and experimental data have 
been narrowcd judging by thc variation of rdativc deviations 
before and after corrcction. lf thc modcl uscd and different 
hypothcsis uscd to adjust the paramctcrs are corrcct. the valuc 
(JminfDF) wi ll approach thc unity; Dr is the number of degrces of 
frecdom. For the data listcd in tab lc 2. thc valuc of OmiJ Dr-) is 
equal to 1.06. 

It is neccssary to givc the following prccisions about thc 
results ofadj ustment proccdurc (tablc 3). 

These valucs are betwecn O and I bccause of thc 
mathematics we havc used in the adjustment proccd ure. Thc 
standard dcviation aftcr adjustmcnt does not includc 
eventual errors from thc calculation of scnsiti vity matrix or 
covariancc matr ix. 
Thc correction proccdurc is a global proccss and thc cffl:cts 
due to some omissions or approxi mations. madc at thc levei 
of crrors modding or system modcling can not be scparatcly 
obtaincd. For cxamplc, it is not known aftc r adjustmcnt how 
thc exclusion of data with low sensitivitics (but · with 
perhaps significant unccrtaintics) may cffect thc cornxtion 
of individual parametcrs or thc cstimation of standard 
dcvi ation (SD). 
By comparing thc ratios of standard dcviation s for the 
responses (recalculatcd after adjustment). wc scc that thc 
adjustment improves the quality of computcd rcsponses 
bettcr than thc paramctcrs quality (tab lc 3). But this is what 
wc were looking for. 

Table 2. Effccts of integration techniquc on paramctcrs valucs 

Component Nominal Variation SD% SD.% D* 
Parameters valuc % Beforc Alter 

Fi !ter IK 0.06 0 .039 0.64 056 0.88 

ln 0.94 0.02 1 (I 34 0.32 0.96 
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Preheater h, 63.76 8.3 6.00 3.9 0.67 

h" 4571.0 8.1 3.77 2.72 0.72 
K 0.69 0.0 14 0.66 0.62 0.94 
n 0.628 0.011 045 042 0.94 

Humid if. K 0.38 0.0 11 1.7 1.66 0.98 
n 0.5 845 0.009 0.4 0.39 0.99 

hd 12.45 10.8 2.00 IJ4 0.67 
Coo ler K 0 1298 0.010 3.00 2.2 0.74 

n 0.73 0 007 0.6 0.57 0.96 
h, 76.44 13.2 3. 25 2.79 0.86 

h" 1712.0 10.7 3.00 2.2 0.74 
Rcheater K 0.38 0.08 1.1 7 1 09 0.94 

n 0.73 0.04 0.52 0.48 0.93 
h, 48.0 1 13.2 3.25 2.79 0.86 

h" 1223.0 11.4 5.00 3.55 0.71 
Los ses h o 4.1 10.1 IJ8 1 17 0.85 
lnliltration K 00 195 2.23 0.9 1 0.86 0.95 

n 0.539 1.60 !JS 1.35 0.91 
Exliltration K 0.0 184 2.06 2.48 2.4 0.97 

n 0.550 1.35 0.94 0.88 0.94 

D* is thc ratio of SD before and SD after the adjustment 
proccdure. 

Tablc 3. Etl'ccts of integration proccdurc on the rcsponscs 

Responsc (C - E) (A - E) Standard Deviation Ratio D* 
Energy transfer - E- E E c A NE NC 
(kW) 

Prehcatin c: QPA 622 0 .149 1.4 16.1 1.2 0.86 0 .07 

QDE 12.0 1 0 .126 2.12 17 .1 1.8 0.85 0. 10 
Humidifier QCA 6.1 0.058 1.06 8.5 0.74 0.70 0.09 

Cooli tH.!. QRA 4.5 0.91 2.1 72 1.36 0.65 0.19 

QEV 3.J5 0.183 1.3 8.1 1.06 0.82 0.13 
Reheatine QRA 3 55 0.026 0.62 15.6 042 0.68 0.03 

Los ses INFI L 7 62 0 .008 2.8 12 .0 2.?9 0.82 0.19 

EX FIL 7.17 0.0 17 2.7 9.4 2 62 0.97 0.27 

C: Computed E: Measurcd A: Ad justcd 

CONCI.USIONS 

ln this paper. wc have shown how data from differcnt sources 
of information (experimcntation, litcraturc, manufacturer, .. ) may 
bc intcgrated in an adjustment procedure based on least squares 
minimization schemc for a bcttcr cstimation of thc responscs. The 
integration tcchnique has been prcscnted without and wi th thc 
inclusion of unccrtaintics duc to modeling schemc and 
computational mcthods. 

Thc inclusion of unccrtainties due to modcling imprccisions 
is an unusual phcnomcnon. But wc have succcssfully shown how 
to deal with them. ln the case when thc uncertaintics from the 
modcling approximation and computational mcthods are 
ncgli gible. the corresponding sensiti vity matri x clements are sct 
to zero. 

Thc methodol ogy is not limitcd to thcrmal systems. lt can be 
applicd to any phys ical system. We are currently analyzing the 
eventual limitations linked to scnsiti vity matriccs calculation. 
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SUMMARY 

This paper presents a heattransfer study of a local h_)1Jerthermia treatment employing a microwave beam. Two 
models for evaluating the heat input from a dual beam microwave were presented and compared. The finite 
elemelll method was used to solve the governing equations. Results show that the variations in microwave 
power ha ve a significant effect on the heating process. The effects of adjacent physiological structures such as 
banes and arteries was also determined. An increase úz blood pe1jusion rate in the vicinities of the tumor 
contributed to a decrease in temperature. Furthermore, an increase in domaitz size resulted in overheating of 
healthy tissue. 

INTRODUCTION 

lt has been known for over a century that the growth of 
malignam tumors can be retarded, stopped or even reversed by 
submitting the affected cells to temperatures in the range of 42°C 
to 45°C. Such discovcry carne from observations that the size of 
malignant tumors decreased in pacients which have developed 
fevers. It was also vcrified that normal cells were not as sensitive 
to these tcmperature ranges. Since then, the treatment of cancer 
by hyperthermia has been studied. This type of treatment consists 
on submitting the pacient to temperatures in the range cited 
above, either globally (the entire body of the pacient is exposed 
to high temperatures) or locally (only the affected region is 
exposed). Global treatment has the disadvantadges of the 
discomfort endured by the pacient coupled with the submission of 
normal cells to rigorous temperature conditions. Thus, local 
treatment provides a better altemative. 

Some of the techniqucs applied to hyperthermia treatments 
include radio frequ ency radiation , ultrasound, optical excitation 
and microwaves. The use of microwaves presents hi gh potential, 
since this technique allows a more direct and localized 
application of heat, thus resulting in higher temperatures only in 
the region of the tumor and decreasing temperature effects in the 
normal tissue surrounding the tumor (O'Brien and Mekkaouni, 
1993). 

The objective of the present study was to simulate a local 
hyperthermia treatment using microwave heating. The fínite 
element method was used to solve the goveming equations. Two 
models for evaluating the heat source term appearing due to 
microwave applicati on are discussed and compared. 

METHODOLOGY 

Governing eguations . Heat transfer in a solid medium can be 
described by the transient energy equation in two dimensions, 
assuming that the thermophysical properties are temperature 
dependent. ln the case of hyperthermia treatment, this equation 
can be wri tten as 

a ( ) a ( a TJ a ( a TJ - pc T =- k- +- k- + Q + w at P a x a x a y a y 
(I) 

where k is the thermal conducti vi ty, p is the density, Cp is the 
speci fic heat , w accounts for heat transmission due to blood 
perfusion , and Q represents heat sources/sinks in the tissue. 
Considering a dual beam microwave heating, Q can be evaluated 
as (O ' Brien and Mekkaouni, 1993) 

Q p cosh(2'.l 

2A 8 sinh( f J 8 
) 

(2) 

where P is the microwave source power, A corresponds to the area 
irradiated by the microwaves, y is the microwave penetration depth, 
and 8 is the microwave absorption coefficient (0.94 cm). x is the 
spatial coordinate in the direction orthogonal to the direction of 
heating and y is the spatial coordinate in the direction of heating 
measured from the center of the tumor towards the surface. 

According to Datta et ai. (I 992), the heat source term due to 
microwave application decreases exponentially with the 
penetration depth, or 

(3) 

Considering a dual beam microwave heating of a symmetric 
body, Q can be evaluated as 

Q(y)=2Q0 exp(-Y~ax }os{~J (4) 

where Ymax corresponds to half the size of the domain in the 
direction of heating and Q0 is the heat generation rate at the 
domain surface. The major difference between equations (2) and 
(4) resides on the presence of the exponential decay term in 
equation (4). Both models will be employed in this study. 

Discretization domain. The occurrence of a malignant tumor 
in a region of the body happens under a variety of conditions. lt 
may be located near bones, arteries, organs, etc. ln a local 
hyperthermia treatment the entire domain is immersed in a liquid 
bath. Thus, the size and geometry of the bath, of the immersed 
region, and of the tumor may vary considerably and every 
possible clinical situation can not be addressed in this study. 
However, the numerical methodology presented here is capable 



of handling variations in geometry and properties of the affected 
region, location, geometry and size of the tumor, and bath 
conditions by merely changing the input data files. The first 
discretization domain used in this study corresponds to a generic 
domain defined by O'Brien and Mekkaouni (1993) and it is 
presented in Figure I (Xmu = I cm; Ymu = 0.5 cm). The second 
discretization domain is presented in Figure 2, corresponding to a 
generic representation of a body part (Xmax = I cm; Ymu = 0.5 cm). 
This region is immersed in a liquid bath and is comprised of 
severa! tissues with varying therrnophysical properties. Variations 
in the Jocation of the structures in the domain will differentiate 
the simulation cases that are presented in Figure 3. 
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iJ r =O 
iJn 

11 Healthy tissue 
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Figure I - Discretization domain- Simulation case 

y 
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Figure 2 - Second discretization domain 

542 

o r 
iJn 

o r 
on 

y 

X 

iJr=O 
iJn 

(a) 

T= T.., or 

oT=O 
on 

(b) 

11 Healthy tissue 

D Bone 

11 Tumor 

Figure 3 -Simulation cases (a) 2 and (b) 3. 

fjnite elemeot formulatjon. The development of the finitc 
element fonnulation for diffusive problems is fairly standard anel 
it is described in detail by Reddy and Gartling (1994). 

Implementation. A finite element code was developed for the 
solution of equations (I) and (2)/( 4). This code was validated by 
solving the problem of heat diffusion in a square region with 
constant properties. The discretization domain is presented in 
Figure 4 and a comparison of the simulation results with the 
analytical solution (Osizik, 1980) is presented in Figure 5. Tbe 
maximum difference between simulation and analytical results 
was 3.2%. The good agreement between simulation and 
analytical results demonstrate the validity ofthe method. 
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Figure 4 -Discretization domain and boundary conditions -
code validation 

Figure 5- Simulated (-) and analytical (···) isotherms. 

The following section presents the results obtained in the 
simulation of hyperthermia treatment. Thermophysical 
properties are displayed in Table 1. Case 1 corresponds to the 
disc:retization domain presented in Figure I and cases 2 and 3 
correspond to the discretization domains presented in Figures 
3(a) and 3(b), respectivcly. Ali the simulations were · run · 
considering two types of boundary conditions at the domain 
surface. The application of a boundary condition of the fu:st kind 
(T=T ,.,) was based on the assumption that the surface 
temperature of the domain is equal to the bath temperature. The 
boundary condition of the third kind gives a more realistic 
approach, since it takes into account heat transfer by natural 
convection between the body surface and the liquid bath 
(Nu=75.15- Kreith, 1977). 

·._, . _ 

Table I - Thermophysical properties (O'Brien and Mekkaoui. 
1993) 

Property V alue Unit 

Blood: 

density 1.05 g/cm3 

specific heat 0.92 cal/(g. 0 C) 

specific perfusion rate 1.46x 10'3 • I X 10' 1 cal/(cm3.s) 

Tissue: g/cm3 

density 0.96 glcm3 

specific heat I. 75 cal/(g.0 C) 

thermal conductivity 1.8x 10·3 cal/(g.s.0 C) 

Bone: 

density 1.80 g/cm3 

thermal diffusivity 1.5x I o-3 -1.5x 10-4 cm2/s 

specific perfusion rate 1.46x w-l call(cm3.s) 

Tumor depth 0.25 cm 

Tumor half thickness 0.25 cm 

Microwave penetration 0.8 cm 
depth 

Microwave power/area 0.05. 0.4 callcm2s 

Bath temperature 40 o c 
Initial body temperature 37 o c 

RESUL TS ANO DISCUSSION 

ln the first simulation (case I) it was assumed that the bath 
temperature is maintained constant throughout the tumor heating 
procedure. The tissue is immersed in the bath and its surface 
temperature rises instantaneously to the bath temperature. Figure 
6 displays the dimensionless temperatures 

((T- Ti)!(Too- Ti))within the domain plottcd at locations from 

the mid-plane towards the surface. Ti corresponds to the initial 
body temperature and T,., corresponds to the bath temperature. 
lnitially, the surface temperature is higher than the interior 
temperatures, but the interior temperatures rise above the surface 
temperatures as time progresses. Such results confirm the 
expectation that microwave heating is capable of providing heat 
at depth in a body. It is clear that as steady state is approached, 
the center of the domain, which corresponds to the location of the 
tumor, becomes the hottest region in the domain. Figure 6 also 
shows a comparison of the two exprcssions used for evaluating 
thc heat source term - equations (2) and (4). There was good 
agreemcnt betwcen these equations, with a maximum difference 
of 3.5%. lt is interesting to notice that the equation presented by 
O'Bricn and Mekkaouni (1993) - equation (2) - will lead to 
higher temperature values when the size of the domain increases_ 
This is due to the fact that the source tenn in this equation 
increases significantly with Ymu• which does not correspond to 
the physical situation in study. Such rcsults suggest that equation 
(4) is more appropriate for solving this problcrn, since in this case 
the source term will decrease with y mu due to the effect of the 
exponential decay tenn. A qualitative comparison between the 
results presented in Figure 6 and thc results prescnted by O'Brien 
and Mekkaouni (1993) shows good agreement. A quantitative 
comparison was not possible because the exact domain 
dimensions used in that study were not reported. 

543 

1. 



u Tumor Healthy tissue -bath 
... 

1.4 ' 
E ---t=O.I 
g_ 1,2 
e 1 ___.._ t=0.2 
u 
~ 0,8 -+-t=0.4 
-2 0,6 
- ~ 0.4 --o-t=O.I 
= e o.2 ~t=0. 2 

õ o 
o 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 -o-t=0.4 

y (cm) 

Figure 6 - Comparison between simulation results based on 
equation (2) <• . .Â., e,) and equation (4) ( D.~. 0). 

The effect of microwave power intensity is presented in 
Figure 7. These results show that increases in power lead to 
significant increases in the tumor temperature, thus reducing the 
treatment time. However, the increase in power intensity also 
implies in higher risks of overheating healthy tissues. 

e 3 Tumor Healthy tissue E ..1. - , 

K. e 2 
;~ 
rl c o 

'<ii 
c e o 4--+-+---+--+-+-+-+-..........., 
õ o 0,13 0,25 0,34 0,44 

y/x.,p 

-bath 

-o- P/A=O.Ot 

~P/A=0.05 

-t:r- P/A=0.2 

-o-P/A=0.4 

Figure 7 - Effect of microwave power intensity on the heating 
process (P/ A= power/area). 

The influence of bone within the tissue domain was also 
investigated in this study. Figure 8 displays the temperature 
profiles obtained for simulation case 2, with a bone enclosing the 
nunor. A comparison with the profiles obtained without thc 
presence of a bone (Figure 9) rcveals that the tcmperatures 
lltained during the heating period are lower if a bone is present. 
However, temperatures become higher compared to the absence 
ofbone as the steady state is approached. These results show that 
tbe bone has an effect of decreasing the heating rate. However, 
since it presents higher diffusivity compared to the tissue, higher 
tm~peratures were attâined as time progressed. The results 
obtained with a smaller bone piece located in the path of the 
microwave beam (simulation case 3) are presented in Figure 10. 
Tbe plot shows that temperatures during heating are also lower 
compared to the domain without the bone. ln this case, the effect 
ofbone diffusivity was notas pronounced as in simulation case 2. 
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Figure I O - Simulation case 3 (bone in microwave path). 

The effect of variations in blood perfusion rate can be 
evaluated by analyzing the results presented in Figure 11 . The 
perfusion rate may be varied throughout the tissue domain 
corresponding to different regions of the body. Based on these 
results one can infer that the treatment of tumors Iocated at or 
near regions with high pcrfusion rates (e.g. arteries) requires 
higher intensity microwave power. 
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Figure li - Effect of blood perfusion rate on the heating process. 

Figure 12 displays the heating curves obtained when the 
simulation domain was increased ten times ín both directions. 
These results indicate overheating of a healthy tissue region 
located near the body surface. A comparison with the results 
obtained for a small domain (Figure 9) shows that this technique 
is more appropriate for handling tumors located near the body 
surface. Also, the time necessary for attaining the desired 
temperature leveis at the tumor increased considerably, which 
implies in subjecting the patient to a longer period of treatment. 
Simulations were also run in order to compare the two types of 
boundary conditions (prescribed vs. convective) used in the 
model. The maximum difference between temperatures was 1%, 
which justifies the application of a prescribed boundary 
condition. 
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Figure 12 - Effect of increasing the domain size 

CONCLUSIONS 

A simulation study of heat transfer in the treatment of tumors 
was presented. A dual beam microwave was employed as a heat 
source. Two models for evaluating the heat source term were 
compared. Results were very similar for a small domain, but the 
model presented by O'Brien and Mekkouni (1993) could not be 
employed for larger domains, since the source term increases 
monotonically with the domain size. Variations in microwave 
power were shown to have a significant effect on the heating 
process, with power increases resulting in faster heating. The 
effect of adjacent structures such as bones and arteries was also 
studied. The simulation revealed that a bone located around the 
tumor caused a decrease in heating rate, but also led to higher 
temperature values as steady state was approached, due to its 
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higher thennal diffus1vity in comparison with the tissue. A study 
of the effect of blood perfusion rate índícated that the treatment 
of tumors located in the vicinities of arteries requires higher 
intensíty of microwave power. Also. símulations for a larger 
domain have shown the occurence of overheating of healthy 
tissue, thus limiting thís type of treatment to tumors located close 
to the domain surface. 
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SUMMARY 

We describe a control-vo)ume tirne-adaptive numerical method for handling the diffusion process during the 
Bridgman directional solidification of a totally miscible alloy, inside a S!nall-bore, fmite container. The technique 
allows for a variable fumace speed during growth. The moving boundary problem is solved by setting the 
interface translation rate as a function of the alloy' s líquidus slope and of the local furnace thennal gradient. 
Results are described for the as-grown compositional profiles of 20% PbTe-SnTe and HgTe-CdTe, subjected 
to a steep change in the fumace pull rate during growth. 

INTRODUCTION 

Directional solidification of a totally rniscilble aUoy in a 
Bridgman fumace is a popular method of growing bulk 
serniconductor crystals for electm-optical device applications 
(Brown and Kim, 1991 ). These materiais usuaUy have optical 
properties which depend on the local composition, thus allowing 
the design of sensors tuned to a particular spectral range. 
Nowadays, microdevices can be built by layer deposition in an 
atornic or molecular gas reactor (HBE, MOCVD), but bulk growth 
is still required for the manufacture of large substrates, and is 
much less expensive for industrial fabrication. lnterest in bulk 
techniques was recently regained, mainly due to the increasing 
importance of growing in space environment ( rnicrogravity growth) 
and the manufacture oflarge infrared sensors for satellite remote 
sensing (Crouch., R. K. et al., 1982; Hui, M..-jun et al., 1997). ln 
the so-called Bridgrnan-Stockbarger (BS) technique, an ampoule 
charged with the aUoy at the desired composition is slowly moved 
at constant speed R from the hot to the low temperaturc zones of 
a fumace, such that the material solidifies ata nearly constant rate, 
in a quasi-equilibriwn regime. Unfortunately, the resulting axial 
composition in the solid phase (crystal) is not uniform, dueto 
dependence ofthe melting temperature on composition ( sometimes 
with large liquidus-solidus separation). Those "segregation" 
effects (as they are known in metallurgy), are a main concem in the 
modeling of crystal growth., as well as of metal processing and 
casting. ln the quasi-equilibrium regime, the partition coefficient 
K- defined by the rntio ofthe solid to the liquid composition at the 
solid-liquid interface- follows closely the alloy's phase diagram 
(PD)(Tiller, 1991 ). 

The axial bulk segregation profue resulting from a typical 
d.iffusiOIHiominaled Bridgman growth inside an arnpoule of lenght 
L can be charact.erized by the solidification Péclet nwnber P=RI.JD 
- where D is the mutual diffusion coefficient in the liquid phase 
alloy ( solid diffusion being usually negligible ). The limiting cases 
P>> l (a "serni-infmite" ampoule, or, equivalently, a very small 
diffusion lenght) and P«l (totally rnixed melt) lead to 
compositional distributions very well known since the works of 
Tiller and Pffan, respectively, in the 50's (see, e.g., Flernings, 
1974). lntermediate regimes must be treated by solving 
numerically Fick's equation with a moving boundarv inside a flnite 
dornain. Fig.( I) shows typical axial compositional profiles 
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generated at distinct values ofP, for the case of a serniconductor 
alloy with a partition coefficient K less than one (rich liquid ahead 
ofthe SL interface). 
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Figure l - Typical compositional profiles at distinct values ofthe 
solidification Péclet nurnber P. The solid cwvc is the 
STR limit for P>>l. The dashed cwve is the normal 
freezing cwve of Pffan/Scheil (P«I). The discretized 
points are nwnerical solutions obtained with a constant 
speed moving-boundary fmite difference numerical 
model. 

We here describe a control-volume time-adaptive algorithrn 
\\fuch handles the general case of a non-constant furnace speed R, 
for a diffusional process inside a finite-lenght ampoule. Having the 
value ofR altered during growth disturbs the composition field in 
the liquid A sudden increase in the fumace translation speed was 
long ago suggested by Smith, Tiller and Ruther (1955) as a 
technique to build alternate layers of electrically complementary 



materials, like p-n-p junctions, \\heo an additional so1ute is present 
in the melt. The transient changes in the solid segregation profile 
can also be traced back to the actual values of D and K during 
growth, and tbis is of special interest for the analysis of space­
grown materiais. 

NVMERICAL SIMULATIONS 

Tbe associate4 free-bmmdary oroblem. We considera thin 
ampoule oflengbt L, inside which the SL interface r progress from 
left to right at an instantaneous speed V(t). The x-axis is fixed, 
attached to the arnpoule, and the Bridgman fumace is moving with 
instantaneous speed R(t)- see Fig.(2). 
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Figure 2 - Scheme of the BS apparatus with a discretization mesh 
inside the ampoule domain. 

ln the absence of convection, the rejected so1ute at the SL 
interface ( or the so1ute depletion if K> 1) spreads into the melt 
according to Fick's law: 

r<x<L (1) 

A constant value for the mutual diffusion coefficient D was 
8SSlDiled (in \\-bat follows, we denote by C the liquid composition). 
The boundary cooditions impose null mass flux at the right end of 

the ampoule, 

acj =o 
axL (2) 

and a composition gradient proportional to the growth speed 
V at the interface: 

(3) 

, where q= 1-K. The interface location r is sue h that its 
temperature and composition are in accordance with the quasi­
equilibriwn alloy's phase diagram. If g~C) is the liquidus curve, 
and T(x) is the thermal fumace profile (which traveis at speed R 
in a coordinate system fixed at the ampoule ), then, asswning a 

perfect furnact!-ampoulethennal coupi.llij;;, :.ho.: ·::,tt:r' ;,r·;: ·ivr-'ltiuu 

must satisfy 

t 

r - f Rdt = T-1[g1(Cy.)] (4) 

, from which the relationship between the interface speed and 
the fumace translation rate is given by 
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(5) 

, where G is the fumace temperature gradient. The derivative 
dC/dt in Eq.(5) follows the interface position, and is not to be 
confused with êJC/at. We note that, when dg{dC<O (K <I), solute 
is continuouslly rejected to the liquid (dC/dt >0), while for 
dg/dC>O (K> l ), solute is continuouslly depleted at the interface 
front (dC/dt <O); therefore, the interface speed V is always less 
than the fumace translation rate R for an undisturbed growth 
(constant R). 

The one-dimensional moving boundary problem consists of 
Eqs.(1 ), (2),(3) and (5). Usually, the initial condition corresponds 
to an homogeneous liquid charge of composition C0. 

F inite-diffqençe disqetization. Eq. (I) is discretized by the 
usual fu-st-order in time second-order in space totally implicit 
scheme: 

c I -2C +C I = D ,_ I ! + 

Ax2 
(6) 

The superscript O denotes values at time t (old values). We 
choose ll t such that the interface always sits in a node, that is, 
V=llxlllt; then the cell Péclet number is r= V llx/D. For an 
ordinary node inside the liquid domain, we have 

j <i <N (7) 

, where j is the interface position at time t+llt. From the 
boundary condition Eq.(3), the composition at node j satisfies 

o (1 +rK)C - C 1 = rC 
J J+ J 

, while for the last node N (Eq.(2)), 

o 
-~-I + (l +r)~ = rCN 

(8) 

(9) 

For a given value of the interface speed V, Eqs.(7-9) are a 
tridiagonal system that can be solved by the Crout elimination 
method. 

The above finite-difference meshing is conservative and 
completely equivalent to a control-volume balance (see, e.g., 
Patankar, 1980, or Maliska, 1995); it was shown by Fabbri ( 1990) 
that the numerical scheme maintain its unrestricted stability in 
the presence ofthe moving boundary. 

Shooting iteraçtive strate2Y A first-order discretized form of 
Eq.(5) is employed to acbieve consistency between the actual 
interface speed and the rate of change in composition at the 



interface front, for a given fumace translation history R(t). The 
final algoritbm is a simple relaxed set of iterations for trial values 
ofV(t), as follows: 

1. Choose the acceptable errar E 

2. Choose the relaxation factor i} 

3. Put V=R(t) 

4. Compute Át=Ãx!V and r=V!J.x!D 

5. Solve for Ci, js:is:N 

6. Find V _ V g C - C
0 

1 - +- I J 
G ---:it 

7. If IV1-V I >E, put V"' i}V1 + (1-i})V and GOTO step 4. 

8. Else OONE. 

The (non-constant) liquidus slope dg/dC is taken from the 
alloy's phase diagram; the fumace gradient G can be position­
dependent, as is usually the case for real profiles. The scheme 
converges in a few iteractions for a relaxation factor i} around 0.2, 
even for large Péclet numbers. 

Numerical §dtines criteria and ~s The convergence of 
the algorithm was tested against the analytical solutions for very 
large and Vf:IY small Péclet numbers, at a constant interface speed 
V=R. Theseresults are sho\\11 in Fig.(l), and were obtained with 
a 1500-pointsmesh. The mass conservation was preserved within 
0,1%. Further refinning ofthe mesh gave no better results within 
0.1%. Tbe acceptab1e errar for the variable-speed iteractions was 
one arder of magnitude greater than the machine double-precision 
tolerance. When implemented in C, a typical run with N=1500 
takes less than 15 seconds of CPU time in a Pentium l50MHz. 

RESULIS 

Fig.(3) shows the calculated compos1tlon profile for a 
Pboa8Do2 Te, 5cm-lenght charge. A mutual diffusion constant D of 
value 5.0XIO-~ cm2/s was employed (Kinoshita and Sugii, 1984; 
Kinoshita and Yamada, 1990); the liquidus curve and the partition 
coefficient were well aproximated by three-degreee pol:vnomia1s. 
The "normal freezing" curve is obtained for a constant fumace 
tnmsiat:ion rate of 1 Ommlh. A sudden change in the fumace speed 
to 15mmlh (Smmlh) at the middle of growth produces a 
corresponding enhancement (depletion) of the Tin content, as 
sho'Ml by the dashed !ines. The corresponding interface speed 
profiles are shown in Fig.(4). lt is worth noting the overshoot 
(V>R) and undershoot (V<R) in the interface speed during the 
transient right after the beginning of the growth perturbation. 
Typical PbSnTe growth is carried under G=<60°C/cm (as was 
adopted here ), and a sudden increase in the interface speed is 
likely to cause some constitutional supercooling. 

Figs. (5) and (6) show the results for an lf&.1Cdo.2Te charge. 
ln this case, there is a large liquid-solidus separation, with a 
partition coefficient greater than I - a continuous depletion of 
solute is observed in the "nonnaJ freezing", constant speed growth. 
A 212mm charge grown at 2mmlh under G=200°C/cm was 
employed for reference, as a comparision with the work of Clayton 
et ali. (1982). Again we obtain small regimes with V> R and V<R 
right after the growth perturbation. The rise in the interface speed 
during the very final stages of growth, as pointed out by Clayton, 
is dueto the combined effect ofthe null-flux boundary condition 
at the end of the ampoule and the total depletion of solute in the 
remaining liquid. 
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At such large solidus-liquidus separation, with corresponding 
large liquidus slopes, under-depletion ( or over-enhancement, in the 
case K <1) of solute can be expected at low thermal gradients, even 
at constant furnace speed growth. Fig.(7) shows an hypothetical 
HgCdTe growth at 10mmlh under small G=60°C/cm. Although the 
growth would be severely impaired by constitutional supercooling, 
there is an otherwise unexpected over-depletion in the Cadmium 
Telluride content at the initial stages of solidification. 
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growth, corresponding to Fig.(3). 

CONCWSIONS 

We have developed an unconditionally stable finite-difference 
numerical tech.nique for analyzing the diffusi ve growth of binary 
crystals by the Bridgman-Stockbarger technique, which is able to 
handle perturbations in the fumace translation rate. The algorithm 
is a generalization of the Clayton method frrst developed for a 
constant-speed growth of mercury<admium-telluride. Analysis of 
typical growth parameters can be done in a few seconds with a 
personal computer. 

The method is able to handle any given thermal profile, and 
works with actual features of the alloy' s phase diagrarn, at any 
range of solidification Péclet number. lt allows for the. correct 
prediction of axial composition profiles inside fmite-lenght 
domains ( ampoules ). Its main drabacks are ( 1 )the neglecting of 
convection effects in the melt and (2)the assumption of perfect 
thennal fumace..cbarge coupling. Convection can be a minor effect 
inside small-bore ampoules, or during growth in microgravity ( and 
without free surfaces). A large heat transfer coefficient can also 
be assumed during Bridgman growth of semiconductor alloys, and 
therefore, the perfect thermal coupling hypothesis is a good one as 
far as an unidimension,al model is considered. Extension of the 
technique to bidimensional geometries is desirable, in which case 
convective effects and finite heat transfer would have to be 
consi.dc:red. The local interface speed plays a fundamental role in 
the generation of deffects by thermal stresses and composition 
inhomogeneities. 

·.:.~--... ·;··· ... -·. 
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RESUMO 

O presente trabalho apresenta tona proposta para realizar a síntese de redes de trocadores de calor 
simultaneamente ao projeto dos equipamentos térmicos. levando em consideração características 
predominantemente fluidodinâmicas e possibilitando a identificação de equipamentos de projeto inviável. 
Também são feitas con.1·ú!era~·iies a respeito do custo de bombeio para rede de trocadores de calor. 

INTRODUÇÃO 

Tradicionalmente, a síntese de Redes de Trocadores de Calor 
envolve somente a definição dos pares de troca entre as correntes 
e a realização de um projeto térmico simplificado, supondo 
configuração contracorrente c coefici entes de transferênci a de 
calor pré-especificados. Não se leva em conta qualquer tipo de 
informação rela ti v a às quedas de pressão nas correntes, que são 
consideradas restrições a serem satis feit as pe lo projeto. Tal 
procedimento pode gerar redes com equipamentos de construção 
inviável. 

Trabalhos recentes buscam envo lver considerações 
11uidodinâmicas no projeto dos equipamentos (Polley c Panjeh 
Shahi , 199 1; Jcgede e Polley, 1992; Oliveira, 1995). O presente 
trabalho se insere nessa linha, apresentando um novo algoritmo 
de projeto baseado na otimização do Custo Anual Total (CAn 
com restrições Huidodinámicas. Este algoritmo, ao ser acoplado a 
um programa de síntese de redes de trocadores de calor vinculado 
à máxima recuperação de energia, baseado na Tecnologia do 
Ponto de Estrangulamento energético (TPE "Pinch 
Technology"), permite o projeto de equipamentos simultâneo it 
síntese, tomando possível a adoção de medidas corretivas qu ando 
do encontro de um projeto inviáve l. 

CUSTOS 

Cabe ressaltar as seguintes observações qu anto aos custos 
calculados no presente trabalho , antes de definir o procedimcn!O 
de otimi zação do CAT do equipamento térmico: 

Custo do equipamento térmico instalado (Ceauip). Estimado 
segundo as relações encontradas cm Douglas ( 1988). Quando, 
devido a existência de fort e intcrscção de temperatura (indicada 
através do fator de corrcção F < 0,75), for necessária a divisão do 
casco de um trocador, será usado o Método das Áreas Iguais 
(Oli veira, 1995). Neste caso, o custo do equi pamento instalado 
será considerado para o conjunto de cascos, calcu lado pelo 
somatório dos custos de cada casco em func,~ão da sua área de 
troca térmica. 

Custo da utilidade (Cuti/). Considera-se que está incluído no 
custo da utilidade o custo relativo ao seu bombeio. 
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Custo de homhcio (Cbombeio). Engloba o custo da energia 
elétrica c dos equipamentos usados para impelir as correntes do 
par de troca. As bombas centrífugas são alocadas a montante de 
cada trocador, fornecendo a energia mecânica para cada troca 
individualmente, cxceto quando necessária a divisão do casco de 
um trocador. Neste caso, a bomba hidráulica será locali zada a 
montan te do primeiro casco da série, permitindo tratar o conjunto 
como um úni co trocador com múltiplas passagens. 

No presente trabalho considera-se o uso de bombas 
centrífugas co m eficiência de 80% e preço FOB, motor incluso, 
de acordo com os dados de custo ext raídos de Hall et ai. ( 1988). 
O fator de instalação FIE é considerado I ,5; conforme 
recomendado por Pcrry ( 1984 ). 

A anualização do Cequip e do Cbombeio é realizada através 
da aplicação do fator de corrcção para o custo ("Capital Charge 
Fac10r- CCF") , considerado 0,333 ano 1 

, que corresponde a uma 
taxa de retorno de capital de 15% cm li anos. 

O CA T do equipamento térmico é definido como o somatório 
de seus Cequip , Cut il c Chombeio , anualizados. O CAT de uma 
rede de trocadores é calcul ado através do somatório dos custos 
anuais totais dos equipamentos térmicos. 

OTIMIZACÃO DO CUSTO ANUAL TOTAL 

O problema de otimização do CAT de um equipamento 
térmico. sem mudança de fase nas correntes, pode ser formulado 
a partir das relações termolluidodinâmicas propostas por Jegede c 
Polley ( 1992), que utili zam para o escoamento no lado do casco 
as equações propostas por Kern ( 1950). Juntamente com a 
tradici onal equação para a área de troca térmica (A) , estas 
equações relacionam as quedas de pressão no lado do casco e no 
lado dos tubos (.1p, e !yJ1) co m os rcspecti vos coefi cientes de 
transferência de calor (h , e h1) e velocidades de escoamento (v e 
u). 

Aqui cabe observar que será usado o procedimento proposto 
por O li v eira ( 1995 ) qu ando houver mudança de fase na corrente 
quente (desenvolvido para vapor saturado de substâncias puras). 

As relações tcrmotluidodinâmicas possibilitam escrever um 
algoritmo de projeto de equi pamentos térmicos direto, isto é, sem 
a necessidade de si mulações sucessivas de "trocadores-tentativa" 
propostos c modificados ao longo dos cálculos por um projetista 
experiente. Para tan to, hasta que sejam especificadas inici almente 
as quedas de pressão de projeto ou as velocidades de escoamento. 



Desta forma, é possível escrever uma função objetivo- o CAT 
do equipamento térmico - descrevendo um compromisso entre o 
custo do equipamento térmico e o custo de bombeio, com as 
velocidades de escoamento como graus de liberdade, supondo 
especificadas as propriedades físicas (constantes) das correntes, 
as temperaturas de entrada c saída, os diâmetros interno e externo 
dos tubos, o passo dos tubos e o arranjo da matriz tubular. O 
termo do custo da utilidade, por ser especificado uma vez 
definida a combinação e a carga térmica correspondente, pode ser 
retirado da função objetivo, pois se mantém constante. 

Uma restrição imposta às velocidades de escoamento é que 
estas devem satisfazer as recomendações propostas por Sinnot 
(1993), apresentadas na Tabela I. Valores inferiores aos 
recomendados podem originar problemas de deposição nos tubos 
e valores superiores podem causar vibração na matriz tubular e 
erosão. Aqui cabe a observação que, para o um projeto 
envolvendo consumo de utilidade quente com mudança de fase 
(por exemplo, aquecedor com vapor saturado), há somente um 
grau de liberdade - a velocidade de escoamento na corrente de 
processo - uma vez que é adotada a hipótese de vapor 
condensando com velocidade desprezível. 

Tabela I - Velocidades recomendadas 
------ ---- -----

Tubos 
líquidos velocidade (m/sl_ 

fluido de processo 1,0 a 4,0 
água 1,5 a 2,5 
gases velocidade (m/s) 
vácuo 50 a 70 

pressão atmosférica lO a 30 
altas pressões 5 a 10 

Casco 
líquidos velocidade (m/s} 

fluido de processo 0,3 a 1,0 

Fonte: Sinnot (1993) 

Outra restrição imposta na otimização diz respeito à relação 
entre o comprimento dos tubos (1) e o diâmetro do casco (Ds). 
Seguindo a recomendação de Bell (1981 ), esta relação é mantida 
na faixa entre 4 e 15, pois valores inferiores podem gerar 
equipamentos com má distribuição do fluido nos tubos e valores 
superiores podem apresentar problemas na perda de carga das 
duas correntes e também de suporte mecânico. 

O sistema de equações para o ti mização do CA T do 
equipamento térmico, sem mudança de fase nas correntes, é 
constituído por: 

Min F(u, v)= ( CequiPanual +C bombeio) 

sujeita a : 

Cequipanuul = Kequip· A0
·
65 

( l [ l
O.ó5 

M &S 1 
Kequip =2,36 · CCF -- ·101.3 · · 

280 9.29 x 10- 2 

(2,29 + Fc) 

(I) 

(2) 

(3) 

C bombeio= Kbf· (Pot7t 3 3 + Por?33 )+ Kb2 · (Pot 11 +Pote )t4) 

Kbl=2,36·CCF·[M&Sl·FIE-[ 
1254

] 
852 (746)0

•
33 

(5) 

Kb2 =[M & S ]-[Custoeletricidude ]- Fo 

852 3,6x/06 
(6) 
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Pot
11 

=[ 111 
( .1jJ-L1pd )] 

p N/ 

P 
(

III- ( .1jJ- A,J ) l ore= '-'/ d 

p-NJ 

L1prt = !J.p, + !J.pcah 

L1p, = Kpt · A ·lz/.5 

.1f1 c = Knc ·A- Ir',/ I' c 

h,= Kt2 ·uo.x 

h c = Kc3 . V 0.55 

fi 

c 

U= 
I Di Do 1 . Do Jnl Do 1 [ l 

-+Rfc + + - · -+Rfr 
h,. 2 · k 11 [ Di l h, 

A-[ Q l 
U · F- L1'ft, 
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p·u2l .1Pcah = 2,5 · npl · -

2
-

1 

ntp=[ 
4 

.
2

]·[!!!_] 
n -u -Dt p 

1 

N=11tp · 11pt 

A 
1=---

n·N -Do 

[ l
l/ n 

Ds= Do : 

vinf' <:::v<::: v'"JI 

U inf <::; ll <::; 11 sup 

4.:::-
1
-.:::15 

Ds 

- 1 

(7) 

(8) 

(9) 

(lO) 

(II) 

(12) 

(13) 

(l4) 

( 15) 

(16) 

(17) 

(18) 

(19) 

(20) 

(21) 

(22) 

(23) 

Nas equações Eq.(2) a Eq.(6), M&S é o fator de custo 
Marshall & Swift, Fo é o fator operacional , Por, e Pot11 são as 
potências consumidas no lado do casco e no lado dos tubos, 
respectivamente. O fator de correção Fc é definido em Douglas 
( 1988) para considerar diferenças de custo cm relação ao tipo de 
cabeçote, material e pressão de projeto. 

Nas equações Eq.(7) e Eq.(8) m é a vazão mássica, p a 
densidade do fluido, .1jJ é a queda de pressão de projeto e L1pd é a 
queda de pressão disponível, a custo zero, para uso no projeto. 

Em Eq.(9) , L1p 11 é a queda de pressão total nos tubos, resultado 
da soma da queda de pressão nos tubos com a queda de pressão 
nos cabeçotes (!J.fiwh), esta última calculada através de um 
formalismo de perda de carga pela Eq.( 16), apresentada em 
Sinnot (1993), função do número de passagens nos tubos (npt) e 
da velocidade de escoamento nos tubos (u). 

As equações Eq.( 10) a Eq.( 13) representam as relações 
tcrmofluidodinâmicas, onde Kpc, Kpt , Kt2 e Kc3 são constantes 
calculadas em função dos diâmetros interno e externo dos tubos 
(Di e Do), do passo nos tubos (PI) c do números de passagens nos 
tubos (npt) , além das propriedades físicas (supostas constantes) 



das correntes (ver Vieira, 1998). 
As equações Eq.(l4) e Eq.( 15) representam as tradicionais 

relações para o coeficiente global de transferência de calor ( U) c 
para área de troca térmica (A), onde R_h e Rfr são as resistências 
de depósito para o lado do casco e para o lado dos tubos, k,, é a 
condutividade térmica da parede, Q é a carga térmica da troca, F 
é o fator de correção da !J.T1n , que é a média logarítmica das 
diferenças de temperatura nas extremidades da configuração 
contracorrente equivalente. 

Nas equações Eq.(l7) a Eq .( 19), ntp é o número de tubos por 
passe e N é o número total de tubos. 

A equação Eq.(20) é uma aproximação proposta por Sinnot 
(1993) para calcular Ds cm função do npt e do arranjo da matriz 
tubular (usados na obtenção dos parâmetros n e K). Esta equação 
fornece resultado mais próximo da tabela de contagem de Bcll 
( 1981 ), supondo-se inexistente a folga diametral casco-matriz 
tubular. 

Por fim, as equações Eq.(21) a Eq.(23) representam as 
restrições impostas à otimização. 

Uma vez conhecidas as velocidades u c v ótimas, outros 
parâmetros geométricos, como o número de chicanas c o 
espaçamento entre estas (Nb c Bs), podem ser calculados 
facilmente (Oliveira, 1995). 

A otimização é realizada utilizando a rotina CONSTR , 
disponível no conjunto de otimização do programa MATLAB , 
versão 4.2.cl , desenvolvido pela MathWorks lnc. 

Ao final da otimização, o custo da utilidade é estimado para a 
combinação, sendo usado no cálculo do CAT do equipamento. 

SÍNTESE COM PROJETO SIMULTÂNEO 

O programa usado ao longo do presente trabalho é dividido 
em três partes distintas: 

Pré-otimizacão. Seleção prévia do diferencial de temperatura 
mínimo (dt111in) a ser utilizado na síntese, baseada no 
compromisso existente entre os custos fixo e operacional da rede. 
Aqui é empregada a proposta de Polley c Panjch Shahi ( 1992) 
para o cálculo da meta de área mínima em redes com 
disponibilidade de energia mecânica nas correntes de processo, 
sob a forma de queda de pressão disponível total. Nos casos cm 
que não ocorra tal disponibilidade, o presente trabalho propõe 
empregar o ponto médio da faixa de velocidades recomendadas 
(Tabela I), quando então é calculado o custo de bombeio para a 
corrente, supondo que a queda de pressão é fornecida por uma 
bomba centrífuga. 

Síntese da rede. Sclcção do par de correntes para troca de 
calor, empregando as modificações do algoritmo tradicional da 

TPE propo:;tas pm Liporace (I YYó). Este algoritmo permite obter 
a rede vinculada à máxima recuperação de energia com a mínima 
interferência do usuário, uma vez que também define regras para 
síntese na região afastada do Ponto de Estrangulamento (PE). 

Projeto. O projeto otimizado do equipamento térmico é 
realizado imediatamente após a definição da combinação pelo 
algoritmo de síntese. Inicialmente, como não é conhecida a 
topologia da rede, o presente trabalho propõe que o projeto dos 
equipamentos seja realizado considerando não haver 
disponibilidade de llpct . Desta forma, toda queda de pressão de 
projeto deve ser fornecida por bombas hidráulicas, caracterizando 
o pior cenário de custo possível. Uma vez concluído o projeto de 
todos os equipamentos da rede e conhecida sua topologia, as 
quedas de pressão totais disponíveis nas correntes podem ser 
distribuídas pelos equipamentos, de três formas diferentes: em 
relação à área de troca térmica, à carga térmica ou ao custo do 
equipamento. Em seguida, os equipamentos são rcprojetados e o 
CAT da rede é calculado. 

EXEMPLO- PROBLEMA 4SPI 

O exemplo apresentado consiste no problema 4SP I , 
adicionando-se a informação relativa às quedas de pressão nas 
correntes. As correntes de processo são consideradas constituídas 
por água pressurizada, para que não ocorra mudança de fase. As 
utilidades empregadas são vapor d'água saturado c seco (corrente 
UQJ) c água de resfriamento (corrente UFI ), ambas com 
temperaturas de entrada e saída fixas. Os dados do problema são 
apresentados na Tabela 2. 

Os resultados obtidos na etapa de pré-otimização, realizada 
em intervalos de I ''C, são indicados na Tabela 3. O dtmin ótimo 
de 8 "C é empregado posteriormente na etapa de síntese. 

O programa de síntese com projeto simultâneo utiliza as 
seguintes condições padronizadas: arranjo da matriz tubular 
triangular, Di e Do variando conforme recomendação da TEMA 
( 1968) para a classe B, Pt fixo cm I ,25.Do, trocadores em aço 
carbono com cabeçotes 11utuantes, uso da regra heurística de 
Rudd para síntese na região afastada do PE e , caso seja 
identificada a possibilidade, união das correntes divididas quando 
da síntese ao redor do PE. Estas duas últimas condições são 
explicadas cm detalhes em Liporace (1996). 

A Tabela 4 apresenta um resumo dos resultados obtidos para 
o problema 4SPJ em comparação com as metas estimadas 
quando da otimização do dtmin, considerando as três 
possibilidades de distribuição das quedas de pressão disponíveis 
totais nas correntes de processo (em relação à área de troca, ao 
calor trocado ou ao custo do equipamento). Também apresenta o 
percentual do CAT da rede representado pelo custo de bombeio. 

a c a - a os Tbl2Dd d o pro bl e ma 4SPI 

Corrente Te Ts 111 Cp (1/kg. QC) p J.1 k RJ t1pd 
("C) ("C) (kg/s) À (') (J/kg) (kg/m3) (I O~ Pa.s) (W/m."C) (104m2 K!W) (kPa) 

CI 30,0 120,0 4,01 4186 1000 4,50 0,664 0,860 35 
C2 80,0 190,0 3,20 4186 1000 4,50 0,664 1,720 105 
HI 160,0 85.0 12,96 4186 1000 2,21 0,669 2,580 35 
H2 185,0 95,0 13,89 4186 1000 2,21 0,669 3,440 140 

UQI 208.7 208.7 --- 1903738 (') 856,9 1,29 0,660 0,774 ---
UFI 30,0 45 ,0 --- 4186 1000 4 ,50 0,664 1,720 ---

- '-A vazao massica e estimada a partir do produto 111. Cp ongmal, arbitrando-se o calor especifico. UQ I apresenta as propnedades do 
condensado formado. A densidade do vapor saturado é 9,0 kg/m3

, à pressão de 1.79 MPa. Nomenclatura : Te - temperatura de 
entrada ; Ts - temperatura de saída ; m - vazão mássica ; Cp - calor específico ; À - calor latente ; p- densidade ; J.1 - viscosidade ; 
k - condutividade térmica ; RJ- resistência de depósito ; !J.pd - queda de pressão disponível total na corrente. Fonte: Oliveira 
(1995) 
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Tabela 3-M da rede- Probl 4SPI 

CAT(105 US$/ano) 1,9690 I 

Utilidade quente (kW) 174,13 I 

Utilidade fria (kW) 649 1,65 I 

dtmin ótimo ("C) 8 I 

Temperatura do PE (ºC) 181 
Arca mínima - Amin (mL) 76,27 ' 

' 

Número mínimo de equipamentos 5 

M &S : I 066,8 (ano 1997) ; CCF : 0,333. Custos de utilidade : 
vapor saturado - 8,2 US$/ton ; água - 0 ,0 I US$/ton; eletricidade -
0,04 US$/kWh. Fo : 2,934xl 07 s/ ano (8 150 h/ano) 

Tabela 4 - Comparação entre resultados e metas para rede -
Problema 4SPI 

Projeto %acima da % acima da % Cbombeio 
meta CAT mctaAmin (CAT) 

Sem 6p" 158,4 220,1 4,S 

i'.p0 (área) 156,2 223 ,2 3,4 

i'.p0 (calor) 154.5 221,3 3,1 

~p~ (custo) 156,1 222 .7 3,5 

A configuração da rede obtida é apresentada na Tabela 5, 
onde os equipamentos aparecem na ordem cm que são gerados 
pelo programa. 

O diagrama da rede é exibido na Figura I , onde pode ser 
observada a presença de um ciclo entre os trocadores I e 3, que 
poderia ser eliminado em um futuro procedimento de evolução da 
rede. A identiticação dos trocadores é feit a conforme comentado 

para Tabela 5. 
Os resultados encontrados para o projeto da rede, sejam sem 

ou com disponibilidade de quedas de pressão, apresentam valores 
muito acima das metas obtidas para a Amin e para o CAT na pré­
otimização. Isso pode ser explicado , cm parte, pelo projeto obt ido 
para o trocador I, localizado na região abaixo c ao redor do PE. 
Devido à uma forte interscção de temperaturas, este equipamento 
requer II cascos li gados em série para atingir um fator F > 0,75. 

Uma proposta de modificação pode ser feita : estabelecendo o 
limite para o número máximo de cascos ligados em série como 
sendo I casco para a região ao redor do PE e 2 cascos para a 
região afastada, pode ser gerada outra rede. 

Tal escolha justifica-se porque na região ao redor do PE os 
equipamentos tendem a apresentar diferenças de temperaturas, 
nas suas extremidades, próximas do dtmin, acarretando áreas 
maiores. Quanto menor o número de cascos, portanto, menor 
deverá ser o CA T. 

Estabelecendo-se os limites comentados, o trocador I, gerado 
quando da 'síntese na região abaixo c ao redor do PE, apresenta 
somente ·J casco, fruto da combinação das correntes C2 c H2(a), 
esta última originária da divisão da corrente H2, para o 
atendimento das regras de síntese ao redor do PE. Os resíduos das 
correntes H2(a) e C2 , após a combinação, irão se locali zar agora 
na região abaixo c afastada do PE, onde a corrente H2(a) é 
reunida à corrente H2(b). A próxima combinação, realizada na 
região afastada do. PE, é ditada pela regra heurística, e não 
necessita da divisão de cascos. O resultado final da síntese com 
projeto apresenta um número menor de cascos, c por conseguinte, 
um CAT menor, conforme resumo apresentado na Tabela 6. A 
configuração da rede modificada c os detalhes de projeto dos 
trocadores são apresentados nas Tabelas 7 c 8. O diagrama da 
rede modilicada é exibido na Figura 2, onde nota-se que ainda 
existe um ciclo, como na rede anterior. 

- --- ---- - c _ onttguraçao da rede para o problema 4:SP I - :Síntese com pro eto 

Trocador Par de Correntes Te" ("C) Ts" (ºC) Ter (DCl Ts ("C) lll a - lll r (kg/s) 
I H2(a)- C2 IS5,0 95,0 87,0 177,0 3,20- 3,20 
2 UQI - C2 208 ,7 208,7 177,0 190,0 0.09-3.20 I 

3 H2(b)- C2 185,0 182,9 80,0 87,0 10,69-3,20 
4 H2(b)- C! 182,9 149,1 30,0 120.0 10,69 -4,01 
5 H2(b) - UFI 149, 1 95 ,0 30,0 45 ,0 I 0,69 - 38,59 
6 HI- UFI 160,0 65,0 30,0 45,0 - L__l2,96- (>4,~ 

Observação : (a) e (b) indicam di visões da vazão mássica da corrente de processo H2. lndicc f - corrente fria ; 
índice q - corrente quente. 

PE 
185 

~ 6 

(a) 

I 

u 
I ~ 

185 95 

(b) 
J ) 

120 30 
4 CI 

177 I 177~ I 3 80 I C2 

177 

Figura I -Diagrama da rede para o problema 4SPI -Síntese com projeto 
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Tabela 6 - Comparação entre resultados e metas para rede -

Proposta modificada para o problema 4SPJ 

Projeto %acima da %acima da % Cbomheio 
meta CAT metaAmin (CAD 

Sem f1pr1 46,4 71,9 5,8 

ópd (área) 40,8 76,2 0,8 

O exemplo 4SPJ, assim como outros apresentados em Vieira 
(1998), permite observar que o custo de bombeio pode 
representar uma parcela significativa do CAT, principalmente cm 
redes com baixo consumo de utilidades e sem disponibilidade de 
quedas de pressão nas correntes de processo, justificando a 
necessidade de sua incorporação quando da avaliação do custo 
anual total. 

Há na literatura uma regra empírica, conhecida como regra do 
"um terço" (Steinmcyer, 1996), segundo a qual o custo de 
bombeio é cerca de um terço do CAT. Esta regra pode apresentar 
resultados satisfatórios cm redes sem disponibilidade de quedas 
de pressão, com baixo consumo de utilidades e em equipamentos 
com coeficientes de transferência de calor próximos, conforme 
demonstrado por Vieira ( 1998). 

CONCLUSÕES 

No presente trabalho foi apresentado um procedimento para 
síntese de RTC com projeto simultâneo dos equipamentos 
térmicos, possibilitando evidenciar a inviabilidade de uma 
determinada combinação de correntes ainda durante a síntese, 
o que permite a tomada de ações corretivas. O exemplo 
apresentado exibiu uma situação em que um dos 
equipamentos era gerado com um grande número de cascos 
ligados em série, o que poderia violar um limite imposto 
quanto ao número de cascos, além de também ser o 
responsável por uma grande parcela do CA T. Através de uma 
modificação no projeto (uma das possíveis ações corretivas a 
serem tomadas), foi possível diminuir o número de cascos, 
além de também diminuir o CAT da rede. Assim, demonstra 
a importância de realizar o projeto dos equipamentos 
simultaneamente à síntese da rede. 

T b I 7 C f a c a - on 1gurac,:ão d d a rc e para o pro bl c ma 4SPI P - roposta mo df d S' I ICa a- mtese com proJeto 

Trocador Par de Correntes Te, (!!.C) Ts, (!!.C) Te (!!.C) Tsr(!!.C) m, - mr (kg/s) 
I H2(a)- C2 185,0 176,8 168,8 177,0 3,20- 3,20 
2 UQI - C2 208,7 208,7 177,0 190,0 0,09-3,20 
3 H2- C2 183, I 162,6 80,0 168,8 13,89- 3,20 
4 H2- CI 162,6 136,7 30,0 120,0 13,89-4,01 
5 H2- UFI 136,7 95,0 30,0 45,0 13,89- 38,59 
6 Hl- UFI 160,0 65,0 30,0 45,0 12,96 - 64,80 

- - -Obscrvaçao: (a) c (b) md1cam dJVJsocs da vazao máss1ca da corrente de processo H2. 

177 

PE 
185 

177 

185 
H2 r-----1 

(a) 

(b) 

177 168.8 

r-:;-J 160 !:\ 65 ~ 

~ 

183.1 

120 30 
4 1--------J Cl 

80 
3 ~----------~ C2 

Figura 2- Diagrama da rede para o problema 4SPI -Proposta modificada- Síntese com projeto 
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Tabela 8 - Problema 4SPI -Projeto com disponibilidade de quedas de pressão para a proposta modificada­
Distribuicão relati va à área d - - - - ----- - --- -

Parâmetros Geométricos 
Trocador Fluido Di Do cascos npt N Ds Nb I 1/Ds 

no casco (mm) (mm) (m) (m) 

I C2 12,573 15,875 I 6 96 0,28 3 1 3,33 11 ,95 
2 UQI 12,573 15,875 I 4 44 0, 18 o 1,77 9,94 
3 C2 12,573 15 ,875 2 2 108 0,25 25 2,68 10,78 
4 C! 12,573 15,875 I 2 104 0 ,24 28 3,69 15,00 
5 UF I 12,573 15,875 I 4 212 0,35 4 2,57 7,24 
6 UFI 12,573 15,875 I 4 248 0,38 3 3,18 8,36 

Parâ metros Termofluidodinâmicos Areas e Condições Operacionais 
Trocador F h, h c u v A M , M e 

(W/m2.ºC) (W/m2.ºC) (rnls ) (rnls) (m2) (kPa) (kPa) 
I 0,79 10 13033 5620 1,66 0,55 15,97 54,62 34,37 
2 1,0000 12548 8776 2,41 0,00 3,89 45,78 0,00 
3 0,9457 15587 6020 2,08 0,62 28,89 21,63 30,96 
4 0,9 100 15967 6097 2,14 0,64 19,13 29 ,03 35 ,00 
5 0,9823 15887 7821 2, 13 1,00 27,18 43 ,70 19,06 
6 0,9701 13170 782 1 1,68 1,00 39,32 35,00 16,08 

I Custos Anuais 
' Trocador Cequipanual Cu til C bombeio 

(US$/ano) (US$/ano) (US$/ano) 

11 

I 283 13 o 
2 11559 2 1506 
3 53055 o 
4 3 1837 o 

I 

5 40006 14 176 
6 50859 23806 

TOTAL 215629 59488 
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RESUMO 

Este artigo apresenta um estudo experimental sobre o fenômeno de emissão de vórtices ao redor de um 
cilindro de seção transversal retangular, com razão de forma HIB = 2, posicionado transversalmente à 
corrente livre, com ângulo de ataque nulo e números de Reynolds inferiores a Hl. Os ensaios foram 
conduzidos num túnel hidrodinâmico vertical de baixa turbulência, operado em modo blow-down pela ação 
da gravidade. Técnicas de visualização em meio líquido foram utilizadas como principal instrumento de 
análise, permitindo identificar, através de imagens captadas em película fotográfica, diferentes configurações 
do escoamento, em função do número de Reynolds. Resultados quantitativos referentes ao comportamento da 
curva Strouhal versus Reynolds foram, também, obtidos, a partir da análise de imagens dinâmicas registradas 
em fita magnética. 

INTRODUCÃO 

A crescente preocupação com a racionalização energética tem 
motivado o desenvolvimento de equipamentos térmicos cada vez 
mais leves, cconômícos e eficientes. Os trocadores de calor 
compactos têm sido fortemente beneficiados pelos esforços de 
pesquisa empreendidos nesta díreção, tendo experimentado 
evolução notável durante as últimas décadas. Como resultado, 
seu campo de aplicação tem se expandido consideravelmente. 
Indispensáveis nas indústrias aeronáutica e espacial, tais 
aparelhos são hoje encontrados em inúmeros exemplos de 
utilização cotidiana, como nos automóveis, nas instalações de ar 
condicionado e nos sistemas de resfriamento de componentes 
eletrônícos. Mais recentemente, a necessidade de exploração de 
fontes alternativas de energia tem estendido o uso de trocadores 
compactos à conversão de energia térmica oceânica, solar e 
geotérmíca (Manglík & Bergles, 1995). 

Trocadores de calor compactos podem apresentar diferentes 
configurações geométricas, caracterizadas, todas elas, por 
possuírem altos coeficientes de transferência de calor associados 
a uma elevada superfície de troca por unidade de volume. Numa 
destas configurações, a superfície é constituída por placas 
superpostas separadas de uma distância L, formando canais 
paralelos por onde circulam, alternadamente, os fluídos quente e 
frio - Figura l(a). Alguns destes aparelhos são munidos de 
superfícies estendidas, que se apresentam, muitas vezes, na forma 
de aletas interrompidas, como mostrado na Figura I (b). Estes 
dispositivos, além de atuarem mecanicamente como elementos de 
sustentação das placas, podem favorecer sobremaneira o processo 
de transferência térmica. Evidentemente, a forma geométrica 
destes obstáculos exerce influência preponderante sobre o 
fenômeno de geração de vórtices, responsável direto pela 
eficiência do processo de convecção térmica. 

Diversas pesquisas têm sido conduzidas nos últimos anos, 
visando o aperfeiçoamento tecnológico de trocadores de calor 
compactos com aletas interrompidas, entre os quais encontram-se 
os trabalhos de Dubrovsky & Yasíliev (1988), Tínaut et ai. 
(1992) e Manglik & Bergles (1995). Diferentes formas de análise 
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têm sido empregadas para estudar o escoamento ao redor das 
aletas, visando a compreensão dos mecanismos que determinam o 
desempenho destes aparelhos. No trabalho de Joshi & Webb 
( 1987), uma abordagem analítica foi empregada para esta 
finalidade, enquanto Tochon (1993) obteve resultados 
interessantes, empregando ferramentas exclusivamente 
numéricas. Nos trabalhos de cunho experimental, a visualização 
de escoamentos tem dado contribuição importante para a análise 
do problema. Fehle et ai. (1995) investigam a transferência de 
calor local em trocadores compactos utilizando a interferometria 
holográfica para levantar o campo de temperatura do fluído ao 
redor das aletas, sem a necessidade da introdução de sondas 
invasivas perturbando o escoamento. Mullisen & Loehrke (1986) 
investigaram os mecanismos responsáveis pelo aumento da 
transferência de calor em trocadores de calor compactos com 
aletas interrompidas, utilizando a técnica Schlieren. 

O presente trabalho se insere dentro de uma pesquisa mais 
ampla, voltada para o aperfeiçoamento de trocadores de calor 
compactos. Nesta etapa, a visualização de escoamentos em meio 
líquido e o processamento de imagens são utilizados para 
investigar, qualitativa e quantitativamente, o fenômeno de 
emissão de vórtices ao redor de um cilindro de seção transversal 
retangular com razão de forma (razão entre as dimensões da 
altura e da base do retângulo) HIB = 2: I. Os resultados 
apresentados abordam apenas aspectos hidrodinâmicas do 
escoamento ao redor de um único elemento cilíndrico de base 
retangular, sem se preocupar, ainda, na quantificação de seus 
efeitos sobre a transferência de calor. 

APRESENTAÇÃO DO PROBLEMA 

A razão de forma constitui um dos fatores que mais 
influenciam as características do escoamento em tomo de 
cilindros retangulares. Entre os parâmetros fortemente afetados, 
figura o número de Strouhal, definido, na presente análise, como 



Sr= _L!!_ 
v 

( I ) 

onde fé a freqüênci a de emissão de vórtices de um mesmo lado 
do cilindro, 8 é a dimensão da base da seção retangular e V é a 
velocidade de aproximação da corrente livre. Por estar 
diretamente relacionado com o fenômeno de geração e convecção 
de turbilhões, este parâmetro é de fundamental interesse no 
contexto dos estudos voltados para a compreensão dos 
mecanismos de troca de calor ao redor de aletas interrompidas. 

.. .. .. .. .. 

(a) Vista de conjunto. 

(b) Detalhe das aletas . 

BfiJ$~1 UIThl'$i1..1í'llllll 

R~ 

-+-~@IB 

I {---- H ----1 
O B f=a;~ 

-
+- X"·' I ~IW.ilj 

(c) Corte horizontal. 

Fi gura 1 - Trocador de calor compacto de placas paralelas, 
munido de alctas interrompidas di spostas em 
quincôncio. 
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A configuração do escoamento ao redor de cilindros 
retangulares depende significativamente do número de Reynolds, 
dado por 

Re=~ 
v 

(2) 

onde V é a viscosidade cinemática do t1uido de trabalho. Para 
cilindros com razões de forma entre 2: I c 3: I, existe uma faixa do 
número de Reynolds em que ocorre uma alteração abrupta no 
padrão do escoamento, acompanhado de uma repentina 
descontinuidade no número de Strouhal. Este fenômeno é de 
fundamental importância para os trocadores de calor com aletas 
interrompidas c será discutido na análise dos resultados. 

MONTAGEM E METODOLOGIA EXPERIMENTAL 

A campanha de ensaios foi conduzida utili zando-se um túnel 
hidrodinâmi co vertical de baixa turbulência operado pela ação da 
gravidade, com seção de testes de 146x 146x500 mm - Figura 2. 
A concepção deste aparato baseia-se numa instalação simil ar 
existente no Laboraloire de Visualisalion Hidrodynamique do 
Office Na lional d 'Ewdes e/ Recherches Aéroespaliales, ONERA, 
localizado em Chantillon , França, c- Werl é ( 1973). Informações 
adicionais relativas aos detalhes construtivos e operacionais desta 
instalação podem ser encontradas no trabalho de Vieira ( 1997). 

RS - Reservatório Superior 
RI - Reservatório Inferior 

TC - Telas e Colmeias 

CT - Contração 

CP - Corpo de Prova 

ST - Seção de Tes tes 
MV -Medidor d<:: Vazão 

DI - Dispositivo de Injeção 
VI - Válvula Reguladora de Vazão 

V2 - Válvula de Alimentação 

SA -Conjunto Moto-bomba 

Figura 2 - Túnel hidrodinâmi co vertical operado pela ação da 
gravidade. 

Todos os ensaios realizados no âmbito deste trabalho foram 
conduzidos com o túnel em modo de operação intermitente 
(b low-down ). Em outras palavras, a vávula (V 1) permanece 
totalmente fechada, até que o nível do reservatóri o superior atinja 
seu ponto máximo. Neste instante, o sistema de ac ionamento do 



túnel (SA) é desligado, aguardando-se o tempo necessário para que 
o t1uido no interior do reservatório (RS) se tranqüilizc. Somente 
então, com a abertura da válvula (Vi), tem-se início o ensaio 

propriamente dito. Evidentemente, este modo de operação provoca 

uma diminuição contínua da velocidade média na seção de testes, 
em decorrência da redução do nível do reservatório superior (RS). 

Esta circunstância apresenta-se como fator limitante para a 

realização de alguns tipos de ensaios, sobretudo aqueles de longa 
duração. Em contrapartida, este procedi mento experimental gera 
um escoamento de excelente qualidade na seção de testes, 
caracterizado por um perfil de velocidade bastante uniforme e com 

baixo nível de turbulência, sempre inferior a I%. 
O corpo de prova é constituído de cilindro retangular com 

razão de forma HIB = 2: I, confeccionado cm aço inoxidável 
AIS! 3 14, com acabamento superficial obtido por retificação 
seguida de polimento, resultando em excelente precisão 

dimensional, boa qualidade superficial c arestas bem vivas. Este 
modelo, com dimensões nominais 3x6x l46 mm, foi firmemente 
engastado na jane la posterior da scção de testes, com ângulo de 
ataque nulo (ângulo entre o eixo longitudinal da seção de testes e a 
maior aresta do modelo), ajustada com incerteza inferior a I" . 

Para a visualização do escoamento ao redor do modelo, 
empregou-se a técnica de injeção de traçadores líquidos. O 
corante utilizado, constituído de uma solução aquosa de 
pigmentos à base de PV A, é introduzido no escoamento por meio 
de uma fina agulha dobrada cm forma de cotovelo, posicionada à 
montante do corpo sólido. 

As imagens assim geradas foram colhidas em tita magnética 
ou em película fotográfica, segundo o tipo de ensaio reali zado, 
objetivando o registro da estrutura do escoamento ou a 
determinação da freqü ência de emissão dos turbilhões, 
respectivamente. Mais detalhes sobre a técnica de visualização 
empregada c o método de determinação da frcqü ênci a de emissão 
de vórtices - contagem de fotogramas - podem ser e ncontrados 
no trabalho de Mansur et ai. ( 1996). 

RESULTADOS E DISCUSSÃO 

A Figura 3 apresenta , através de imagens captadas cm 
película fotográfica, a estrutura da esteira produzida pelo perlil 
rctangu lar em es tudo, para valores do número de Reynolds 
compreendidos entre 21 e 638 

Na Figura 3(a), pode-se constatar que as linh as de corrente 
próximas ao corpo sólido o contornam suavemente, dando origem 
a uma esteira estável, permanente e longitudinalmente simétrica, 
característica de regimes de escoamento o nde os efeitos viscosos 
desempenham um papel preponderante. 

A Figura 3(b) mostra o surgimento das primeiras 
instabil idades no escoamento, evidenciadas por uma pequena 
ondul ação observada na esteira, extinguindo a simetria que antes 

vigorava. Com o au mento do número de Reynolds, porém, estas 
perturbações se amplificam, resultando em ondulações de maior 
amplitudes, como se observa na Figura 3(c) . Nas Figuras 3(a) , (b) 
c (c) , nota-se a ocorrência de uma zona de recirculação junto à 

face posterior do cilindro, cujo comprimento possui nítida relação 

com número de Reynolds. Pode-se observar, também, que a bolha 
de recirculação presente na Figuras 3(a) é perfeitamente simétrica 

e estável, enquanto que as observadas nas Figuras 3(b) e (c) 
apresentam assimetria oscilante. 
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(c) Re = 64 

Figura 3 - Regi mes do escoamento ao redor de um perfil 

retangular com razão de forma H/8 = 2: I , para 
diferentes números de Reynolds (escoamelllo da 
esquerda para a direita). 



As Figuras 3(d) e (e), por sua vez, mostram a estrutura 
observada em regimes de escoamento caracterizados por números 
de Reynolds mais elevados, nos quais as ondulações verificadas 
nas Figuras 3(b) e (c) evoluem para a chamada esteira 
turbilhonária de Von Kármán, formada por vórtices de sentidos 
opostos, que se desprendem, de maneira alternada, de ambos os 
lados do corpo. 

A Figura 4 apresenta a relação entre o número de Strouhal e o 
número de Reynolds para ci lindros retangulares com razão de 
forma H/B = 2: I , obtida pela técnica de contagem de fotogramas. 
É fácil observar que, para valores do número de Reynolds 
inferiores a 450, o número de Strouhal apresenta um crescimento 
contínuo, atingindo um valor máximo em torno de 0,175 . Em 
seguida, ocorre uma súbita diminuição do número de Strouhal , 
que se estabiliza em torno de 0,075 para números de Reynolds 
compreendidos entre 550 e 1000. 
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Figura 4 - Relação entre os números de Strouhal e de Reynolds, 
para um cilindro retangular com H/8 = 2: I . 

A dinâmica de emissão de vórtices e a repentina 
descontinuidade na curva Strouhal versus Reynolds podem ser 
explicadas da maneira como segue. Para números de Reynolds 
suficientemente baixos, ocorre um descolamento quase 
imperceptível da camada limite no bordo de ataque, acompanhado 
de um rápido recolamento. Nestes casos, o descolamento principal 
acontece, sem dúvida alguma, junto às arestas da face posterior do 
corpo (de fuga). Aumentando-se o número de Reynolds. o 
descolamento na face anterior torna-se cada vez mais visível , uma 
vez que o ponto de recolamento sobre a face lateral se desloca em 
direção ao bordo de fuga. Evidentemente, o ponto de recolamento 
não é fixo, mas oscila, em ambas as faces do corpo, em sincronismo 
com a esteira à jusante do bordo de fuga. Com o aumento do 
número de Reynolds, o recolamento alternado sobre as faces 
laterais do cilindro deixa de ser possível. Neste ponto, quando o 
escoamento se separa completamente do corpo no bordo de ataque, 
o padrão do escoamento ao redor do obstáculo é nitidamente 
alterado, como se observa nas Figuras 3(d) e (e), podendo-se notar 
um sensível alargamento da esteira turbilhonária, ao mesmo tempo 
em que ocorre a descontinuidade do número de Strouhal. Roshko 
(1955) mostra que a freqü ência de emissão de vórtices é, grosso 
modo, inversamente proporcional à largura da esteira, o que se 
harmoniza com as observações anteriores. 
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A região do número de Reynolds cm que ocorre a 
descontinuidade na curva de Strouhal depende da razão de forma 
8/H do cilindro retangul ar. Lindqui st et ai. (1997) reportam 
ensaios conduzidos com um cilindro quadrado em diferentes 
ângulos de ataque, nos quais não se verificou tal fenômeno , como 
se observa na Figura 5 (ângulo de ataque nulo). Okajima (1 982) 
estuda numérica c experimentalmente o comportamento do 
número de Strouhal de cilindros rctangulares com razão de forma 
H/8 = I: I , 2: I , 3: I e 4: I , constatando a ocorrência de 
descontinuidades na curva de Strouhal apenas para cilindros com 
razão de forma H/B = 2: I e 3: I. Finalmente, Mansur et ai. (1997) 
realizam um estudo experimental do escoamento ao redor de um 
cilindro retangular com razão de forma H/B = 16: I com ângulo 
de ataque nulo, onde, também, não foram observadas 
descontinuidades no número de Strouhal para a faixa do número 
de Reynolds co mpreendida entre I 50 e 1500, como se nota na 
Figura 6. · 
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Figura 5 - Rel ação entre os números de Strouhal e de Reynolds, 
para um cilindro retangul ar com H/B = I: I (Lindquist 
et ai, 1997). 
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Figura 6 - Rel ação entre os números de Strouhal e de Reynolds, 
para um cilindro retangular com H/8 = 16:1 (Mansur 
et ai., 1997). 



A transição entre o regime de escoamento encontrado antes c 
depois da descontinu idade, observada na Figura 4 , ocorre de 

fo rma instável e intermitente, isto é, as duas conti gurações da 

esteira ilustradas pelas Figuras 3(d) e (c) se alternam. No início 

da transição (Rc = 450), o modo de emissão de vórtices ilustrado 
pela Figura 3(d) predomina sobre aquele visto na Figura 3(e), 

embora este último vá se tornando dominante, na medida cm que 
o número de Reynolds aproxima-se do final do período de 

transição (Re = 550). 
É interessante observar que os pontos ex perimentais situados 

dentro da região de transição (Re = 450 a 550) encontram-se 
alinhados devido à utilização do método de contagem de 
fo togramas, utili zado na determinação da frcqüênci a de emissão 
de vórtices . De fato, este método toma cm consideração a 

passagem de vários turbilhões emitidos de um mesmo lado do 
corpo, durante um determinado intervalo de tempo, resultando 
numa freqüência média de emissão de vórtices naquele período . 
Caso o tempo de amostragem - ou o número de turbilhões 
considerados - fosse menor, dentro desta mesma faix a do número 
de Reynolds , poder-se-i a identificar duas freqüências de emi ssão 
alternando -se entre si. 

CONCLUSÃO 

O aprimoramento tecno lógico de trocadores de cal or 
compactos pressupõe um exaustivo trabalho de investigação que 
co mpreende várias e tapas. Entre elas, inclui-se a compreensão 
dos mecanismos que determinam sua pcrformancc térmica e 
hidráulica. A visualização de escoamentos se apresenta. dentro 
deste contexto , como uma ferramenta extremamente poderosa 
para a análi se. 

N, presente trabalho, técnicas de visuali zação de 
escoamentos em meio líquido fo ram utili zadas para in vestigar, 
qualitativa e quantitativamente , o fenômeno de emissão de 
vórtices ao redor de um cil indro de seção transversal rctangul ar 
com razão de forma H/B = 2: l. visando su a aplicação em 
trocadores de calor compactos com alctas interrompidas. Foram 
apresentadas fotografias de diferentes confi gurações da esteira. 
cm função do regime de escoamento , assim como o 
relacionamento entre os números de Strouhal e de Reynolds. 
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RESUMO 
O objetivo principal deste trabalho foi de remodelar e atua/iz;r um trocador de calor de tuho duplo didático, existente no 
Laboratório de Ensino de Sistemas Térmicos do Departamento de . Térmica e Fluidos da Faculdade de Enl{enharia 
Mecânica da Unicamp. Com a inclusão de um sistema de aquisição de dados e de um proKrama de cálculo termodinâmico 
nós atua/izamos o equipamento. Um software desenvolvido especialmente para este equipamento, o programa 
EXCHANGE, resolve as equaçtles de troca de calor e compara o resultado teórico com o resultado experimental. 

Kcywords 
Trocador de Calor, Ensino de Engenharia, Sistema de aquisição de dados 

INTRODUCÃO 

Na fabricação de diversos produtos químicos e alimentícios é 
necessário o aquecimento ou resfriamento de fluidos envolvidos 
no processo. De maneira geral , esta operação é feita cm 
equipamentos denominados Trocadores de Calor. O 
funcionamento destes equipamentos é relativamente simples. 
Neles, o fluido principal, ou de processo, cfctua uma troca de 
energia térmica com um lluido de serviço de forma que sua 
temperatura na saída do trocador seja a desejada. 

O objetivo básico deste trabalho foi modificar e atualizar a 
bancada de ensaio de Trocador de Calor de Tubo Duplo existente 
no laboratório de Ensino de Sistemas Térmicos do DETF. Foram 
incluídas ferramentas computacionais na bancada com o objetivo 
de facilitar os trabalhos de obtenção c análise de dados pelos 
alunos, tomando-a atualizada ao nível dos métodos utilizados 
atualmente na indústria. O trabalho foi financiado com verba do 
Fundo de Apoio ao Ensino e à Pesquisa, FAEP, da Unicamp. 

TEORIA FUNDAMENTAL 

O equacionamento abaixo, fundamental para a avaliação de 
trocadores de calor, pode ser encontrada em qualquer literatura 
sobre o assunto ( Kern , 1985). Na maioria dos fenômenos de troca 
de calor, ocorre a associação de uma ou mais formas de 
transferência. 

Coeficiente Global de Troca de Calor U. Utilizando-se dos 
conceitos de resistência térmica, podemos chegar a um 
Coeficiente Global de Troca de Calor V que possibilita a 
simplificação da equação de transferência de calor para 

q = UAC..T (I) 

onde: q = tluxo de calor, W 
U =coeficiente global de troca de calor. W/m2 K 
t..T =diferença de temperatura, K 
A= área de troca de calor. m2 

Só:?. 

Supondo um elemento de tuho de comprimento dL (e 
respectiva área de tubo dA), onde as temperaturas podem ser 
considerados constantes e o !luxo de calor cm regime 
permanente, temos as respectivas resistências térmicas para: 
• Convecção do lluido quente para a parede interna do tubo: 

R - --
1 

dA.h. 
I I 

• Condução nas paredes do tubo: 

I (de] R - ---ln-
t - 2nktdL di 

• Convecção na parede externa do tuho: 

R c 
hedAe 

onde: h= Coeficiente de convecção, W/m2 K 
k =Coeficiente de condutividade, W/m.K 
d = Diâmetro do tubo, m 
índices: i = interno 

e= externo 
t =tubo 

(2) 

(3) 

(4) 

As equações parciais são inconvenientes na prática uma vez 
que necessitam das temperaturas das superfícies do tubo, que 
geralmente não são conhecidas. Mas, como temos uma 
associação em série dos mecanismos de transferência de calor, 
podemos determinar uma resistência térmica global. Assim, 

RG =Ri + Rt + Re (5) 

Tal simplificação permite que seja determinado o 
Coeficiente Global de Tran!Jjerên cia de Calor. Sendo mais usual 



o emprego da área externa na equação ( 1 ), determina-se que a 
expressão de U para o problema é: 

u 

{/ ) e 

dA - --+ +---
e h dA 2nk dL h dA 

e e 

(6) 

Supondo que os valores de h e k são constantes ao longo do 
tubo, temos que 

(7) 

Esta expressão representa o Coeficiente Global de Transferência 
de Calor par um tubo 

Média Logarítmica de Diferença de Temperaturas. Geralmente, 
as variações sofridas pelas temperaturas dos fluidos não são 
lineares no comprimento do tubo fazendo com que cm cada ponto 
do fluxo a diferença entre temperaturas dos fluidos quente c frio T11 

- Te tenha um valor diferente. Assim, torna-se necessária uma 
dedução baseada no comprimento L do trocador, que possibilite a 
determinação do diferencial em qualquer ponto da trajetória. 

Assim, o fluxo de calor diferencial pode ser 
equacionado das seguintes formas : 

dq = U(Th -Te )dA (8) 

Assim, a partir da equação 8, 

I A ( )A I A 
.ó.Tm=-i T.ó.T .ó.T /.ó.T tdA 

AT O a b a 

.ó.Ta- ôTb (9) 

ôTa 
ln--

6Th 

Esta última expressão representa a Média Logaritmo de 
Diferença de Temperaturas, ou MLDT, para um trocador 'duplo-
tubo em contracorrente. · 

Efetividade. Entende-se por efetividade a razão entre a taxa 
de transfe rência real num dado trocador c a taxa máxima q"'"' . 
Ou seja, a ef etividade é dada por: 

q 
t:=--- (10) 

qmax 

Assim, para uma situação onde m,. Cc < mh eh a efetividade é 
dada por: 
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q mccc (Tc 2 - Tc 1) 
E=--= 

qmax mccc(Thl- Te ]) 

onde: 
Th, th =Temperaturas do fluido quente, K 
Te, t, =Temperaturas do fluido frio , K 
m = vazão do fluido , kg/s 
c = calor específico do fluido frio, W /kg 
índi ces: 1 = Entrada 

2 = Saida 

(li) 

Logo, a temperatura de saída do fluido fri o lica delinida por: 

(12) 

A efetívídade pode ser determinada como uma razão de 
flu xos de calor ou dos diferenciais de temperatura. Além disso, 
ela pode ser definida também por uma função de dos parâmetros 
C e NTU, que são: 

me . 
c = _______!!!!_!!_ 

mcmax 

UA 
NTU=--

me . 
mm 

(13) 

(14) 

Onde o parâmetro NTU é conhecido como número de 
un idades de transferência onde nas equações acima os índices: 
min representa valor mínimo e max representa valor máximo 

. No caso em questão pode-se demonstrar que a efetividade é 
dada por: 

I _ e -NTU(l+C) 
E=------ ( 15) 

I +C 

O Método da Efetividade tem grandes vantagens sobre o 
Método da Média Logarítmica quando se trata de operações de 
verificação de trocadores onde o valor de U pode ser aproximado. 
Em operações de dimensionamento torna-se necessário o 
conhecimento das temperaturas de saída dos fluidos, ou pelo 
menos uma boa estimativa para que o método se tome eficaz. 
Além disso, este método pode ser adaptado para um processo 
iterativo, que pode ser resolvido por programas computacionais. 
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Figura 1: Desenho esquemático do Trocador de Tubo Duplo. 

ANÁLISE DA BANCADA DO TROCADOR DE TUBO 
DUPLO 

A bancada será analisada nas condições em que é utilizada 
na disciplina EM 959 - Laboratório de Sistemas Térmicos, do 
nono semestre da graduação. Este laboratório tem a função de 
tornar práticos alguns dos conhecimentos teóricos obtidos nas 
disciplinas das áreas de Termodinâmica, Transferência de 
Calor e Mecânica dos Fluidos 

A Bancada. O equipamento em questão é bem simples, 
tendo a função de representar o funcionamento de um trocador 
de calor. Como mostrado na figura I, é constituído por um 
trocador de tubo duplo de um metro de comprimento, um 
aquecedor elétrico para gerar o fluido quente e um reservatório 
que garante o suprimento de água, livre das variações da rede. 
Além disso, um conjunto de válvulas possibilita a variação do 
fluxo relativo - contracorrente ou paralelo - dos fluidos quente 
e frio no trocador. Reservatórios de volumes calibrados 
recebem os fluidos após sua passagem pelo trocador. 
Consequentemente a vazão mássica dos fluidos pode ser 
determinada com um cronômetro. A medida de temperatura é 
feita através de termopares tipo J ligados a um display digital 
de três dígitos, com precisão de décimo de grau, que possui 10 
canais. 

PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL 

O equipamento é operado segundo um roteiro pré­
determinado. É aguardado que o sistema atinja regime, com as 
temperaturas de saída dos fluidos quente e frio 
aproximadamente constantes. Então, são medidas as 
temperaturas e as vazões dos fluidos. Este último passo é 
repetido para quatro outras vazões de água fria, para ambas 
configurações de fluxo , porém mantendo o fluxo quente 
constante. Obtém-se cinco diferentes condições para cada uma 
das configurações do sistema, possibilitanto a análise de alguns 
parâmetros em função da variação da vazão mássica de fluido 
frio. Os cálculos pedidos pelo roteiro são os seguintes: 
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• Cálculo dos Coeficientes Globais de 
Transferência de Calor para cada um dos 
escoamentos; 

• Comparação dos resultados obtidos para as duas 
possibilidades de fluxos; 

• Obtenção do Coeficiente Global de Transferência 
de Calor pelas correlações do Número de Nusselt 
para determinação dos coeficientes de película h 
envolvidos no problema; 

• Aplicação do Método da Efetividade para 
determinação das temperaturas de saída dos 
fluidos, seguida de posterior comparação; 

• Relacionar o Número de Reynolds e o 
Coeficiente Global de Transferência de Calor e a 
Média Logarítmica da Diferença de 
Temperafllra, com auxílio dos dados 
experimentais. 

Apresentação dos Dados e Resultados Experimentais. O 
primeiro passo adotado em experiências deste tipo é a tomada 
das condições de pressão atmosférica e temperaturas ambiente 
no momento da realização. Em um dos ensaios realizados, estas 
eram: Pressão: 713,5 mmHg, T b úmido: 18,8 "C e T b seco : 28,0 
"C. O passo seguinte é o acionamento e a regulagem do fluxo 
de água quente pelo tubo interno. Utilizando o processo de 
medida de vazão indicado, determinou-se a vazão volumétria 
de 0,07 !Is. 

A seguir, foram obtidas as temperaturas de entrada e saída 
dos fluidos quente e frio para cinco condições de fluxo de 
fluido frio tanto para a condição de fluxo paralelo como 
contracorrente. Tais valores estão expostos nas tabelas I e 2. 
Com base nestes dados, foram feitos os cálculos desejados. 

Cálculo dos Coeficientes Globais de Transferência de 
Calor. Para o cálculo do Coeficiente Global de Transferência 
de Calor é utilizado o Método da Média Logarítma da 
Diferença de Temperaturas (MLDT). Inicialmente, calculou-se 
a MLDT cm cada uma das condições de operação e foram 
determinados os calores cedido pelo fluido quente e recebido 
pelo fluido frio segundo a equação clássica de calorimetria. 



Observando os valores obtidos nas tabelas 3 c 4 nota-se que há 
uma sensível diferença entre os valores do calor cedido pelo 
fluido quente e do calor recebido pelo t1uido frio. Isso em 
primeira instância se deve aos erros de leitura dos termopares, já 
que o equipamento digital apresenta sensibilidade da ordem de 
decimos de grau. Sendo .1Q a diferença entre o calor cedido pela 
água quente e o recebido pela água fria, é possível observar que 
há uma diferença média de 39% no fluxo paralelo. Já no fluxo 
contracorrente, esta diferença assume valores médios de 15%. É 
interessante notar que para esta última diferença, nas situações I 
a 3 o calor recebido pelo fluido frio é maior que o cedido pelo 
flu ido quente. Esta diferença positiva ou negativa é aleatória, 
dependendo básicamente do cuidado que o aluno tenha com sua 
leitura, aguardando tempo suliciente para sua estabilização. 
Dando prosseguimento aos cálculos, são obtidos os valores dos 
Coeficientes Globais de Troca de Calor, onde a área adotada foi 
a interna do tubo - 0,036 n/ . Além disso, o valor de calor 
utilizado é o valor mais alto encontrado. As discrepancias podem 
ser avaliadas pela diferença entre o calor cedido pelo fluido 
quente e o recebido pelo fluido frio, ou seja, óQ. 

Tabela 1: Dados obtidos para Fluxo Paralelo (T em °C) . 

me (kg/s) Th1 Th2 Te1 Te2 

1 0,17 45,3 41 ,O 27,3 28,4 
2 0,13 45,6 41,7 27,7 29,0 
3 0,09 45,6 42,0 27,8 29,6 
4 0,06 45,3 42,1 27,8 30,4 
5 0,02 45,4 42,6 27,7 33,8 

Tabela 2: Dados obtidos para Fluxo Contracorrente (T 
em 0 C). 

me (kg/s) Th1 Th2 Te1 Te2 

1 0,17 46,1 41,4 27,5 29,8 
2 0,13 45,7 41,4 27,5 30,3 
3 0,09 45,7 41,8 27,6 30,8 
4 0,06 45,3 41,8 27,7 31,4 
5 0,02 45,8 42,6 27,6 33,6 

Para a determinação do Coeficiente Global de 
Transferênci a, através do Método da Média Logarítma, é 
necessário a determinação do Coeficiellfes de Película, através 
dos números de Reynolds e de Nusselt. Além disso, é 
necessária a esti mativa de um valor de temperatura de saída do 
fluido quente, obtida pelo balanço de energia e considerando a 
ausência de perdas. 

O Núm ero de Nusselt é um parâmentro igual ao gradiente 
adi mensional de temperatura na superfície do fluxo ·c que 
possibilita a medida da transferência de calor por convecção, j á 
que está relacionado com o coeficiente de película .. O valor 
obtido pelo método teórico, 422,6 Wlm2 K é diferente do obtido 
pelos dados experimentais, que foi de ll 12W!n/ K. O erro 
porcentual é de 62 %. 

O Método da Efetividade tem grandes vantagens sobre o 
Método da Média Logarítmica quando se trata de operações de 
verificação de trocadores onde o valor de U pode ser 
aproximado. Além disso, este método pode ser adaptado para 
um processo iterativo, que pode ser resolvido por programas 
computacionais. 
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Tabela 3: Valores de MLDT e Calores para Fluxo Paralelo. 

1 
2 

3 
4 

5 

1 

2 
3 
4 

5 

MLDT ("C) Qh(W) Qc (W) óQ(W) 

15,14 -1276 767,9 508,3 

15,15 -1157 706,4 451,0 

14,94 -1068 677,2 391 ,2 

14,41 -949 ,7 652,1 297,6 

12,74 -831 ,O 510,0 321,0 

Tabela 4: Valores de MLDT e Calores para Fluxo 
Contracorrente. 

MLDT ("C) Qh (W) Qc (W) óQ(W) 

15,07 -1395 1606 -210,7 

14,64 -1276 1522 -245,4 

14,55 -1157 1204 -46,40 

14,00 -1039 928,0 110,8 

13,55 -949,7 501,6 448,1 

Em casos onde o valor de U não possui estimativas, deve­
se estimar os valores das temperaturas das saídas dos fluidos. 
Para a realização dos cálculos das temperaturas de saída dos 
t1uidos, foi criada uma rotina no MATLAB. A convergência de 
valores neste método foi bem rápida, fazendo com que em uma 
média de 30 iterações os valores das temperaturas de saída 
fossem determinadas para um erro da ordem de I o-4

. Os valores 
do coeficiente global de transferência de calor também foram 
estimados por este método. 

Os valores correspondentes aos Coeficientes Globais de 
Transferência de Calor para as duas condições de t1uxo são 
mostradas na tabela 5. Como é possível perceber, os valores do 
Coeficiente Global são, em geral , maiores para o fluxo 
Contracorrente e, independente do sentido do fluxo, seu valor 
aumenta com o aumento da vazão de água fria. Neste 
experimento, calculamos o valor do coeficiente global de 
transferência de calor para cada uma das montagens. Estão 
presentes nesta tabela os valores de U obtidos diretamente 
pelos dados do experimento (UcxpcrimcmaJ), o corrigido 
desprezando-se as perdas para o ambiente (Ucxp. cnrrigid.,), o 
calculado através dos números de Nusselt (Ucakulado), c, por tim, 
o obtido através do método da efetividade. Observa-se que 
houve diferenças entre os valores determinados. As maiores 
diferenças estão entre o experimental e o calculado pelo 
número de Nusselt. Esta maior diferença pode ser explicada 
pelas aproximações introduzidas na determinação do próprio 
Número de Nusselt, principalmente para o escoamento anular. 

SISTEMA DE AQUISICÃO DE TEMPERATURA E 
PROGRAM A EXCHANGE 

Analisamos o experimento do trocador de calor tubo-duplo, 
a fim de sanar alguns problemas funcion ais e de operação mais 
sérios do equipamento. Um destes problemas é a tomada dos 
valores das temperaturas de entrada e saída dos fluidos . O 
grande inconveniente do conjunto termopar/ aparelho di gital de 
leitura de temperaturas é que estas demoram muito a se 
estabilizar, suscetíveis que são a variações causadas por 
mínimas alterações nas condições do laboratório, da água do 
reservatório e a própria estabilidade da parte eletrônica. 



Tabela 5: Resumo dos Coeficientes de Calor obtidos no experimento. 

Fluxo Paralelo 

U cxncrimcnt·J Ucxo. ctlrri •ido Ucalt.:ulado U~rctividat.Jc U cxnerimcn 1 

1 1109 1054 334,4 808,9 

2 1269 1208 333,5 926,6 

3 1256 1198 381,4 9 19,5 

4 1292 1225 532,8 940,1 

5 1405 1323 706,9 1016 

Para eliminar estas variações, os alunos necessitam 
medir cada uma das temperaturas no mínimo três vezes e 
chegar a uma média conveniente para cada uma delas. 
Por isso, pensou-se em instalar um sistema capaz de 
adquirir os valores das temperaturas continuamente 
durante um espaço de tempo e fornecer um valor médio 
para cada uma delas. Instalamos em substituição ao 
display um equipamento de aqui sição de dados (figura 2). 
Seus componentes e instalação serão descritos a seguir. 
Além di sto foi desenvolvido um software , o 
EXCHANGE, para determin.ar os valores das 
temperaturas e também para análise mais completa do 
trocador de calor. 

Sistema de Aquisição de Dados. O sistema de 
aquisição de dados é composto por uma pl aca A/D 
#081 09-27 - modelo 134 - da Cole-Parmer, que 
possibilita ao computador transformar sinais analógicos 
de voltagens em digitais binários equivalentes. 

A placa possui 15 pinos conectores para entrada 
de sinais, com três canais cada um, que são conectados a 
termopares. Esta placa es tá conectada a um 
microcomputador, onde está instalado o software de 
controle. Este software permite a definição de como será 
feita a aquisição de dados. Na configuração desta, são 
definidos pontos como: Canal de Entrada do termopar; 
Número do termopar; Escala de temperatura; Tipo do 
Termopar; Fator de ganho do termopar; Alarmes de 
limites inferiores e superiores; 

Figura 2: Esquema da conecção 
bancada/microcomputador 

Os dados são coletados em arquivos ASCII com 
formato compatível com LOTUS 1-2-3 ou DADiSP. 

1205 
1836 
2204 
2381 
2528 
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Fluxo Contracorrente 

U c:ttn. co rri •idn Ucal ·u ladn UcfctiviJadc 

976,1 334,5 749 ,1 
1815 333,5 1390 
2194 384,2 1686 
2344 538,7 1828 
2504 

-
720,0 

L__, 
1951 

- -----

Estes arquivos gerados serão processados pelo programa 
EX CHANCE, que será detalhado a seguir. 

Programa EXCHANGE. O programa EXCHANGE é uma 
rotina e'm linguagem VISUAL BASIC que foi 
desenvolvido para pós-processar os dados de temperatura 
obtidos pela placa de aquisição. Ele foi projetado para 
realizar os cálculos que são pedidos na experiência onde 
é utilizado o trocador, para fluxo Paralelo e para 
Contracorrente. 

Este programa tem por objeti vo em um primeiro 
momento facilitar a correção dos relatórios da 
experiência com o trocador de calor e, mais tarde, quando 
o sistema de aqu isição estiver vinculado a uma máquina 
mais potente, ter um sistema de processamento de dados 
on-line no próprio laboratório. 

Seu funcionamento c operação são bem si mples. 
Após a tela de apresentação, fi gura 3, aparece uma 
segunda tela, figura 4, para opção de fluxo - Paralelo ou 
Contracorrente - a ser estudado. Optando por um dos 
fluxos, uma terceira tela (figura 5), aparecerá, onde 
estarão representados dois campos de entrada de dados e 
dois de resultados. 

O primeiro campo é de entrada de dados de vazão 
mássica de água quente e fria. Os dados devem ser 
inseridos via teclado na unidade de kgls. O segu ndo é o 
campo das temperaturas em cada uma das análi ses. Estes 
dados podem ser inseridos via teclado, da mesma forma 
que as vazões, ou através do arqui vo ASCII gerado pelo 
sistema de aqui sição de dados. 

Neste último caso, o usuário deve clicar o campo de 
temperatura desejado duas vezes, fazendo com que 
apareça um quadro de mensagem onde deve ser inserido 
o nome do arquivo que contém os valores tomados para 
aquela temperatura. O valor que aparecerá no campo será 
a média dos valores presentes no arquive. 

Figura 3: Tela de Apresentação - EXCHANGE 



As vazões quente c fria s5o representadas 
respectivamente por mh c me. As temperaturas estão 
numeradas de um a seis, segundo os tcrmoparcs da 
bancada. No primeiro campo de respostas estão us 
valores do calor recebido pelo fluido frio (Qc) c do calor 
cedido pelo fluido quente (Qh) c a diferença dQ entre eles 
para cada uma das situações. Após alimentar os campos 
com dados, pode-se escolher entre quatro análises: 

• Ucxperimcntal: Onde é calculado o valor do 
Coeficiente Global de Troca de Calor a partir 
do dados experimentais ; 

• Correção: Onde o valor das temperaturas de 
saída são corrigidas de forma a desprezar as 
diferenças entre Qh e Qc; 

• Utcórico: Calcula o valor do Coeficiente de 
Transferência de Calor a partir do número de 
Nusselt ; 

• Temperatura de Saída: Calcula as 
temperaturas de saída dos tluidos pelo 
Método da Média Logarítmica a partir de 
uma estimativa inicial. 

Figura 4: Tela de Opção de Fluxo- EX CHANCE. 

As análises podem ser feitas de várias maneiras e cm 
di versas ordens, s<Í lembrando que os valores que serão 
usados como base para os cál culos serão os que estiverem 
nos campos supracitados. 

Após a análise, o programa fornece três opções: 
• Nova Análise: Surgirá novamente a tela de 

escolha de Fluxo para que sejam 
determinadas as novas condições; 

• Relatório: Aparecerá uma nova tel a com um 
relatório suscinto dos dados c resultados 
obtidos, possibilitando a impressão destes ; 

• Sair: Finali za o aplicativo. 

CONCLUSÃO 

Determinou-se que o problema principal da 
montagem atual é a discrepância entre os valores 
experimentais. Uma análise de erros experimentais 
mostrou que uma diferença de um décimo de grau numas 
das temperaturas leva a uma variação no coeficiente 
global de troca de calor da ordem de I 0%. Vinculou-se 
estes problemas também aos regimes de es<.:oamento dos 
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!luxo~ . e com has<> ntsto vcntk·;,u-<· •·. 
escoameniu omlt: eles eram mtnimos, dtmenswnando-se 
uma nova bancada de testes. 

Figura 5: Tela de Cálculo para Fluxo Paralelo -
EX CHANCE. 

As novas especilicações são: tubo externo- Y2" - 20 
S , tubo interno - 118 " - I O S. Nestas novas dimensões, 
teremos um intervalo maior de vazões em regimes 
laminar e turbulento para os dois escoamentos, atenuando 
o problema das discrepâncias. Será efetuado também o 
isolamento do trocador com uma manta de isolante 
térmico. O problema relacionado ao display de leitura das 
temperaturas será solucionado com a troca por um 
sistema de aquisição de dados. 

Quanto ao aspecto computacional, o sistema de 
aquisição de dados vinculado ao pós-processador 
EXCHANGER está em fase de testes conclusivos. A 
util ização de tais rewrsos está se provando válida e, com 
certeza, trará um grande acréscimo às aulas de 
laboratório. A reunião final do novo trocador com os 
recursos computacionais reduzirá a incidênci a dos erros 
que atualmente se fazem presentes. 
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SUMMARY 

The main objective of this work is upgrading a 
simple-t\pe she/1-and-tube experimental heat exchanger, 
that exist at the DETF Didactic Thermal Laboratory. 
With the inclusion of a dallalogger and a processor 
software we actualise lhe apparatus. We also describe 
the software "Lxchange .. designed specially for this 
experimelllal sei. The .. Exchange " solves the heat 
exchcmge equations and compare the theoretical results 
1vith the experimental remlts. 
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SUMMARY 

This work prese1lfs cm experimental study of the influence of Delta Winglet vortex fienerators on the heat transfer 
enhancement and flow lasses in fin-tube heat exchangers with two 1:ows of tubes. The naphthalene sublimation 
teclmique was used to determine the heat transfer coefficieni based on the heat-mass transfer analog\'. The 
pe1jormance of Delta Wingler Pairs mounted 011 the flat stuface of the fins was Ílll'estigated. An extensive 
parametric study (posit ioll , attack angle and aspect ratio of the vortex generarors) was conducted for transversal 
tube spacing of2. 90 a11d longitudinal tube spacing of2.25D. The results indicare that a reasonable heat transfer 
enhanceme111 ca11 be achieved with a sma/1 incremento r even a reduction of the flow fosses. 

lNTRODUCTION. 

Compact fin-tube heat exchangers have wide industrial 
applications due to high heat transfcr capacity per unir volume. 
Many techniques to improve the performance of this kind of heat 
cxchanger has heen developed -such as corrugated fins, louvered 
fin s, wavy fins , etc.- with the main aim of reducing its dimension 
and the construction and operation costs. 

The utili zat ion of longi tudinal vortex generators to this type 
of heat exchangers has been considered promising hy some 
authors in the recents years. The mos! important works about thi s 
themc are collected in the review papers of Jacobi & Shah ( 1995) 
and Torii & Yanagihara ( 1997). 

Fiebig et ai. (1990) and also the present group have 
conducted (Yanagihara & Sabanai ( 1996), Yanagihara & Bayón 
(1996) and Yanagihara & Rodrigues Jr. (1996)) experimental and 
numerical studies about the influence of the vortex gencrators 
parameters on heat transfcr and flow los ses for fin-tube geomet ry, 
but in these works only thc influcnce on one tube row heat 
exchangers was studicd. 

Valencia et ai. ( 1993) invcstigated the inlluence of delta 
winglet pairs in more realistic models, using a geometry of 
compact fin-tube heat cxc hanger with three rows of tubcs with 
both in-line and staggercd arrangement. The vortex generators 
position and the attack angle were established according to the 
v alues rccommended by Fiebig et ai. ( 1990). Considering the 
absolute heat transfer and pressure drop coefficients. the authors 
concluded that the in-line arrangement has a performancc slightly 
superior to the staggered arrangement in the prescnce of vortex 
generators . 

Biswas et ai. ( 1994) and Fiebig et ai. ( 1995) carried out 
numerical in vestigations in a tin-tube channcl with delta winglct 
vortex generators. The aims were to study the tlow structure and 
the heat transfer enhancement for the sarne vortex generators 
parameters recommended by Fiehig et ai. ( 1990). ln these studies 
the intluence of the Reynolds numher was also considered . 

The present work consists of an experimental investigation 
ahout the influence of delta winglet pair of vortex generators on a 
model of fin-tube compact heat exchanger with two rows of tubes 
in staggered arrangement. The intluence of parameters such as 
position , attack angle and aspect ratio of vortex generators in both 
rows of tuhes on lhe g lohal hca! transfer and 11ow losses was 
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studied. The results of heat transfer augmentation and of flow 
losses were analyzed by co mparison with the smooth fin without 
vortex generators. The experimental study ahout the heat transfer 
was carried out using the naphthalene suhlimation technique. The 
flow loss investigation was realized through a drag measurement 
apparatus. 

EXPERIMENTAL MODEL 

The geometrical parameters of the experimental modcl wcre 
choscn considering the typical dimensions of heat exchangers 
used in air-conditioning systems. The model was made with 
appropriate scale to permit the work with the naphthalene plates. 
The experimental model was constructcd with plane fins without 
other tcchnique of hcat transfcr en hancement. This allowed to 
evaluate thc vortcx generators inlluence on heat tran sfer and tlow 
losses hy comparing the performance of the heat exchanger with 
and without vortex gcncrato rs. 

The modcl and its geometrical dimensions are presented in 
figure I and in Tablc I, rcspectivcly. 

H 

nTr ST ,. 
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,. ,.. 
r --1 
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Figure I. Experimental contiguration. 

Tahlc I. Dimensionless parameters of the geometry fin-tube. 
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The model was made by displaced fin-units, so that the fins 
could be mounted and removed. The test tin s for the mass transfer 
measurements were located in the center of the model. These fins 
contained the cast naphthalene and were geometrically idemical to 
the other fin s. The test fins (figure 2) were placed forming the top 
and the bottom of the channel in order to consider the mass 
transfer in both surfaces. The other fins simply provided the 
proper tlow conditions. The vortex generators were mounted on 
the surface of cach lin symmetrically to the tubes. 

NaphJhalene plales 
~ Aluminium 
[] Naphthalene 

Fi gure 2. Naphthalene fins . 

Thc characteristic dimensions of thc vortex generator are 
defi ned in figure 3. 

Fin 
/~-

/ Zg / 

it/P 
--EB --Js 

i ~ 
/ 

/J:'oJ'fex_GEI_eraJ_f!T 

Figure 3. Characteristic dimensions of vortex generator. 

ln order to kcep the number of necessary experiments 
reasonably small the fin tuhe geometry was held constant and four 
paramcters were varied: the winglet pair posit ion (z/D. s/D), 
attack angle (/3) and aspect ratio (;\). The ranges of variable 
parameters utilizcd in thc cxpcrimcnts are shown in Tablc 2 and 
the delta wing let tcst positions are represented in fi gure 4 . 

Tahlc 2. Ranges of variation of thc paramcters. 

Strcamwi se position 0.0::; 2 .ID ::; 0.6 

Spanwi se position 0.6 ::; s/D ::; 1.4 

Attack angle 30°::; {3::; 600 

Aspect ratio A=(2H/b) A=l; 1.5;2 

....-----,- - -t-- -....--------------, 

A ir 

q 
i ,13 

,9 ,14 ""-. i 
.10.15 
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·2 ·6 ~·17 
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/ 

Figure 4. Tcst positions of vortcx gcnerators. 
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HEAT TRANSFER 

Experimental apparatus. 

The tests were conducted in an open circuit wind tunnel , 
shown schematically in figure 5. The tunnel is formed of an inlet , 
a test section, a blower and a di scharge tube. The inlet is 
composcd of a nozzlc with contraction ratio of 8:1. The velocity 
profil e was measured with a Pitot tube at the test section inlet and 
was found to be 11at within 3 percent. 

The test section is formed by a rectangular duct with 260mm 
x 90mm of cross section and 800mm of length. lt provided visual 
access during experiments and easy access to the model for quick 
installation and remova! of specimens. The blower was located 
downstrcam of the test section to avoid heating of the free-stream 
fl ow. The discharge tube vented the air from the wind tunnel to 
the outside atmosphere, so that naphthalene did not contaminate 
thc laborato ry ai r. Thc airllow rate was measured by a vortex 
tlowmcter mounted in the tube between the test section and the 
blower and was modulated by varying the frequency to the electric 
motor, which drove the fan. 

Motor 

Air 

Figure 5. Experimental install ation. 

Experimental procedure and data reduction. 

The wind tunnel apparatus was subjected to a warm-up 
period o f about 5 minutes before each test. After measuring the 
initial weight . the test fin with naphthalene was immediately 
assembled to the modcl and placcd in thc wind tunnel. The room 
tempcraturc and thc time pcriod (r0 ) of thi s operation was 
rccordcd for further mass correction dueto natural convcction. 

For the mass correction, the test fin was exposed to room 
amhient during one minute before put it in the tunnel and the 
naphthalene mass differencc in this period (~nc1) was measured. 
Assuming constant the natural convection during the transpor! and 
assemb ling of the lin to the tunnel, which is a good assumption 
because the room temperature and naphthalene concentration 
lluctuated very little, the mass correetion was adopted as ~nci 

=~n"' . r11 . 
During the test run lhe ambient conditions were recorded 

severa! times. Temperature in the wind tunnel was measured every 
two minutes. Aftcr 40 to 45 minutes the fan was turned off, the 
tcst fin removed and the fin mass ( me ) was measured. The 
proccdure for mass correction to the assembling process was also 
adopted for lhe mass correction duc to remotion and transpor! of 
the finto the scale: ~11,, =~ncJ. r0, 

The mass change during wind tunnel cxposure was: 

( I ) 

The global mass transfer coefficient h, was determined by: 

I 
_ &n/ t.r 

lm-
( Pnv- P,~ )AI 

( 2) 



where p,~ is a concentration o f naphthalene vapor on the free 

mainstream. The concentration pi.Jx> was calculated applying the 

mass conservation equation to the control volume that involves 
the air inside the channel and the fin surface (naphthalene pl ate) 
from the entry to the exi t, resulting: 

P,~ = P,·=e +A!( &n/ L1r V) ( 3 ) 

where V is the volumetric fl ow of air that flows over the 

naphthalene plate arca and Pn.~ e is the naphthalene vapor 

concentration present on the air stream at lhe naphthalene plate 
leading edge. 

The vapor concentrati on Pm (and the saturated vapor 
pressure) of naphthalenc at the surface is constant. Thi s wall 
boundary condition is cqui valent to an isothermal boundary 
condition in the heat transfer process. 

Thc naphthalenc vapor densi ty Pnv was dctermined from the 

ideal gas law using the vapor pressure and the surface 
te mperature. The vapor pressure o f naphthalene was obtained 
using the correlati on given hy Ambrose et al. ( 1975): 

The mass transfer Stanton number, Stm, was detcrmined as: 

St
111 

= !!_p_ 
u 

( 4) 

where u is the avcraged velocity in the channel, determined hy 
dividing the tlow rate hy thc minimum tlow arca of thc test 
section . 

Thc heat-mass transfer analogy yield s: 

St . = s ( Pr )
213 

(_ lm-
Se 

( 5) 

wherc St, is the heat transfer Stanton numher 
The Schmitd number Se was calculatcd using the correlation 

of Cho et ai. ( 1989), as fun cti on of surface temperature: 

Se = 2. 2
8
( _T_ )-o. I 526 

298. 16 
( 6 ) 

The results were expressed in terms of Nusselt number 
through the expression: 

Nu=St, .Re. Pr ( 7 ) 

The Reynolds number for tlow through the element of heat 
exchanger follows the detinition of Kays & London ( 1984). 

Applying the ASM E I ANSI PTC 19.1 methodology for 
uncertainty analysis, the unccrtainty in Re were estimated to bc 
3% and uncertainty in Sr, were estimated to be 5%, for 95% of 
confidencelevel. 

The heat transfer augmentat ion factor was defined as the ratio 
between the Nussclt number of the tin surfaee with vortex 
generators (Nu) and the Nusselt number of the smooth fin surface 
(Nu0). 

FLOW LOSSES. 

The measurement of the tl ow losses in heat exchangers is 
made usually through the measurement of the tluid stati c pressure 
di fference. Considering th at the additi onal pressure drop produccd 
hy the presence of the delt a winglcts in side the geometry of the 
heat cxchanger is very small (smaller than 5 Pascal fo r the 
condit ions of the present work) , it was very difticult the use any 
type o f pressure gauge fo r the measurement of thi s parameter. ln 
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a rder to overcome th is problem, a measurement method similar to 
that used by Fiebi g et a l. ( 1990) was applied. Thi s method is 
based on the measurement o f the drag force on the heat exchanger 
model. The drag force is equ al to the sum of lhe pressure force 
and the variation of the momentum in the main tlow dirccti on on 
the control volume that involvc lhe heat exchanger model, that is: 

[) ? A= .1p - ( f3out - /3;, )pU- ( 8 ) 

ln the equation 8, .1p is the prcssure difference, A is the cross 
section arca, p is the fluid dcnsity, U is the average velocity of the 
fluid on the section and f3 is the momentum cocffi cient for the 
inlet and outlet sections, calculated by equation 9: 

rA ? 
f3 = Jo pu-dA 

pU 2A 
( 9) 

When the momentu m variation on the cont rol volume is 
smaller than the drag fo rce, it can be considered that the drag is 
equal to the pressure d rop (equatio n 8). Taking the results o f 
pressure drop and the velocity profile on the outlct sec tion of the 
heat exchanger rnodel, obtained hy Rodrigues Jr. & Yanagihara 
( 1997) with the Phoenics code for the sarne geometry used in this 
paper, the mornenturn variation on the contro l volume that 
involved the rnodel was calculated. It was veri11ed that 
[({3,,1-{3;,)pU2]/11p < 0.07. Thi s result indicated that the drag is a 
good measure of the prcssure drop and therefore of the tlow 
lasses. Therefore, the ex perimental rnethod of the drag 
rneasurernent is sati sfactory for the deterrninat ion of the pressure 
lasses in thi s case. 

Experimental apparatus. 

For the drag measurement , the sarne wind tunnel used fo r the 
sublimation naphthalene tests was utilized. The tes t sec tion was 
mounted in vertical position (tigure 6). 

Contradion 
A ir 

UHl Test Sedion 

R owmeter 

1020 
Bl ower 

Figure 6. Vertical wind tunnel. 

The systern used for the d rag measurement is shown in the 
fi gure 7. The heat cxchanger rnodel was hanged ins ide the test 
section by rneans of two rods connected to the extreme of a bar. 
Thc other extreme of the bar was rested on the pl ate of the scale. 

A counterweight was pl aced in the opposite side of the bar to 
adjust an initial value in the balance reading, when the ll ow 
through the test secti on was null. This was very irnportant, 
because when the air fl ows, the drag on the heat exchanger rnodel 
reduces the bal ance reading. The systern for the drag rncasurement 
allowed thc rate between the lever arms (a/b ) to be varied in order 
to adjust the rneasurernent sensibility. 



{}.Air 
a 

Bar 
A 

o 
Computer 

Figure 7. Apparalus for drag mcasurcment in vcrlicallest seclion . 

Thc scalc has a range of 0-200 mg with rcsulution and 
accuracy of O. l mg. Thc se ale was connectcd to a computer to take 
lhe values of drag force each 5 seconds. The aim of this procedurc 
was 10 rcducc the uncertainty in lhe measuremcnt produced by thc 
oscill ations of thc drag force during the tests. The amplitude uf thc 
oscillalions was smallcr than 15 mg. Considering thal were taken 
30 readin gs for each valuc of lhe drag, thc standard dcviation of 
the measu~ement s was smallcr than I O mg. As lhe mcasurcd drag 
varied belwccn 3 g and 7 g depcnding on Reynolds numbcr. lhe 
unccrtainty in lhe measurements was cs timatcd to bc l %. 

HEATTR ANSFER RESULTS. 

Inlluence of Vortex Generator's Position. The vorlex gcncrator's 
position was varied ai Re=IOOO for lhe modcl wilh two rows of 
tubcs. For each run , lhe vonex gcnerator's position was the sarne 
fo r the ti rsl and second lubc row. Thc angle of attack o f delta 
winglets was fi xed ({3=45°) . Ali positions o f vortex generators 
previously determined were studied for lhree values o f the aspcct 
ratio (;\=I ; 1.5; 2). The results (see fi gures 8, 9 and 1 0 ) indi catc 
that in ali positions o f the vortcx generato rs the hcat transfer was 
enhanced . 
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Fi gure 8. lnflu ence of the vorlex generator position on the heat 
transfer (for DWP aspcct ratio ;\=I and attack ang1e {3=45°). 

The curves showcd that thc values of intensification varied 
between 4 - 20.5 perccnt as a function of lhe position. The results 
for the DWP placed behind thc tube (z/ D=0.4 and 0 .6) indicated 
that the effcc ti veness of the vonex generators decreases when lhe 
delta winglet pair (DWP) position s/IJ was large than 1.0. Thc 
strongesl effecl on lhe heat transfer was ob:;ervcd when thc 

....... "' \ -" • 

winglets wcr~ roughly onc di:.unctcr apart (;/ú =c l.O) and 0.4 
di ameter behind the transversal axi s of the tube (z/D=0.4). This 
posilion is lhe sarne encounlered by Yanagihara & Bayón ( 1996) 
fo r one row 1ube heat exchanger. For the position z/D =0.4; s/D 
= 1.0 . relati vely close to the tube, lhe stronger secondary flow 
generated by thc DWP acts on the recirculation region , increasing 
in a large amount the otherwise small hcat lransfer coefficient. 
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Fi gure 9. Influence of lhe vorlex generator position on the heal 
1ransfcr (for DWP aspect ralio /\=1 .5 and att ack angle {3=45°). 
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Figure I O. Influence of the vortex generator position on the hcat 
transfcr (for DWP aspecl ralio /\=2 and attack angle {3=45°). 
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Figure I I . Heat transfe r enhancemenl in I and 2-row tube heat 
exchangers (for DWP posilion zg!D=0.4; {3=45°). 

The heat transfer augmenlation obtained for lhe best position 
of lhe vortex generators is higher in lhe case of two-row tube heat 
exchanger than the case of one row tube heat exchanger. The 
ditlcrcnce between the lwo cases achieves 2% for the aspect ratio 
!\= 1 and 2.5 % for /\=2 ai the bcst positi on (figure II). This 



increment is consequence of the enlargement of the canal length 
that rested downstream of the vortex generators located on the 
first row. lt allowed the vortex to run over the fin and enhances 
the heat transfer on the fin area correspondent to second row of 
tubes. 
Influence of the Attack Angle. Considering the results of 
previous studies about the inllucnce of the attack angle on the heat 
transfer enhancement for one row heat exchanger (Yanagihara & 
Bayón, 1996), wherc angles smaller than 30° had little effect on 
the heat transfer, only the range of attack angle from 30° to 60° 
was investigated. ln this case, the angle was varied with intervals 
of 7.5° for each aspect ratio (A= I ; A= 1.5 and A=2). ln figure 12 it 
is shown the result of the tests only for the best position of the 
delta winglet pair. 
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Figure 12. lnlluence of the vortex generator attack angle on the 
heat transfer (for DWP position z/D=0.4; s!D=l.O) 

It can be observed that heat transfer coefficient increases with 
the attack angle for ali aspect ratio, attaining a maximum value at 
~~52.5 ° . This behavior was verified for ali tested positions of the 
vortex generators. However, there are differences in the sensibility 
of the heat transfer enhancement to the attack angle for the 
different delta winglet positions. Thus , for example, for the 
positions zgfD=O.O the heat transfer increases approximately 2% 
when the angle varied of 45° to 52.5° meanwhile for the best 
position z/D=0.4; s!D=I.O the heat transfer incrcment achieves 
only 1%. For ~=60°, it was verified a diminution in the 
intensification factor. This result is in agrcement with the results 
obtained by Tiggelbeck et ai. (1993) and Yanagihara & Bayón 
( 1996) for lhe one tube row heat cxchangcr. This vortex generator 
performance is explained by the fact that the vortex intensity 
grows with increasing the attack angle, but when the angle attain a 
determined value (criticai value) the vortex intensity begins to 
decrease. It leads to similar effect on heat transfer. Such behavior 
was observed by previous works, but the criticai angle was not 
identified. 
Influence of the Aspect Ratio. The inlluence of aspect ratio was 
studied for ali positions of the delta winglet pair and for the set of 
the attack angles /3=30°; 37.5°; 45°and 52.5°. The intluence of 
aspect ratio on the heat transferis shown in the figure 13. 

The figure shows only the rcsults for the best position. The 
results indicate that the global heat transfer increases with the 
aspect ratio reduction. Over the range studied (2 ~ A ~ I) the 
maximum heat transfer enhancement was obtained for A=l. The 
intluence of the aspect ratio on the global heat transfer showed a 
similar behavior for the different attack angles, but it was 
observed that the influence on the absolute values was higher for 
/3=52.5 ° than for others angles. Thus, a variation of aspect ratio of 
A=2 to A= I implies an increment on the heat transfer of 8.7% for 
/3=52.5 °; 8.0% for /3=45° and 6.Y% for /3=37.SO. 
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·Figure 13. lntluence of the vortex generator aspect ratio on the 
heat transfer (for DWP position z/D=0.4; s!D=l.O ). 

Th·e intluence of the aspect ratio for othcr vortex generator 
positions was typically the sarne to the curves showed in the figure 
13, except for the positions in the line z/D=0,6 where the 
variation of the heat transfer enhancement attained only 4% with 
the changes in the aspect ratio of A=2 to A= I. 

FLOW LOSSES RESULTS. 

lnitially the curves of the friction factor I versus the Reynolds 
numbcr Re for thc heat exchanger geomctry with and without 
vortex generators were determined. The curves of friction factor 
with vortex gcnerators werc obtained for the delta winglets 
positioned only in the best position determined in the tests of heat 
transfer (.1z/D=0.4; Lls!D=l.O). Vortex generators with different 
aspect ratio (A= I and A=2) and attack angles (/3=45° and 
/3=52.5 °) were tested. ln figures 14 and 15 it is shown the results 
expressed in terms of filo , where f is the friction factor for heat 
exchanger with vortex generators and lo the friction factor for the 
heat exchanger without vortex generators. 

For the delta winglet position studied (.1z/ D=0.4; Lls!D= 1.0) 
it was observed that the friction factor rate (j/10 ) decreases 
monotonically with the Reynolds numbcr for the two tested attack 
angles and the two tested aspect ratios. It is noteworthy that the 
vortex generators with aspect ratio A= I produce tlow los ses 
approximately 14% higher than the vortex generators with aspect 
ratio A=2 for thc two tested attack angles (/3=45° and /3=52.5°). 

For the attack angle /3=52.5 ° the friction factor of the heat 
exchanger with vortex generators is always larger than the friction 
factor of the hcat exchanger without vortex generators on the 
complete interval of tested Reynolds number. 

For the attack angle /3=45 ° the relation flfu shows a different 
behavior. Thus, for A= I and /3=45° the friction factor of the heat 
exchanger with vortex generators keeps larger than the friction 
factor of the heat exchanger without vortex generators on the 
range of testcd Reynolds number. For A=2 and f3=4SO, the friction 
factor I is larger than fu for v alues of the Reynolds number small 
than Re=ol 000. When the Reynolds number is approximately 1000, 
the :·riction factors of the surfaces with and without vortex 
generators are almost the sarne. For R e> I 000 the surface with 
vortex generators shows smaller friction factor than the smooth 
surface (surface without vortex generators). This effect of 
reduction of the tlow tosses, when vortex generators are placed 
inside the fin-tube configuration, was observed previously by 
Fiebig et ai. (1990) but for a simple geometry (only one finned 
tube) and for Reynolds number on the range of 2000-5000. An 
explanation for this behavior can be the delay of the separation of 
the boundary layer on the tubes induced by the presence of the 
vortex generators. The delayed separation produccs a form drag 



reduction on the tubes that, for determined Reynolds number, is 
larger than the form drag and friction added by the vortex 

generators. 
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Figure 14. Friction factor enhancement in heat exchanger with two 
rows of tubes and vortex generators vs. Reynolds number (for 

DWP position &/D=0.4; Lls!D=I.O and /3=45°) 
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Figure 15. Friction factor enhanccment in heat exchanger with two 
rows of tubes and vortex generators vs. Reynolds number (for 

DWP position &/D=0.4; Lls/D=1.0 and {3=52.5°) 

CONCLUSIONS 

The results showed that the delta winglet pair vortex 
generators enhance the heat transfer on the airside of fin-tube heat 
exchangers. Heat transfer augmentation of 12.8% with the aspect 
ratio of ;\=2 and 21.5% with A=l was obtained for the attack 

angle /3=52.5°. The results indicate that the use of vortex 
generators in heat exchangers with two rows tubes in staggered 
arrangement produces an augmentation effect on the heat transfer 
larger than for heat exchangers with one tube row. 

The best winglet position for the heat transfer enhaneement 
was found to be z/D=0.4 and s!D=I.O, similar to thc best· position 
for heat exchangers with one tube row. lt was verified that the 
augmentation factor increases for smaller aspect ratio, but also the 
flow losses are increased in a larger proportion. 

Although the best results on heat transfer augmentation was 
obtained for f3 close to 52.5°, the best option is f3 =45°, if the 
global effect is considered because with this value is possible to 
achieve a larger augmentation factor than flow losses 

enhancement. For the parameters set A=2; f3 =45°; z/D=0.4; 
s!D=I.O with R e= I 000 it was obtained an especially interesting 
result: the heat transfer was augmented in 12.5% without flow 

losses incrcment. Thc results with th1~ par<tiill z,~; .,: ,._, _,,;_ ;: ... t 
it is necessary more investigations to verify these effects on others 
fin-tube heat exchanger geometry. 
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SUMMARY 

This work presents numerical simulations of fin-tube compact heat exchangers with smooth fins arui built-in vortex 
generators. The computational model has two rows of rourui tubes in staggered arrangement. Delta winglet 
vortex generators were used, and its geometric dimensions were fued according to the best results of literature. 
The steady state numerical simulations were carried out at Re=300 with the PHOENICS code (based onfinite 
volume method). Local and global influences of vortex generators in heat transfer arui flow lasses were 
analyzed. The results provi de important information about the use of longitudinal vortex generators to enhance 
the heat transjér on this ldrui of heat exchanger. 

INIRODUCTION 

The main challenge of domestic air-conditioning system's 
manufacturers is to reduce size, price and operational cost of its 
equipments. Thus, it is necessary to improve the thermal 
paformance ofthe fin-tube compact heat exchangers used in these 
equipments. This performance is very dependent of the thermal 
resistancc on the air side of the heat exchanger, which is much 
higher than the thermal rcsistance inside thc tubes. Many techniques 
have been proposed to improve the performance of these devices, 
such as louver fins, wavy fins, corrugated fins and others. These 
heat transfer enhancement techniques improve the overall thermal 
performance ofthe heat exchanger, but it has generally great flow 
loss penalties and do not increase the heat transfer in the region of 
the fin just behind the tubes, where very low heat transfer rates 
occur. 

The use of longitudinal vortices to increase the hcat transfer on 
this kind of heat exchanger has been investigated in recent years, 
and the results have shown a great potential for this heat transfer 
enhancement technique, as mentioncd in some review papers 
(Jacobi & Shah. 1995; Torii & Yanagihara, 1997). Some 
experimental works (Fiebig et ai, 1990; Yanagihara & Sabanai, 
1996; Yanagihara & Bayón, 1996) and numerical investigations 
(Yanagihara & Rodrigues Jr., 1996) have concentrated etforts to 
study the influence ofthe vortex generators' parameters, such as the 
angle of attaclc, aspect ratio and position, in the heat transfer and 
flow loss performance of the heat exchanger. These studies have 
considercd only simplificd models of fin-tube compact heat 
exchanger, with one row of round tubes, but they present important 
results about thc best set of values for the vortex generators' 
parameters. 

Other numerical studies (Biswas et ai. 1994; Fiebig et al. 1995) 
presentcd results about the flow structure and heat transfer 
augmentation in a fin-tube channel with delta winglet vortex 
gcnerators with the vortex generators pararneters fixed according 
tbe best previous results. These works also include results about the 
influence of thc Reynolds number on the heat transfer and flow 
structure of a fin-tube channel with vortex generators. 

Experimental investigations using more realistic models 
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(Valencia et al., 1993), where fin-tube compact heat exchangers 
with three rows of staggered and in-line round tubes were studied, 
have presented a small advantage of in-line over the staggered 
arrangement when using vortex generators in a compact fin-tube 
heat exchanger. 

This work presents numerical simulations offin-tube compact 
heat exchangers with smooth fins and built-in vortex genCTators. 
The computational models have two rows of round tubes in a 
staggercd arrangement. Models with vortex generators in both rows 
of tubes, in the first row only and in the second row only, were 
simulated. Thc local and global influence of vortcx generators in 
heat transfer and flow losses are analyzed by comparison with a 
smooth fin model without vortex generators, producing interesting 
information about the performance ofthe vortex generators of both 
tube rows, and its intluence in the global heat transfer and tlow 
losses. The steady state numerical simulations were carricd out for 
Re=300 with the PHOENICS code (version 2.0). 

NUMERICAL MODEL 

The numerical simulations (Re=300) assumed the flow was in 
steady-state condition with constant properties and absence of 
gravitational etfects. The fins were considercd as Aluminum (k=237 
W/mK; c,=903 J/kgK; 2702 kglm3

), and the tluid as dry air. 

Geometry. The compact fin-tube heat exchanger simulated have 
two rows of round tubes in a staggered arrangement. Geometrical 
dimensions were obtaincd from real devices (condenser I 
evaporator) used in domestic air-conditioning systems, as can be 
observcd in table 1. 

The vortex generator considercd in this work is the built-in delta 
winglet (see figure 1 ), thus possible etfects resulting from 
stamping holes are not included here. The geometrical parameters 
of the delta winglets, as height, angle of attack and aspect ratio, 
were fixcd according to the best results of literature (see table 2). 
The position of the vortex generators relative to the tube was 
defined as in figure 2, and it was fixcd according to the best results 
ofliterature (see table 2). 



Table I - GeometricaJ parameters ofthe heat exchangers. 

Tube Diameter (D) D =9.53 mm 

Fin Thickness (e) e/D =0.0157 

Distance between Fins (E) E/D = 0.21 

Transverse Tube Pitch (ST) S-rfD= 3.00 

Longitudinal Tube Pitch (St) SL/D = 2.25 

Flow 

Figure I - Pair of delta winglet vortex generators. 

Figure 2- Position ofthe vortex generators 
relative to the tube. 

Table 2- GeometricaJ parameters ofthe vortex generators. 

Height (H) 0.21 D 

Chord (b) 0.42 D 

Aspect Ratio (A= 2 Hl b) 1.00 

Angle of Attack (J3) 45° 

Streamwise Position (&z) 0.400 

Spanwise Position (ây) 1.00 D 

Goveming Eauatjons, The fluid flow and heat transfer processes 
were modeled by partial differential equations describing the 
conservation of mass, momentum and thermal energy. A three 
dimensional boundary-fitted coordinate system was used, since the 
geometry ofthe problem is very complex. The operating condition 
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simulated (Re=300) is typical of the fin-tube compact heat 
exchangers used in domestic air-conditioning systems. For such low 
Reynolds nurnber and small vortex generators' angle of attack, the 
flow instabilities are very small (Tiggelbeck et ai., 1993) allowing 
the use of equations for the laminar regime. 

Conservation of mass: 

(I) 

Conservation of momenturn: 

p...!....(uiu;) = p ...!....( c7rl; + :3.) -~ (2) 
axi axi axi ax; ax; 

Conservation of energy: 

(3) 

The finite-volume method was used for the discretization of the 
partia! differential equations. The above equations are integrated 
over cach control volume ofthe domain, and the resulting systems 
ofalgebraic equations are solved by the CFD package PHOENICS 
(version 2.0). The package uses a staggered grid arrangement for the 
discretization of the momentum equations. The hybrid scheme (see 
Patankar, 1980) is employed for the discretization of the convective 
transpor!. 

Computational Domain and Boundary Conditions. The 
nurnerical model considers the region between two consecutive fins. 
The hypothesis of steady flow permits to reduce the computational 
efforts necessary to obtain the solution ofthe problem, because the 
size ofthe computational domain can be significantly reduced due 
to the existence of flow symmetries resulting from above 
hypothesis. The computational domain used for the simulations with 
vortex generators can be observed in the figure 3. The 
computational domain used for the simulations without vortex 
generators is smaller, since the flow symmetry over the fins surface 
can be adopted in this situation. 

lt can be noted in the figure 3 the existence of an extension of 
the computational domain after the tnúling edge of the fins. This 
strategy permits to reduce the influence ofthe boundary condition 
applied to the outlet of the computational domain on the 
recirculating zone located behind the second row of tubes. The 
influence ofthe length ofthis channel extension (L,) on the results 
ofpressure drop was investigated, and it was concluded that when 
the outlet is found beyond 2,5 D (D=outside tube diameter) 
downstream the second row of tubes its influence on the pressure 
drop value is less than S%. 

The boundary conditions used in the simulations were the 
following: 

- lnlet: w == W,. and T = T;.· 
- Outlet: p = P. and null ditfusive fluxes in the streamwise 

direction; 
• Symmetry planes: nu li mass and heat flux across the plane. 
- vortex generators: null mass and heat flux across the surface, 

and no slip condition. 
- Tube surface: T• 2T., null mass flux across the surface and no 

slip condition. 
Besides the above conditions, it was applied a cyclic boundary 



condition in the direction normal to the fin surface (direction x). 
Thus, in computational terms, the first fmite volume in the direction 
xis the neighbor ofthe last finite volume in the sarne direction. It 
pennits that the computational model to consider the effects 
resulting the existence of the various fins, as in a real compact fin­
tube heat exchanger. 

Flrr 

-- Yortu Gerrerators ----

Symm•try Planu Ls 

Yt._ 
z 

- -~-- ·-· ·-·-· . ·-·-· ·-·-
- -xt_. 

z 

Fln 
Figure 3- Computational Domain. 

Convergence Criteria The convergence was assumed when the 
sum of the residual errors for each of equations sets took a 
negligible value. The reference residual errors used in this work are 
10~ for variables p, u, v. w and 10-4 for variable T. 

Grid Generation. The complex geometry ofthe channel required 
the use ofthe boundary-fitted coordinate system. The discretization 

\ 6 
l 

7 8 

5 

{ ~ 7 8 

ofthe delta winglets was difficult, since it has a triangular shape and 
the computational code used allows only structured discretization 
ofthe space. Thus, the delta winglets were discretized by blocldng 
some small rectangles in the channel space, approximating the 
triangular shape of the vortex generators. The three-dimensional 
grid was generated by copying the two-dimensional discretization 
ofthe longitudinal plane ofthe channel to the rest ofthe space. The 
vortex generators position and angle of attack were determinated by 
fixing some nodes in this plane. 

Grid Refinement Influence. The influence of grid refinement 
was investigated. Tbc heat exchangers with and without the vortex 
generators were simulated with three degrees of refinement and the 
results were compared in terms of tlow tosses and global heat 
transfer .coefficienL lt was concluded, for the calculations at 
Re=3~. that a grid with 28x30xl23 volumes would give 
reasonable results for the heat exchanger with the vortex generators, 
and that a grid with 12x24x I 09 would give reasonable results for 
the heat exchanger without the vortex generators. 

RESULTS 

Local heat transfer. The flow structures and heat transfer 
mechanism occurring on a fin-tube compact heat exchanger, with or 
without heat transfer augmentation techniques, are very complex. 
Figure 4 shows the beat flux distribution over the fin surface offin­
tube compact heat cxchanger with smooth fins (Re=300), where the 
influence of main flow structures on the heat transfer can be 
observed. The higher heat tluxes occur near the leading edge of the 
fins (left side), because of the channel flow development. The 
region affected by channel flow developing is small due to the low 
Reynolds number. The presence of the tubes inside the channel 
leads to the formation of two flow structures which influences 
significantly the heat transfer over the fins surfaces. ln the regions 
ofthe channel just ahead ofthe tubes develop flow structures named 
horseshoe vortices, resulting ofthe interaction ofthe channel flow 
and adverse pressure gradients caused by the presence ofthe tube, 
which increases the heat flux on the tube and fin surfaces in that 
location, as can be viewed in the figure 4. The separating of tube 
cross flow leads to tbe fonnation of a recirculation zone behind the 
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Fig. 4 - Heat flux distribution over the fin surface (heat exchanger without vortex generators- Re=300). 
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tubes, resulting in low heat fluxes in that region (see figure 4). The 
existence ofthe recirculation zone behind the tubes has a negative 
effect over the performance of the heat exchanger, since this flow 
structure leads to low heat transfer coefficients in a significant area 
ofthe fin. 

The typical heat transfer augmentation techniques applied to fin­
tube compact heat exchangers (louver-fins, wavy-fins, etc.) improve 
the overall performance of the heat exchanger, but generally they 
not produce significant increases of the heat transfer in the region 
ofthe fins affected by the recirculation zone (see figure 4). Previous 
results (Yanagihara; Rodrigues Jr., 1996) has shown the potential 
ofthe longitudinal vortex generators to enhance the heat transfer on 
this region.lt is important to remember these results were obtained 
for models with one row oftubes only. 

Figure 5 • Vonical system generated by a delta winglet 
(Yanagihara; Torii, 1990). 

The heat transfer enhancement by using longitudinal vonex 
generators is characterized by the formation of a complex vonical 

structure. The most significant tlow structures for heat transfer 
enhancement are, as shown in figure S: the main vonex formed 
because of the flow separating at the tip of the delta winglet and 
rolling up due to the lower pressure in the back side of the 
generator, the comer vortices formed in the comer between the tin 
and the front side ofthe vonex generator (horseshoe-like vonices) 
and the induced secondary vonex fonned between the main and 
comer vonices (Yanagihara; Torii, 1990). 

The figure 6 shows the beat tlux distribution over the fin surface 
of a fin-tube compact heat exchanger with smooth fins and delta 
winglet vortex generators (Re=300). The vonex generators position 
and geometrical parameters were defined according to the best 
results of literature. Only tbc distribution for tbe fin surface where 
the vortex generators were fixed is shown, since the intluence of the 
vonex generators on the otber surface is mucb lower, as verified 
previously through experimental (Yanagihara; Bayón, 1996) and 
numerical (Yanagihara; Rodrigues Jr., 1996) investigations. 

The influence of typical tlow structures on the heat tlux 
distribution, can be observed in the figure 6 where the region (A) 
is influenced by the comer vortex and the region (B) are influenced 
by the main vortex. lt can be noted a significative difference 
between lhe extcnsion oftbe regions (A) and (B). since tbe secood 
one extends large distance downstream thc vonex generator. 

A comparison ofthe figures 4 and 6 shows that thc introduction 
ofthe vonex gcnerators in tbe channcl causes a significant increase 
ofthc heat transfcr in the region ofthe fin locatcd behind thc tube, 
and this fact is more pronounccd in the first row oftubes than in the 
second one. lt is imponant to remember tbat other H.T.E. 
techniques, likc louver fins or off-set fins, generally do not improve 
the heat transfer in this region of the fin. Otberwise, it can be 
observed that thc vortex gcnerators of thc first row of tubes also 
increases the hcat transfer in the region ofthe second row. This was 
also observed experimentally through the naphthalene sublimation 
technique (Bayón; Yanagihara, 1998). A comparison between the 
performance of the vortex generators of both tube rows, and its 
influcnce in the global results is presented in thc: following section. 
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Figure 6 - Heat transfer distribution over the fin surface (heat exchanger with vortex gcnerators • Re=300). 

577 

-·· -- ---····-·----------- - - -



Global results. The global results of the numerical calculations 
are presented in tenns of Reynolds nurnber (Re) and Nusselt 
number (Nu), defined according to Kays & London ( 1984), 

Nu 
Dhhc 

k 

Re = W,_ . Dn 
v 

The hydraulic diarneter is defined as, 

4 . A Dn = __ c L 
A, 

(4) 

(5) 

(6) 

The evaluation of Nusselt number was based on the classical 
Logarithrnic Mean Temperature Difference (LMTD). Flow Iosses 
have been evaluated by using lhe Friction Factor (/), which was 
defined as, 

f=~Dh 
PW;,/ 2L 

(7) 

1t was observed through the local results that the vortex 
generators placed at the first row of tubes also influence the heat 
transfer in the region ofthe second one (see figure 6). Thus, aiming 
to evaluale the influence ofthe generators of both rows oftubes, it 
was carried out simulations for the following heat exchanger 
configurations: (I) vortex generators on both rows, (2) vortex 
generators in the first row only and (3) vortex generators in the 
second row only. ln ali simulations the position and vortex 
generators geometrical pararneters were fixed according to the best 
results of literature. The global results obtained for these 
computations are presented in the table 3, where the subscript (o) 
indicates results for models with smooth fins (without vortex 
generators ). 

Table 3 - Heat exchangers with vortex generators in both rows, 
in the first row only and in the second row only. 

Nu!Nu. flf. 

V.G. in both rows 1.071 1.234 

V.G. in the first row only 1.037 1.165 

V.G. in the second row only 1.001 1.096 

The results presented in the table 3 agree with the previous 
observations with the heat Oux distribution over the fm surface. The 
model with generators only in the first row reaches heat transfer 
augmentation ofabout 3.7%, while the model with the generators 
in both rows reaches 7.1%, indicating that the generators ofthe first 
row have a more significative influence over the global heat transfer 
enhancemeot Since the vortex generators ofthe first row have more 
arca to enhance than the placed in the second one, this is a 
reasonable result Otherwise, the results obtained for the model with 
the vortex generators placed only in the second row oftubes, where 
the heat transfer augmentation is almost null, indicate that the 
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perfonnance ofthe generators of this row is quite dependent ofthe 
flow structures generated in the first row and of its position relative 
to these structures, since the model with generators in both rows 
reaches enhancement of7.1% in the global heat transfer. The results 
about flow losses indicate that the generators placed in thc first row 
have a more significative intluence over the friction factor (f). This 
explained probably due to the vortex generators of thc first row 
influences a large area downstream its position, increasing lhe skin 
friction over the fin surface, 

The results show that the vortex generators of thc first row of 
tubes has a more significant influence in the heat transfer and flow 
losses of a fin-tube heat exchanger. Thus, as the tlow in the first row 
oftubes is quite similar the tlow condition in a heat exchanger with 
one row oftubes only, the previous results of literature giving best 
values for the position and geometrical parameters of the vortex 
generators also might be good for the generators of the first row of 
tubes. ütherwise, the low perfonnance of the gencrators of thc 
second row indicates a necd for more detailed investigations to set 
up its position and geometrical parameters aiming to improve the 
global perfonnance ofthe fin-tube compact heat exchanger. 

CONCLUDING REMAR.KS 

This work presents numerical simulations offin-tube compact 
heat exchangers with smooth fins and built-in vortex generators. 
The computational model has two rows ofround tubes in staggered 
arrangement. Delta winglet vortex generators were used, and its 
geometric dimensions were fixed according to the best results of 
literature. The steady state numerical simulations were carried out 
at Re=300 with the PHOENICS code (based on finite volume 
method). 

Typical tlow structures observed in previous experimental 
works (Y anagihara; Torii, 1990) also were observed through the 
local results ofthe computational model. 

The results obtained evidence the more significative influence 
ofthe vortex generators ofthe first row oftubes in the heat transfer 
and tlow losses. 

The results indicate that the perfonnance of the vortex 
generators of the second row is quite dependent of the tlow 
structures generated in the first row and of its relative position to 
these structures. 

The best literature values for the position and the geometrical 
parameters of the vortex generators might be adequate only for the 
generators ofthe first row oftubes. The parameters ofthe generators 
ofthe second row need more detailed investigations to be fixed . 
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RESUMO 

Este trabalho propõe um modelo para a simulação do escoamento no interior do casco de um 
trocador de calor casco-e-tubos. Na solução do problema tratou -.5e o interior do casco do trocador como 
um meio poroso. Partindo das equaç6es de balanço locais, forain desenvolvidas as equaç/jes para meios 
porosos, de tal sorte que o efeito de arraste entre o escoamento e os tubos fosse a única condição de 
fechamento requerida pelo modelo. A solução numérica adotada fo i obtida usando o método dos volumes 
f initos, com a interpolação dos pe1jis de velocidade usando o esquema da lei de potências. O alf?orirmo 
SIMPLEC f oi utilizado para a solução do problema do acoplamento dos campos de l'elocidade e pressão. 
São apresentados os resultados do campo de velocidade e da variação da perda de carf{a e a comparação 
com resultados disponíveis na literatura. 

INTRODUCÃO 

A evolução deste tipo de trocador é descrita por Taborck 
( 1980) num interessante trabalho, que infonna datar do início deste 
século a apresentação das primeiras concepções deste equipamento. 
Fruto das necess idades da indústria de geração de energia, o casco­
e-tubos é inicialmente aplicado como condensador e aquecedor da 
água de alimentação cm termoelétricas. Sua disseminação é 
entretanto devida a então emergente indústria petroquímica. A 
necessidade de aquecer ou resfri ar fluidos com alta viscosidade, 
alguns com características incrustantes fez com que este trocador 
fosse a principal opção dos projeti stas. 

HISTÓRICO 

Década de 20. A idéia de se utilizar um feixe tubular envolto 
por um casco cilíndrico j á era conhecida por ocas ião do 
desenvolvimento dos trocadores de calor duplo-tubo (hairpin), a 
mais direta e uma das mais antigas idéias para trocadores de calor 
de superfície . Uma característica importante nos trocadores 
casco-e-tubos consi ste na ex istênci a de pl acas defl cto ras -
chicanas - que fo rçam o fluido cm escoamento no lado do casco, 
a um escoamento c ruzado ao feixe tubul ar. 

Em 1920, unidades com 500 m2 de área ele troca, di âmetros 
de casco de I m e comprimentos atingindo 6m. j á eram 
fabri cados. 

Nesta fase a preocupação dos fabri cantes c usuários residi a 
no projeto mecânico, i.c. , como dimensionar os tubos, o casco e o 
espelho de modo a resistir as e levadas pressões e temperaturas 
necessárias ao processo de refin o do pet ró leo. 

A primeira publicação sobre a tecnologia então estabelecida 
sobre estes trocadores é publicada em 193 1 por um fabricante, a 
Ross Heaters & Mfg Co. , como uma nota técni ca. 

A preocupação, anteriormente descrita, co m o projeto 
mecânico foi equacionada pelos fabri cantes com a criação da 
TEMA (Tubul ar Exchanger Manufacturcrs Associati on) cm 
1939. Esta associação, hoje composta de 30 empresas, publicou 
sua primeira versão das normas para o projeto mecânico e 
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recomendações para fabricação em 1941 , sendo que atualmente 
este documento encontra-se na sua sétima edição ( 1988). 

Décadas de 30 e 40. Os primeiros trabalhos sobre a perda de 
carga no lado do casco só aparecem na literatura aberta no fin al 
da década de 40. As ex pressões empíricas, com estrutura igual as 
desenvolvidas para o escoamento inte rno a dutos, apresentavam 
resultados co m uma grande dispersão em relação aos dados 
experimentais. 

Durante os anos 30 c 40 os trabalhos de Colburn (1933), 
Donohue ( 1949) , G rimison (1937 ), Tinker (1947) tentaram, 
principalmente, descrever o escoamento c a transferência de calo r 
no lado do casco deste trocador. 

Nesta parte do equipamento o projetista tem como variáveis 
à sua di sposição os seguintes parâmetros: tipo de chicana, 
número de passes no casco, espaçamento das chicanas, diâmetro 
dos tubos. número de tubos. arranjo do feixe tubular (t ri angular, 
quadrangul ar, etc.) , passo transversal c longitudin al dos tubos, 
fol gas entre os tubos c a chi cana, fol gas entre o feixe tubular e o 
casco, fol ga entre a chicana c o casco 

A fle xibilidade do casco-e- tuhos prende-se a poss ibilidade 
de variando os parâmetros geométri cos acima listados, atingir-se 
uma alta e feti vidade na troca de calo r e um controle da perda de 
carga. 

No início a intluência de cada uma das vari áveis e ra avali ada 
pelos fabri cantes com base apenas na intuição c as conclusões 
obtidas tratadas como propri edade industrial. 

A primeira correlação apresentada para o coeficiente de 
transmi ssão de calor no lado do casco deve-se a Colburn ( 1933). 

Sua estrutura guarda grande semelhança com a clássica 
expressão de Dittus c Boelter para a convecção forçada no interior 
de tubos no regime turbulento . Isto deve-se a hipótese que seria 
possível definir um diâmetro equivalente que englobasse todos os 
dados geométricos relevantes no lado do casco . Como correção 
recomendava-se reduzir o valor calculado em 60%. Este 
superdimensionamento visava dar uma margem de segurança para 
os efeitos não passíveis de serem previstos pela correlação. 

O di mensionamento da área necessária ao serviço 
completava-se com o cálcul o de uma diferença de temperaturas , 
dedu zida analiticamente a partir de um modelo de escoamento no 
casco também excessivamente idealizado . 



Década de 50. Os trabalhos de, Donohue ( 1949), 
Grimi son ( 1937) e Kcrn ( 1950) seguem a mesma linha do de 
Colburn e são representantes de uma escola que estende-se até o 
meio da década dos 50. 

Uma outra contribuição desta época foi a sistematização do 
cálculo do trocador, baseada ainda nas correlações desenvolvidas 
anteriormente, entre as quais a de Kcrn ( 1950) merece destaque 
pela sua grande aceitação. Esta metodologia, assim como os 
demais da mesma escola, tinham como atrativo a simplicidade no 
cálculo, constituíam seqüências diretas com mínimas 
necessidades de passos iterativos. Entretanto com o aumento da 
capacidade das plantas petroquímicas c a conseqüente 
necessidade de racionalizar custos a predição confiável da perda 
de carga passa a ser um fator de importância crucial. 

A Contribuição de Tinker. Vários aspectos relevantes do 
escoamento no lado do casco não eram tratados pelas 
metodologias de projeto então empregadas, como exemplo, 
tínhamos que a altura de corte na chicana assumia um valor único 
na metodologia preconizada por Kcrn (75%) , apesar de já ser 
conhecido o efeito da variação deste parâmetro no controle da 
perda de carga. Motivada por este descompasso, tem-se a 
contribuição de Tinkcr ( 1947), talvez a mais importante no 
estudo deste complexo escoamento. Neste modelo é proposta uma 
subdivisão cm correntes que seriam formadas ao longo dos 
diversos percursos possíveis no lado do casco, como mostra a 
tigura abaixo, 

Fig I. - Modelo de escoamento de Tinker ( 1947) 

Cada uma das correntes foi identificada por uma letra com 
os seguintes signiticados, 

Corrente A- escoamento longitudinal ao casco por entre as 
folgas existentes entre os tubos c seus furos de passagem nas 
chi canas. 

Corrente B- escoamento cruzado ao feixe tubular. 
Corrente E- escoamento longitudinal ao casco por entre as 

folgas das chicanas c o casco. 
Corrente C- Escoamento transversal ao casco por entre as 

folgas do feixe tubular c o casco. 
Corrente F- Escoamento entre as folgas nas distribuições 

dos tubos motivadas pelos retornos dos múltiplos passes dos 
tubos ao longo do casco. 

Tinker também propôs um método de cálculo das vazões 
rela ti v as a cada corrente. 

O Projeto Delaware. Dcsenvol vi do a partir de 194 7, no 
departamento de Engenharia Química da Universidade de 
Delawarc, foi um projeto de pesquisa de cunho experimental, 
inicialmente liderado por Colburn. Este projeto visava a 
implantação de um banco de dados, para aplicações cm 
trocadores comerciais, capaz de fornecer os dados necessários a 
obtenção das correlações para o calculo do coeficiente de 
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se em conta a estratificação das correntes segundo Tinker. Este 
projeto foi patrocinado por um consórcio que incluía: ASME, 
AIChE, TEMA, API e empresas como a Dupont, Standard Oil, 
entre outras. 

Década de 60. A publicação do relatório final desse 
trabalho, foi apresentada por Bell ( 1963), juntamente com um 
novo método de projeto conhecido como o método de BELL­
DELAWARE. 

Este método, parte de uma correlação para a transmissão de 
calor entre um fluido escoando no sentido cruzado a um feixe 
tubular com a mesma topologia do feixe do trocador a ser 
projetado. A partir desta expressão são realizadas sucessivas 
correçõcs baseadas em dados experimentais para o coeficiente de 
convecção c para a perda de carga, levando em conta os efeitos das 
diversas correntes. Os resultados experimentais desenvolvidos 
durante este projeto permitiram a determinação destes fatores a 
partir de dados geométricos similares ao trocador em análise. 

Este maior detalhamento no projeto do trocador, faz com 
que os resultados obtidos sejam mais exatos, principalmente no 
que tange a perda de carga, conforme Ribeiro e Goldstein 
( 1985). Entretanto como as intensidades das diversas correntes 
são arbitradas à priori, em função de dados experimentais 
obtidos com geometrias similares, este ponto é ao mesmo tempo 
uma virtude c um ponto falho do método pois com a atribuição 
das vazões, transforma-se o cálculo num processo direto , porém 
sua validade é limitada a existência de uma similaridade entre as 
condições experimentais e ao trocador em análise. 

O advento do uso dos computadores nos projetos de 
trocadores começou com o desenvolvimento de programas 
usando o algoritmo de Kern. c depois o de Bell-Delaware. O 
crescimento da capacidade computacional que se seguiu, 
permitiu o desenvolvimento da primeira ferramenta de projeto 
de trocadores de natureza iterativa, que foi o método das 
correntes, apresentados por Palen and Taborek(l969). 

Método das Correntes. Neste método , que é baseado no 
trabalho original de Tinker ( 1947), o escoamento no casco do 
trocador e tratado como um conjunto de corrente individuais, 
identificadas na figura 1. 

O circuito hidráulico formado pelas diversas correntes, 
permitiu um tratamento similar ao de uma rede de tubulações, e 
pela aplicação da lei de Kirchoff para os diversos nós obtém-se 
as equações que irão determinar as vazões de cada trecho de 
"tubulação". 

O método das correntes. é hoje a base dos programas 
comerciais, disponíveis para o cálculo da perda de carga e 
transferência de calor no lado do casco. As correlações 
utilizadas é que diferem em cada um destes códigos, obtidas a 
partir de bancos de dados experimentais desenvolvidos pelas 
diversas instituições proprietárias dos códigos. 

O papel da indústria nuclear no desenvolvimento do 
trocadores casco-c-tubos Assim como a indústria de petróleo 
teve um papel preponderante no desenvolvimento da indústria 
de trocadores de calor durante a década de 50, c parte dos 60, 
foi a área nuclear que protagonizou o desenvolvimento dessa 
área subseqüentemente a era que culminou com o método das 
correntes. As questões relativas a eficiência, a segurança c a 



imperiosa necessidade de poder simular corretamente todas as 
possibilidades de um trocador em operação, levaram os 
pesquisadores da área nuclear a busca de descrever o 
escoamento e a transferência de calor em escalas locais. 

Entretanto o escoamento por entre os canais de varetas de 
combustível em um reator nuclear guarda semelhança com o 
escoamento por entre os tubos de um trocador casco-e-tubos. Ou 
mais explicitamente o gerador de vapor de uma usina PWR é ele 
próprio um trocador deste tipo, usualmente com o feixe do tipo 
"U". 

Uma das mais promissoras abordagens para o tratamento 
local desta complexa geometria, desenvolvida por pesquisadores 
da área nuclear foi a de considerar o fluxo por entre os tubos 
internos do casco como similar ao •escoamento em um meio 
poroso. 

Década de 70. Um dos mais antigos trabalhos, utilizando o 
modelo de meios porosos para o escoamento no lado do casco, 
foi o de Whitaker (1972), obtendo correlações para feixe de 
tubos. 

Nessa mesma época, o desenvolvimento de novos métodos 
numéricos para a solução de problemas em mecânica dos 
fluidos e transferência de calor fez com que, Patankar c Spalding 
(1974), usando a abordagem de meio poroso obtivesse a 
solução do campo de velocidades no interior de um trocador 
com uma geometria ainda bastante distante de um trocador real.. 

Outra contribuição com destaque neste contexto histórico, 
do final dos anos 70, são os trabalhos de Butterworth , que 
apresenta um estudo aprofundado sobre as condições de uso dos 
dados experimentais obtidos do escoamento em feixes de tubos, 
num casco modelado como um meio poroso. 

Década de 80. O volume de trabalhos publicados em 
simulação numérica para trocadores casco-e-tubos, não foi 
expressivo, parecendo que o maior esforço de simulação foi na 
área experimental., como mostram trabalhos de Will s c 
Johnston(1982) e Perez e Sparrow( 1984), 

Wills e Johnston(l982) apresentaram correlações para 
quantificar diversos efeitos da geometria do trocador na perda 
de carga ao longo do escoamento. Foi mostrado nesse trabalho, 
a influência dos bocais, do escoamento cruzado, das janelas, dos 
desvios. das tiras selantes e das folgas , no cômputo da perda da 
carga no casco do trocador. 

Chilsolm(l986), apresenta um resumo dos trabalhos 
experimentais mais importantes na obtenção de correlações para 
calcular o efeito das folgas nos cálculos do coeficiente de 
convecção. Nas suas conclusões, ressalta a necessidade de mais 
pesquisa, com geração de dados experimentais no campo dos 
escoamentos secundários, e dos coeficientes de convecção. 

No que diz respeito a simulação numérica, a contribuição 
de Carlucci et ai. (1984) merece destaque ao apresentar a 
solução para um trocador de geometria cilíndrica, em duas 
dimensões, incluindo outros efeitos além da resistência dos 
tubos ao escoamento, como das tiras selantes, e da corrente de 
desvio ao feixe tubular. 

Década de 90. Como contribuição desta década pode-se 
destacar na área experimental os trabalhos de Huadong e Kottke 
( 1998), sobre o efeito das folgas sobre a perda de pressão local e 
no cálculo da transferência de calor local. 

Na simulação numérica, considerando a abordagem do meio 
poroso. destacam-se os trabalhos de Prithviraj e Andrews ( 1995) 
e (1996) por apresentarem solução em três dimensões de 
trocadores reais , com validação do modelo através dos dados 
obtidos no projeto DELA W ARE e no laboratório ARGONE. 

Neste trabalho a contribuição maior foi a inclusão da 
turbulência na formulação através do modelo k-E, apesar da 
questão suscitada sobre inclusão do conceito de turbulência, 
inserido nas equações da conservação da quantidade de 
movimento na sua formulação local, cm um meio poroso. 

Trabalhos mais recentes vem procurando ampliar no 
modelo de simulação a possibilidade de representar os efeitos de 
toda ·a geometria do trocador. de modo a poderem ser aplicados 
a projetas de trocadores comerciais 

Nesse.cont~xto situam-se o presente trabalho c o de Outra ( 1997), 
onde são apresentados um modelo de simulação numérica do 
escoamento no mterior do ca~co de um trocador de calor ca~co-c-tubos. 

MODELO MATEMÁTICO 

Neste trabalho apresentamos uma solução 
numérica para o lado do casco. modelando o escoamento 
por entre os internos do trocador como equivalente ao de 
um tluido através de um meio poroso. As equações para o 
campo de velocidades, escritas cm termos de médias 
locais , são apresentadas abaixo. Foram utilizadas 
coordenadas cilíndricas, com o eixo z coincidente com a 
linha central longitudinal do trocador. O fluido , suposto 
newtoniano, escoa em regime permanente admitindo-se a 
existência de uma simetri a cm relação ao plano vertical e 
central do casco. 

Equação da Continuidade, 

~~+ d(~pv) + d(~pw) = O 
d<j> Clr Clz 

onde f3 é a porosidade e p a massa específica c u, v c w as 
componentes do vetar velocidade 

Equações da Conservação da Quantidade de Movimento, 

Direção angular - rp 

- au 1 a - 1 a - a -
~p-+--(rvu) + --(uu) +-(wu) = Fq, 

Clt r dr r Cl<j> Clz 

- ~ ap + J..l(~i_( r a-;;-)+ ~_i_(~ a-;;- t 
r aq, r dr ar r Cl<j> r Cl<j> ) 

-J ( - -J a au 2J..1 av J..IU puv I --
+----:-(-) + -o ---o -- +-H <I> plulu 

az Clz r- Cl<j> r- r 2 
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Direção radial- r 

- av 1 a - 1 a - a - aP 
~p-+--(rvv) +--(uv)+-(wv) = Fr --+ 

~ r~ r~ ~ ~ 

[ - ( -J ( -j] I a av I a I av a ()v 
!l --(r-)+-- -- + - - + 

r ar ar r d<j> r a<j> az (Jz 

[ 
- - -721 2!-ldU !lV pu- I --

+ ------+-- +-pH \u\v 
r2 (J<j> r 2 r 2 r 

Direção axial - z 

-aw 1 a - 1 a - a -
~p-+--(rvw) + --(uw) + - (ww) = Fz-

di r ar r (J<j> az 

ar ( 1 a a; 1 a 1 a; --+!l --(r-)+--(-- )+ 
di. r ar ar r ()<j> r d<j> 

+-(-) +-pHz U w a aw J 1 ~-~-
az az 2 

Nas equações acima os termos da forma ~pH[Uiu 
representam o efeito do arraste do fluido contra o feixe tubular e 
os demais obstáculos ao longo do trocador. A representação de 
H., H, e H, foram as indicadas por Butterworth ( 1979). 

Cond ições de Contorno 

RESULTADOS 

As equações aci ma foram resolvidas numéricamente através 
do método dos volumes finitos utilizando-se para a interpolação 
do flu xo convecti vo-difusivo o esquema da lei de potência 
(Patankar 1980) . E o acoplamento pressão-velocidade, foi 
tratado através do algoritmo SlMPLEC (Raithby e Schneider 

1979). 
Apresentamos resultados da simulação de dois trocadores 

para os quais são disponíveis dados experimentais do gradiente 
de pressão ao longo do casco. 

Dados básicos do primeiro trocador: 

Porosidade média = 0.65 , Número de tubos = 370 
Diâmetro dos tubos = 0.00635m, Diâmetro no casco = 0.232m 
Comprimento L = 0.409m 
Corte das chicanas = 26%, Número das Chicanas = 5 
Vazão no casco 11.14 kg/s Fluido- óleo crú 
Malha utilizada = (20,7 ,60) 

O comportamento do modelo na previsão do escoamento 
mostrou-se coerente fisicamente, conforme se observa na figura 

abaixo 
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I I Vim! 
u = v = w = o Fig. 2- Região do plano rz 

Para r= R0 , (O~ 1/J ~ n e O~ z '5 L) 

u=v=w=O 
Para z = O, (O ~ 1/J ~ n c O~ r '5 R0 ) 

u=v=w=O 
Para z=L, ( O ~ 1/J ~ n e O~ r '5 Ro ) 

Condições no bocal de entrada 

V= Vent 

u =O 

w = O 

Condições no bocal de saída 

a v 
-=O;u=O;w=O ar 

583 

Uma verificação importante para o modelo é através da 
comparação com o campo de pressões medido 
experimentalmente. 

Os resultados para este trocador constam do relatório do 
projeto Bell-Dclaware c foram obtidos do trabalho de Prithiviraj 
e Andrews (1996 ). Como se pode observar na figura abaixo, o 
gradiente da pressão ao longo do casco calculado através do 
presente modelo é muito próx1mQ do obtido pela resultados de 
Prithiviraj e Andrews ( 1996) c dos valores medidos 
experimentalmente. Os valores da pressão estão deslocados eh: 
um valor praticamente constante, o qual poderia ser nulo caso 
fosse conhecido o valor da pressão no bocal de entrada. 
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Dados básicos do segundo trocador 

Neste outro caso temos um trocador do Laboratório 
Argone com dimensões quase dez vezes maiores do que o 
primeiro 

Porosidade média = 0.65, Número de tubos = 399 
Diâmetro no casco =0.58m, Comprimento L = 3.58m 
Número das Chicanas = 5 Corte das chicanas = 26% 
Vazão= 133.34 kg/s Fluido- Água 
Malha utilizada = (20,7,60) 
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Fig 4 - Região do plano rz 

Comparando, os resultados agora obtidos pode-se notar 
uma razoável concordância entre os valores do gradiente de 
pressão calculados com os obtidos por Prithiviraj e Andrews 
( 1996) c os valores medidos experimentalmente. 
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CONCLUSÕES 

8.00 

·O modelo desenvolvido neste trabalho possibilitou uma 
descrição fisicamente plausível do escoamento no lado do casco 
de trocadores casco-e-tubos. Os resultados mostraram boa 
concordância com os dados experimentais obtidos tanto no 
projeto Bell-Delawarc como no Laboratório Argone. 

Estes dados foram obtidos a partir do trabalho de Prithiviraj 
e Andrews ( 1996) c infelizmente o valor da pressão no bocal de 
entrada ou saída não foram apresentados. Desta forma a 
comparação limitou-se ao gradiente da pressão ao longo do 
trocador. 

A principal diferença entre o modelo aqui apresentado e o de 
Prithiviraj c Andrews prende-se a inserção simultânea, feita por 
estes autores, dos efeitos da turbulência c de uma fórmula 
empírica para o termo que representa a interação entre o fluido e 
o feixe tubul ar, a qual já inclui o efeito da turbulência. 

O escoamento de um tluido no regime turbulento ao longo 
do casco, densamente preenchido com tubos, constitui uma 

forma de turbulência de parede onde o modelo k - l'lll, utilizado 
por Prithiviraj c Andrews, não se aplica. Apesar dessa aparente 
inconsistência os resultados obtidos pelos autores são 
confirmados pela concordância com os dados experimentais. 
Restando saber qual seria a intensidade da turbulência 
representada na solução apresentada. 

Neste trabalho excluímos a turbulência como um efeito 
aditivo, deixando seu efeito restrito aos fatores empíricos H tal 
como proposto por Buttcrworth (I 979). 

Quanto ao aspecto numérico observou-se que a condição de 
contorno na saída era determinante na convergência do campo de 
pressão para valores fi sicamente coerentes. 

No estudo da convergênci a, observou-se a velocidade com 
uma convergência relativamente rápida, com erros máximos no 
balanço de massa nos volumes de controle da ordem de 10' 12

, e 
que a pressão de entrada, é a mais sensível dentre todas as 
variáveis. 
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ABSTRACT 

A model for the jlow in the shell side of a shell-and-tube 
/real exclranger is presented. ln order to obtain the solution, the 
.flow region is treated as a porous medium. Starting from the 
local bala11ce principies, the final equations are wrillen for this 
new co11tinuwn with the closing equations that relates the drag 
produced by interaction between the jlow and lhe internais of the 
shell side. The numerical approach used, was tire finite volume 
metlrod witlr tire power-law sclzeme for the velocity interpolarion. 
Tire pressure-velocit\' coupling was solved by the S/MPLEC 
algoritlrm . Results for the velocity field and pressure drop are 
presented and compared witlr the available in the literature. 
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SUMMARY 

The effect of bubble formation below the evapora/ar wick .)ust after heat load switch-off have been 
investigated experimental/v and theoretica/ly. This bubble interrupts liquid supply to the evaporator wick and 
thus provides great difficulties on the re-star! of capillary pumped loops (CPL). This phenomenon has been 
previously obsen·ed in some CPLs with tube condenser and here confirmed experimentally for the CPL with 
wicked condenser. Developed mathematical model was benchmarked by obtained experimental data. 
Predicted curves, plotted in the pressure-temperature plan, show exact conditions for the vapor bubble 
formation in the liquid duct below the evaporator wickjust after switch-off. 

INTRODUCTION 

A canonical capillary pumpcd loop (CPL) consists of the 

evaporator with porous wick, the tube-type condenser, vapor and 

liquid pipe-lines. A reservoir also can be added for control purpose. 

Heat load applied to the evaporator provokes capillary pressure 

which generates driving force for circulation of working fluid in the 

loop. Evaporation-condensation cycle of heat transferis realized. 

Capillary pumped loops have conditions to reach much higher 

values of heat transport capability in contradistinction of traditional 

heat pipes (HP). The principie of separation of strcams give the ability 

to use the wicks of a very small pore sizc to provide high capillary 

head in the evaporator. Smooth tubes of the liquid line produce very 

low hydraulic rcsistance preventing thc capillary limit. At thc sarne 

time some problems were discovcred, which are more criticai for CPL 

rather than for HP, such as start-up difficulties, possible pressure 

oscillations (Hoang in 1995 and Ku in 1995, 1996) and dry-out dueto 

the bubble blockage of liquid supply in the evaporator. 

Usually, the CPLs as well as so namcd loop heat pipes (LHP, 

Maidanik, 1992) have a tube type condenser. 1t needs utilization of a 

two-phase reservoir to accommodatc interface position altcrations in 

the condenser tube. The devcloped CPL with wicked condenser 

represents a competitive altemativc of the CPL designs. Few works 

deal with wicked condenser in thc CPLs. This conception has been 

experimentally approved in 1987 by Holmes, Goepp and Hewitt in a 

two-phase mechanically pumped thermal contrai system of high 

power. ln 1991 Gottschlich and Richter announced a thermal power 

loop, that is a kind of the CPL with wicked condenser. A laboratory 

prototype of the CPL with both evaporator and condenser of flat wick 

type have been built and tested in i 996 by V lasso v and Muraoka. 
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ln nature, the proposed approach is closed to a HP with a 

composed wick and does not need thc reservoir for the mentioncd 

purpose. The conception of wicked condenser has evident advantages. 

lt provides necessary subcooling at any mode of operation, preventing 

bubble penetration in the liquid phase from the si de of the condenser. 

Porous structure keeps tixed the vapor-liquid interface at the 

condensation side and avoiding oscillation of system pressure which 

can happcned in the CPLs with the tube-type condcnscr. This 

oscillation is provokcd by consolidated interaction of vapor-liquid 

interfaces in the reservoir, condenser and evaporator. 

For any type of CPL the problem of re-start after switch-off 

of heat load is as criticai as the initial start-up onc. Usually 

researchers do not quest this problem, restricted themselves by 

studying initial start-up. But there is a strong differcnce between 

start-up and re-start conditions. Usually, on start-up, both wick 

and liquid in the evaporator duct have the samc tcmperature. On 

the re-start after temporary powcr switch-off this thcrmodynamic 

equilibrium is violated. Definitely this violation provokes bubble 

appearance in the liquid and farther possiblc failure of re-start. 

MATHEMATICAL MODEL 

The purpose of the modcling is to study conditions in which 

vapor bubble can appear and expand in the liquid duct of the 

evaporator. The purpose can be achieved by ovcrall modeling of 

whole systcm with emphasis in the detailed description of the 

evaporator element. The variables of intcrest is tempcrature and 

pressure in liquid duct of the evaporator. Comparing these 

parametcrs with saturation ones , the conditions for vapor bubble 

appear can be exactly defined. The liquid temperature near the 

wick bottom will bc determined by temperature distribution in thc 

wick and overall mass flow rate dynamic in the systcm. 



An element of thc CPL evaporator is prcscntcd in Figure I. 

It consists of high conductivity rib, vapor duct , porous wick and 

liquid duct. Hcatload is applied to the top of the rib. 

Element Qf 
cvaporator 

Condensa 

Figure I. Thc cvaporator clcment and condenscr part of thc CP L. 

One-dimcnsional energy equations are written separately for 

two generalized media in the evaporator - solid and tluid. The 

cquation for solid one serves for the rib domain and for the wick 

frame (temperaturc T.,). The tluid onc serves either for liquid 

captured in the wick or vapor in the vapor duct (tempcrature T). 

The heat of phasc change is applied to the interdomain boundary 

(saturated wick- vapor duct) and intcrpreted as a sourcc term (] ;.). 

( 
CJT CJT ) () ( CJT ) 

Cp ~+u('!)al =di kal +1" , 
(I) 

c ar,,. = --ª-(k ar,,. )+ 1 . + õ(l-L )1 ; 1\'p\1 d'! ()f \\' ()f .f C/ ), 

(2) 

Whcre õ - thc Dirac delta function. is delincd to be zero 

evcrywhere cxccpt at thc intcrdomain boundary. The source tcrms 

J are given by 

Àli1 

A,1'1f; ' 
1\\. 

=!!i_(T-T). 
t:AI \V 

hS (T -T\ 
(1-E)At w ), 

(3) 

where h - hcat transfcr coefticient, À - latcnt hcat of 

evaporation , S - averagc pcrimeter of wick pore, E - cithcr 

porosity of the wick or rclative arca of the vapor duct with rcspect 

to total cross arca (i.e. A,IA1). 

Severa! assumption havc been made . The proccss in onc­

dimensional. The interface position is stable and located at thc 

top of the wick. The sourcc term ];, is related to thc solid media 

rather than liquid one, because the intensity of evaporation is 
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maximal at the microlayer of pore surfaces. No back tlow is 
possible ( liz(r)::; O constantly). 

lnitial conditions are uniform temperature for ali elements: 

""-0· T -T-T -T -T -T · 
"' - • H' - - fe - ci - ei - coo! ' (4) 

Boundary conditions for the evaporator clcment are the 

following 

()T CJT 
l =0: -k -"· =q(r) -=O· 

11 ()[ ' ()[ ' 

l = l1 : - · k". a~,. = he (T,..- T
1
j T = T

1
;,(r); 

(5) 

r> o: I:n = const; ~·ool = C0/151; 

For our purposc it is not possiblc to accomplish separate 

analysis of the cvaporator element without taking into account lhe 

intluence of the system at ali. So, lhe boundary conditions havc 

to be complcted by simplified equations, dcscribing lhe processes 

in the rest of lhe system. 

There are still two indcfinite function , velocities u (or mass 

tlow rate liz ) and avcrage tempcrature at thc liquid duct Tfe . Thc 

mass flow rate m can be expressed via vapor pressures over the 

interfaces in the evaporator and condenser respectively (Faghri, 

1995, eq. 6-8). Equation (9) expresses pressure drop in the vapor 

line. 

.r(a) ·[P (T )-P 1 
2 R T . sul ei ,., _1, 

1t ,. e/ 

ri1 =-A, 

f
2
(a) . [ _ T 1 

2 R T . JY.., P,.m ( ci ) _1, 
Jt I' C/ 

a 
j(a) = (l-0.4a) 

(6) 

(7) 

(8) 

(9) 

where a - accommodation coefficient (acceptcd here as a 

constant of 0.9); R,- gas constant for vapor of the working tluid; 

L, and D, - length and diamctcr of the vapor pipe-line. 

The above equations (6-9) represem the momentum 

cunscrvation in simplificd algcbraic form. lt is assumed that thc 

hydrodynamic processes in thc loop can be classified as fast onc 

if compared to thc processes related to change of temperature. It 

is cvidcnt for capillary pumped devices due to very low amount 

of charge of working tluid (less than I 0% of the CPL mass). And 

visible thermal capacity of whole CPL is rcally high, because 



includes not only the specific hcat but also the latent heat of 

phase transfer. 

Dueto the assumptions of continuity and incompressibility, 

the instant mass flow rate of evaporation is equal to one of 

condcnsation (equations 6-7). 

To closc the cnergy part of the model, two equations h ave to 

be added to the boundary conditions (5). They describe transient 

behavior of condenser tempcrature T,í at the interface and of the 

temperature of the liquid duct T1, of the cvaporator. 

C dTâ À . G (T T ) 0 O) 
CU'mcu.: -- = - nlC + CH' Coo/ - Ô 

di. 

dT
1
. 

CpV - " = 
Je di. 

heAr (Tfi .. - T1, )- mC(I;" - T1,) 

(II) 

Whcre G,w - overall thermal conductancc from cooling fluid 

to the vapor-liquid interface across the liquid duct and saturated 

wick of the condenser. 

The conjugate temperatures: 

T,, .. =T\\'1,=,"-o; Tei = TWIJ=I_, +O; (12) 

Tfi,· = Twlt=t, · 

Thus, the model (equations 1-12) consists the cl ose 

description of thermal behavior of whole CPL with emphasis on 

evaporator part. 

NUMERICAL DISCRETIZATION 

The contrai volume method is appli ed. The evaporator 

element is divided in N, elements of the rib domain and in N •. 

elements at the wick domain (Figure 1 ). The main idca of the 

numerica1 algorithm is the fo1lowing. The conjugate and source 

terms (i.e. J •. , Jj and }:;. respectively in equations 1-3) are 

considered explicitly, as wel1 as the associated part of the 

boundary conditions (eq. 9-1 0). Heat diffusion and convection 

terms are counted implicitly, as well as the direct heat load 

boundary conditions (q(r) in equation (5). The delta function is 

approximated by the condition Õ=l if IE&eí where &eí is the 

thi ckness of a liquid microlayer of cvaporation at the interface 

position lei; everywhere cise Õ=O. Thi s thickness is accepted to be 

equal to spatial numerical step. 

lmplementation of the described algorithm show perfect 

numerical stability of the schcme for the widc range of variation 

of physical parametcrs. Numcrical validation of the mode1 has 

been done by refining of grids in the time and spatial directions. 

The results is shown in Figures 2 and 3. 
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Figure 2. Numerical error estimation versus time step size 

Application of time step higher than 0.003 sec needs low 

relaxation to the mass flow rate value. Test runs show, that the 

conjugare sourcc terms lw, and 11 can cause a numerical 

instability, even with the relaxation, when the pore size rp<25 

11m. It occurs because equations (3) include the heat transfer 

cocfficient h which depends of rP. For small values of the pore 

radius , thc tcrms (lw, and 11 ) becomes more significant in 

equations (1-2) and the hypothcsis about possibility of explicit 

considering of the conjugate terms in the numerical scheme does 

not more work. 
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Figure 3. Numcrical error estimation versus spatial step size. 

Each time step includes simultaneous solutions of two 3-

diagonal algebraic systems (representing equations 1-2) and 

synchronized predictor-corrector step for equations 9-1 O. The real 



time scale ( 1: I) h as been achieved on the P-133 personal 

computcr under the following parameters N,., = 32, N, =15 , 

L1-r=0.0005 sec., relaxation factor=0.5. Under high precision runs 

the scale reaches 1:15-1:20. 

EXPERIMENTAL SET-UP 

The CPL shown in Figure 4 was built and tested. Upper lids 

of the evaporator and condenser were made of transparent glass. 

Thi s allows to observe phasc di stribution in the CPL and to 

detect the formation of bubble in the liquid duct of the 

evaporator. Wicks were manufactured from sintered bronze. The 

evaporator wick is a tablet of (<j)IOO x !Omm) dimensions having 

the effective radius of pore of 35 flm and porosity of 0.27. The 

condenser one is of <j)IOO x 7mm - 210 flm - 0.448. Measured 

thermal conductivity are 14.7 and 8.1 W/mK rcspectively. 

Permeabilities are 2.28 I o- 12 and 3.19 I o·Y m2
. 

[VAP!JlA TUR CDND[NS(R 

VAPDR LINC 

LIOUID Lltl[ 

Fig. 4. Design of the experimental CPL 

The vapor and liquid lines were made of stainless steel , 

measuring 1100 mm in length and 4.35 mm inner diameter. A 

ski n heater was installed at top of the ri h block of the evaporator. 

A water cooling system removes heat from the CPL condenser 

The system was charged with 138 mi of ethanol. The CPL 

was instrumented with thermocouples of T type and 2 absolute 

pressure transdutors of the piezoresistive type. Location of the 

sensors to measure T,.., T1., Te; and Pci are shown. 

TESTS ANO COMPARISON 

First test was devoted to study the CPL behavior aftcr 

complete switch-of heat load of 120.07±0.42 W (where 0.42- the 

Standard Deviation) at Tc,,1=41.1 3±0.30 °C. Figure 5 displays 

experimental and thcoretical temperature curves for locations 

above (rib) and bclow the evaporator wick. 
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Figure 5. Comparison of theoret ical and experimental data on 

complete switch-off from 120 down to O W. 

First, the modcl was adjusted to define thc contact thermal 

resistance Rc between the wick and the rib in the evaporator, the 

coefficients , correcting for thermal capacity of the containers, and 

the tempcrature at inlet of the liquid duct T;n · lt was accepted 

Rc=7. 1 10·4 °Km2/W and T;n=25 °C (This temperaturc depends 

mainly of the ambient onc if the liquid line is not isolated 

externally). 
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Figure 6. Pn- T1, plot for the complete switch-off test ( 120->0 W) 

The effect of temperature rising at the liquid duct just after 

switch-off can be observed in Figure 5. Togcther with ovcrall 

pressure decreas ing, it creates the conditions for bubble 

appearance and growth. This conditions can bc seen on the P-T 



plot of transient process, comparing to the saturation curve for 

the working fluid in Figure 6. 

ln Figure 6, the A-8 section represents the pre-heating from 

l 00 to 120 W. The swilch off occurs on lhe 8 point. The 8-C 

section displays fast pressure fali and lemperature ri sing. This 

increasing is expl ained by co mbinati on of severa! factors. The 

circulation break causes halt off the cold liquid suppl y from the 

liquid line to lhe duct. Since lhi s moment, the temperalure 

behavior of the liquid in the duct is governed by con vecti ve heat 

exchange with the wick, whose thermal capacity together wilh thc 

rib block is hi gher lhan that of liquid . 

The experimental non-linearity on the 8-C section is under 

question. Duration of the 8-C phase is very short , about I min . 

So, this can be related to some hydrodynamic effects in the lo::Jp. 

On lhe final section lC-D) lheorctical curve shows apparent 

overhealing of saturated liquid. lt means the favorablc condili ons 

for vapor phase formation . 8ubhle appcarance and growth was 

obscrved via transparent gl ass bottom lid of the evaporalor. ln 

reality, lempcrature does not ovcrpass the saturation line, because 

evaporation to the liquid bulk in the duct takes place. 

To make the experimental curve, the pressure in the 

condenser was uscd instead of that in the liquid duct. lt is 

absolutely acccptable on the phases of 0-load; at the normal mude 

of operation it makes very small diffe rence of less than 0.0 1% 

related to overall pressure. 

Attempting of restart the system after 42 min. of lhe 0-load 

period has been failed. 
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Figure 7. Compari son of results for the test of 

periodical switch-off 

500.00 

The next test was devoted to periodi cal switch-off and 

swilch-on wilh a period of 5 minutes . Heat load was cycled 

between 120 and O W and Tcoo1=40.27±0.04 °C. Figure 7 displ ays 

experimental and theoretical temperature curves for liquid in the 

duct. 

The P-T plot corresponding to this test is shown in Figure 8. 

lt retlccts new cl'fec ts rclated to periodical re-start after switch­

off. First, theoreti cal zunes under the saturation line is relatively 

short , whi lc experimental unes close to the line is long. The 

reason is the model does not simulare the bubble growth itself. ln 

realily, evaporation in a bubble at the liquid duct acts as an 

additional heat sink , so the temperature is decreased with more 

rate lhan the mudei prcdicts. 
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Sccond, left pi cks shown in Figure 8 (domain I) on the 

experimental cu rve display hydrodynamic cffect s on re-start. 

8 efnre the hcat load return , growing bubble displ acc some liquid 

fro m thi:: duct to the liquid line (back Jlow). On the swilch-on, the 

buhble is collapsed and cold liquid from the linc is suddenly 

relurned to the duct caused this lcmpcrature jump-down 
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Fi gure 8. P-T plot for the locati on below the wi ck: Pvc-TJ .. 

Periodic switch-off test. 

65.0 

Thi s test demonstrares possibility of successful re-start after 

periodical switch-off with sho rt interval s of 5 minutes. Thi s time 

was not enough vapor bubble blocks completely the liquid supply 

as for the previous tcst. To predict thi s blockage carefull y, a 

vapor bubble growing part should bc added to the mudei. 

CONCLUSION 

Vapor phase formati on in the liquid void below the wi ck on 

switch-off can inlerrupt the foll owing re-start of the system. The 

developed model allows to predi ct the conditions for the vapor 

bubble formalion. lt happencd duc to thc thcrmal incrtia of lhe 

wick and rib bl ock of the evaporator and interruption of the 



liquid circulation. Possibility of re-start depends of duration of 0-

load period. 
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SUMÁRiO 

Um modelo teórico é apresentado para análise do procçsso de tramferênciu de calor numa placa 
radiadora acoplada a um circuito de bomba capilar. O comportamenlo térmico do circuito de bomba capilar 
é estudado no sentido de buscar uma solução otimi:::.ada para o projeto da placa radiadora, que leve em conta 
critérios relativos a limite de massa, controle de temperatura e remoçiío do calor gerado no interior de 
satélites. Análise complementar é estendida para o caso particular de um circuito de bomba capilar de 
pequena escala, previsto para ser testado em condições de microgravidade. 

INTRODU CÃO 

Radiadores de calor são dispositivos que podem ser acoplados a 
tubos de calor ou circuitos de bombas capilares, destinados à 
dissipação da energia gerada por componentes eletrônicos no interior 
de satélites, sondas e outros veículos espaciais. O projeto de um 
radiador deve levar em conta critérios básicos relacionados com 
limitação de massa, capacidade térmica, controle de temperatura e 
sobretudo garantia de funcionamento. Tubos de calor apresentam tais 
características e, por isso mesmo, têm encontrado grande aceitação 
em aplicações espaciais. Nesse caso, um ou mais tubos de calor são 
apropriadamente acoplados à placa radiadora, fazendo a conexão 
com a fonte de calor. Entretanto, tubos de calor têm seu uso limitado 
para aplicações menos complexas e casos com necessidades de carga 
térmica geralmente inferiores a I kWm (Schlitt, 1995). 

A exemplo de tubos de calor, circuitos de bombas capilares 
(CPL - Capillary Pumped Loop) se apresentam também como 
candidatos para uso em aplicações espaciais. CPLs são capazes de 
transportar considerável quantidade de energia, sob pequenas 
diferenças de temperatura e, da mesma forma que tubos de calor. 
não necessitam de qualquer agente mecânico para movimentação 
do fluido térmico. Nesse caso, uma ou mais bombas capilares são 
incorporadas junto a placas absorvedoras, de onde se deseja 
transportar calor para placas radiadoras voltadas para o espaço. Ao 
contrário de tubos de calor, o CPL não necessita de estrutura capilar 
no condensador. Como conseqüência, em comparação com tubos 
de calor, as perdas de cargas são signiticativamente menores. Um 
CPL constitui-se basicamente por um evaporador, um condensador, 
um reservatório e por linhas de transpone de líquido e do vapor 
(ver Figura I). O reservatório é imponante para controlar o 
inventário de líquido e temperatura de operação do circuito. 

Em termos gerais, pode-se dizer que bombas capilares se 
apresentam como candidatas naturais ao controle térmico de satélites, 
por apresentarem menor peso estrutural e por viabilizar a 
transferência de maior quantidade de calor por distâncias maiores do 
que aquelas permitidas por tubos de calor. Diversos testes já 
realizados, tanto em terra como em condições de gravidade reduzida, 
têm comprovado bom desempenho e relativa confiabilidade do CPL. 
Persistem entretanto problemas relacionados com a partida, ou com a 
necessidade de recuperação de uma ou mais bombas capilares em 
caso de colapso. O CPL para de funcionar, se por qualquer razão 
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ocorrer secagem da estrutura capilar. Na expectativa de resolver 
delinitivamentc tais problemas, novos testes em CPL vêm sendo 
continuamente programados com diferentes tipos de bombas 
capilares (Ku and Hoang, 1997; Deli! et al. , 1997). Acompanhando 
essa tendência, estudos teóricos e experimentais vêm sendo 
realizados também no Brasil. O desenvolvimento de tecnologia 
própria e a formação de pessoal técnico-científico na área assume 
papel imponantc, uma vez que a AEB (Agência Espacial Brasileira) 
prevê o desenvolvimento de satélites que atendam necessidades 
relativas às áreas de telecomunicações, meteorologia, scnsoriamento 
remoto, oceanografia, geodésia e navegação (PNAE, 1997). 
Recentemente foi aprovado pela ABC (Academia Brasileira de 
Ciências) o projeto de um experimento relativo a um CPL de 
pequena escala, para testes no satélite franco-brasileiro, com 
lançamento previsto até o tina! do ano 200 I. A aprovação desse 
experimento vem motivando a realização de estudos, que de làto 
viabilizem a construção do CPL dentro das limitações impostas ao 
projeto do satélite, como forrna, peso, segurança e potência elétrica 
disponível para realização dos testes. Al1igo técnico, apresentando 
detalhes c discutindo resultados preliminares relativos ao projeto, foi 
recentemente apresentado no 4'h Small Satellite Systems and Serviees 
Symposium na França (Bazzo ct al. , 1998). No presente artigo, 
ênfase espacial é dada ao projeto c análise do compo11amento tém1ico 
da placa radiadora, acoplada ao condensador do CPL, no sentido de 
buscar uma solução otimizada, que atenda aos parâmetros de projeto. 
Um modelo numérico bidimensional é aplicado para cálculo da 
distribuição de temperatura e do calor transferido , assumindo-se 
diferentes configurações da placa radiadora c condensador. 
Resultados teóricos são apresentados também para o caso particular 
do CPL operando com carga térmica de até 45 W, nas condições 
estabelecidas para o satélite. 

PLACA RADIADORA 

A capacidade térmica do CPL está geralmente relacionada 
com a capacidade de bombeamento capilar e com as perdas de 
carga relativas ao escoamento de líquido e de vapor ao longo do 
circuito. Nesse caso em particular, entretanto, em função das 
limitações de geometria e de peso impostas pelo satélite, restrição 
maior é oferecida pela placa radiadora acoplada ao condensador. 
Além da restrição de área, a capacidade de transferência de calor 



é fortemente intluenciada por cargas térmicas adversas 
provenientes do albedo terrestre e da radiação emitida pela terra 
no espectro infravermelho. 

Assume-se que a placa radiadora consista de uma folha de 
alumínio, pintada com tinta branca de emissividade igual a 0,84 e 
absortividade igual a O, 15. A placa deve ser termicamente 
acoplada a uma serpentina de tubo de aço inoxidável (ou de 
alumínio}, utilizada como condensador e igualmente 
dimensionada para atender o caso limite em que o CPL deve 
transferir do interior do satélite a potência térmica de até 45 W. 

Na sua forma mais simples, o CPL consiste de apenas um 
evaporador, um condensador e tubos para transporte do líquido e 
do vapor. Na Figura I é mostrado um esquema simplificado com 
a posição da placa radiadora no CPL. Detalhes adicionais 
relativos à bomba capilar estão descritos no anexo. As 
configurações preliminarmente propostas para a serpentina 
acoplada ao radiador são mostradas na Figura 2. 

Placa radiad ora 

Calor 
Bomba capilar 

Condensad or 

Figura I -Esquema simplificado do CPL. 

Tubo 03/16" 

r--a ··-1 
(i) (ii) (iii) 

Figura 2 - Configurações propostas para a serpentina 
acoplada à placa radiadora. 

Diante das condições preestabelecidas, o problema de 
transferência de calor é resolvido para a potência limite de 45 W 
aplicada no evaporador e considerando-se as cargas térmicas 
relativas ao albedo terrestre c infravermelho incidentes sobre o 
radiador. Adicionalmente, o comportamento térmico do radiador 
é analisado, considerando-se as condições específicas· do 
experimento programado para ser embarcado no satélite franco­
brasileiro. Nesse caso, considerando-se que a energia .elétrica 
disponível para a carga útil do satélite seja de apenas 18 W, um 
absorvedor de energia solar (ou placa absorvedora) é igualmente 
acoplado ao CPL, de modo a viabilizar a realização dos testes na 
potência desejada. Por seu lado, assume-se que a placa radiadora 
seja fixada numa face do satélite, que esteja sempre voltada para 
o espaço. As cargas térmicas incidentes sobre o absorvedor c 
sobre o radiador durante o tempo de órbita do satélite estão 
mostradas na Figura 3. Detalhes relativos aos procedimentos 
adotados para cálculo das cargas térmicas são mostrados em 
artigo técnico submetido para apresentação no 6° PACAM (Couto 
e Mantelli , 1999). A exemplo do que está previsto para o satélite 
franco-brasileiro , assume-se que a órbita seja equatorial elíptica, 
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apresentando perigeu de 400 km, rtpogcu de 1000 km c 7" de 
inclinação. O período da órbita é de 100 min. Para cálculo do 
albedo, assumiu-se uma constante solar da ordem de 1367 W/m2

• 

Para cálculo da radiação infravermelha emitida pela terra, 
assumiu-se que a temperatura média da terra seja 288 K. 

20 40 60 80 100 

Tempo, min 

Figura 3 - Cargas térmicas impostas ao radiador e placa 
absorvedora acoplada ao CPL. 

FORMULACÃO 

O problema de transferência de calor é analisado, de modo a 
encontrar uma configuração para o condensador e placa 
radiadora. que leve em conta as restrições de projeto, controle da 
temperatura de operação do CPL e remoção efetiva do calor 
gerado no interior do satélite. 

Na sua forma mais simples a placa radiadora pode ser 
acoplada a um condensador de tubo simples como mostrado na 
opção (i) da Figura 2. Nesse caso em particular, considerando-se 
que o tubo seja fixado no centro da placa e assumindo-se uma 
distribuição bidimensional das temperaturas no plano xy, a 
equação de transferência de calor que governa o problema pode 
ser representada por 

() 2T(x. y) ()2T (x. y) t 
--

7
-+--,--- q(x.y)=O 

()x- ()y- kc 
(I) 

sendo k o coeficiente de transferência de calor por condução da 
placa, e a espessura da placa e q(x,y) o fluxo de calor líquido 
rejeitado para o espaço, dado por 

q(x , y) = EcrT(x , y)~- (l$ (2} 

onde E corresponde à emissividade, a à constante de Stefan­
Boltzmann, a a difusividade térmica e S à carga térmica externa 
incidente sobre a placa. 

No caso particular da opção (i) , mostrada na Figura 2, 
assumindo-se que o tubo tenha comprimento igual à dimensão b e 
que seja tixado no centro da placa, o problema pode ser resolvido 
analiticamente, considerando-se como primeira condição de 
contorno a equação 

Jf(O. v) I ( ) 3) -k-----;;:-=R T1 -T(O.y) ( 

onde R representa a resistência térmica por unidade de área entre 
fluido de trabalho e interface do tubo com a placa e 7J representa 
a temperatura de operação do CPL. Como segunda condição de 
contorno, assume-se que a placa seja isolada nas suas 
extremidades. 



Em todas as três opções, o problema pode ser facilmente 
resolvido, optando-se pela solução numérica por diferenças 
finitas, respeitando-se as respectivas condições de contorno para 
cada domínio em questão. Para pontos nodais em contato direto 
com a serpentina do condensador, vale a equação 

qii=EcrTit-as--
1
- (Tr-T) (4) 

. R · Au u 

onde qu , Tu e A;j representam o calor rejeitado, a temperatura e 
área de troca de calor no ponto ij, respectivamente. Para os 
demais pontos nodais, vale a Eq. 2, agora escrita na forma 

qij = EOTij4 - aS (5) 

DISCUSSÃO DE RESULTADOS 

O problema é resolvido iterativamente, calculando-se uma 
área mínima equivalente para a placa radiadora , que tenha a 
capacidade de rejeitar a potência limite de 45 W. Resultados são 
apresentados na Figura 4 para diferentes temperaturas de 
operação do CPL, levando-se em conta a potência de 45 W c as 
cargas térmicas incidentes no próprio radiador, relativas ao 
albedo e radiação IR provenientes da terra. Os cálculos foram 
realizados para as três configurações mostradas na Figura 2, 
assumindo-se amónia como fluido de trabalho e ausência de 
reservatório, isto é, operação do CPL no modo de condutância 
constante. 
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Fi gura 4- Área cfetiva requerida para troca de calor, 
como função da temperatura de operação do CPL. 

A opção por um CPL desprovido de reservatório se constitui 
numa alternativa interessante, uma vez que se estaria reduzindo a 
massa total a ser eventualmente embarcada no satélite. 
Entretanto, uma vez fix ada a área do radiador, a temperatura do 
fluido térmico irá variar de acordo com a potência aplicada no 
evaporador ou de acordo com as condições térmicas no radiador. 
Embora represente um maior peso estrutural e mesmo a 
necessidade de suprimento de energia elétrica, a opção pelo uso 
de reservatório traz maior flexibilid ade de operação ao CPL. 
Mediante aquecimento ou resfriamento do reservatório , é possível 
controlar o processo de partida, bem como a temperatura de 
operação do CPL. Isto é, mesmo com variação de carga térmica 
no evaporador ou no próprio radiador, a temperatura se mantém 
constante , compensando-se a quantidade de líquido no interior do 
condensador, apenas pelo deslocamento de líquido para dentro ou 
para fora do reservatório. 

A curva referente à pressão de saturação para amónia é 
também mostrada na Figura 4. A opção por temperaturas na faixa 
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de 280 a 300 K é razoável , tendo cm vista a segurança do sistema 
com relação à pressão de saturação desenvolvida pelo fluido 
térmico. Menores valores de área implicam em maiores 
temperaturas e, portanto, maiores valores para a pressão no 
interior do circuito. Temperaturas na faixa de 280 a 300 K são 
desejáveis no controle térmico de satélites. 

A massa total do conjunto radiador/condensador, juntamente 
com a área mínima requerida para troca de calor, são calculadas 
para diferentes espessuras da placa. De acordo com a Figura 5, 
observa-se um aumento significati vo da massa total, na medida 
em que aumenta a espessura da placa. Assim, considerando que o 
fator peso exerce uma restrição importante no projeto do 
experimento e tendo-se em conta a potência desejada de até 45 
W, optou-se pel a opção (ii), assumindo-se que a pl aca tenha 
espessura de I mm. Nessas circunstâncias, assumindo-se que a 
temperatura T1 deva ser controlada para valores da ordem de 285 
K, para dissipar a potênci a máxima de 45 W, a área equivalente 
míni ma para o radiador deverá ser fi xada entre O, 166 e O, 181 m2 

Em termos práticos, respeitando-se as restrições geométricas do 
satélite, assume-se que a placa tenha largura a = 0,3 2 m c altura b 
= 0,55 m. Nessas condições, axb =O, 176m2
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Figura 5- Valores calculados para a área e para a massa total 
correspondente a diferentes espessuras para a placa radiadora. 

Nas Fi gura 6 e 7 são apresentados resultados correspondentes 
aos campos de temperaturas para as opções (ii) e (iii) mostradas 
na Figura 2. 
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Figura 6 - Campo de temperaturas para a placa radiadora 
(Opção ii). 



Figura 7 - Campo de temperaturas para a placa radiadora 
(Opção iii). 

Os resultados mostrados nas Figura 6 e 7 valem para uma 
placa de alumínio de I mm de espessura e O, 176 m2 de área de 
troca de calor. Embora se observe sensíveis diferenças entre T1 = 
285 K e temperaturas da placa, a capacidade de transferênci a de 
calor permanece quase a mesma para todas as três opções, na 
ordem de 45 W. Da mesma forma , a espessura da placa radiadora 
exerce pouca influência sobre a capacidade de transferência de 
calor do CPL. 

A serpentina do condensador pode ser constituída por tubos 
comercialmente disponíveis no mercado, nesse caso para 
diâmetro externo 3/16 pol. (aprox. 5 mm). Tendo cm vista que 
para potências da ordem de 45 W, a vazão de fluido térmico é 
relativamente pequena (0, 15 kg/h), pode-se selecionar tubos 
ainda menores, se disponíveis comercialmente. Nessas condições , 
para uma vazão de apenas O, 15 kg/h, as perdas de carga geradas 
ao longo do circuito são pequenas, não sendo suficientes para 
conduzir as bombas capilares à condição de colapso. Isto é, não 
será pelo limite capilar que o sistema deixará de funcionar e sim 
pela própria capacidade do radiador cm rejeitar calor para o 
espaço. Em termos gerais, a escolha da configuração proposta se 
deve às seguintes razões: 

- Capacidade térmica do CPL atendida; 
-Peso dentro dos limites impostos para o radiador(< 1,2 kg) 
- Possibilidade concreta de subrcsfriamento do líquido. 
O subresfri amento do líquido é necessário para prevenir o 

aparecimento de bolhas de vapor na entrada da bomba capilar. A 
presença de bolhas de vapor pode causar o bloqueio da circulação 
de líquido c conduzir o sistema ao colapso. Esta é uma condição 
igualmente importante, principalmente porque há forte tendência 
ele formação de bolhas no interior do canal de líquido que 
alimenta as bombas capilares. Particularmente para bombas 
capilares de ranhuras circunfercnciais, operando com amônià a 
T1= 285 K, temperaturas de subrcsfriamento inferiores a 260 K 
são desejáveis (Camargo ct ai., 1998). 

O comportamento térmico do radiador acoplado ao CPL é 
agora estudado para o caso particular em que diferentes cargas 
térmicas atuam sobre a placa absorvedora durante uma órbita 
completa do satélite. Duas condições distintas são estudadas c 
apresentadas na Figura 8. 

De acordo com a Figura 8, numa primeira condição, o CPL 
demonstra a capacidade de transferir potências de até 36 W da 
energia solar incidente sobre a placa absorvedora. Por outro lado, 
tendo em vista a localização do satélite durante sua órbita em 
torno da terra, durante o eclipse o radiador poderá igualmente 
absorver calor do espaço, uma vez que nesta posição a carga 
térmica incidente sobre a placa absorvedora é mínima. Importa 
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ressaltar. que o radiadur apn.:scnta uma árc:a de: O, 176 m", 
enquanto que a placa absorvedora apresenta uma área de apenas 
0,04 m2 Naturalmente, importa saber se nessa condição o CPL 
será ou não capaz de operar também no sentido inverso, para que 
então alternativamente essa carga térmica seja emitida para o 
espaço pela placa absorvedora. Em termos práticos, a inversão de 
fluxo pode não ser desejável no controle térmico de satélites. 
Espera-se que tal comportamento seja de fato melhor estudado 
nos experimentos de laboratório e, mais tarde, em condições de 
microgravidade, já com o CPL em operação no satélite. A 
possibilidade do radiador absorver calor do espaço pode ser 
igualmente observado na Figura 9, onde pode-se comparar a 
temperatura T1 do CPL com a temperatura média da placa ao 
longo de uma órbita do satélite. No intervalo de O a lO min (ou de 
90 a 100 min), a temperatura Tf assume valores entre I e 2 K 
menor do que a temperatura média da placa. 
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Figura 8 - Curva de desempenho térmico durante uma 
órbita completa do satélite (7j = 285 K). 

Ainda de acordo com a Figura 8, numa segunda condição, 
pode-se observar que o CPL demonstra a capacidade de transferir 
a potência limite de 45 W, que corresponde à energia solar 
incidente sobre a placa absorvedora, associada à potência elétrica 
disponível no satélite e aplicada diretamente sobre a bomba 
capilar. 
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Figura 9 - Temperatura média esperada para a placa 
radiadora, durante uma órbita completa do satélite. 

CONCLUSÃO 
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Cálculos foram realizados no sentido de dimensionar e 
analisar o comportamento térmico de uma placa radiadora 



acoplada a um CPL, de modo a atender restrições de projeto 
relativas à massa estrutural, controle de temperatura c capacidade 
para transportar calor na potência de até 45 W. Os resultados 
obtidos demonstram a possibilidade de utilização de uma placa de 
alumínio, de espessura 1 mm e com uma área efetiva de troca de 
calor de pelo menos 0,176 m2

. Por medida de segurança, áreas 
menores não são recomendadas por implicarem na necessidade de 
se optar por uma maior temperatura de operação do CPL e, 
portanto, numa maior pressão de saturação para a amônia como 
fluido térmico. A espessura da placa e a configuração adotada 
para a serpentina do condensador exercem pouca influência na 
capacidade de transporte de calor. 

A capacidade térmica é limitada em 45 W devido 
principalmente ao tamanho da placa radiadora. Potências maiores 
são possíveis, uma vez que o limite capilar não foi alcançado. No 
caso, usando-se bombas capilares constituídas por estruturas 
porosas de níquel sinterizado, pode-se esperar potências muito 
superiores a 50 W, usando amônia como fluido de trabalho. 

Resultados demonstram também a possibilidade de operar o 
CPL na ausência de reservatório, isto é, no modo de operação a 
condutância constante. Entretanto, em tal modo de operação, 
perde-se a possibilidade real de controlar o processo de partida e 
a temperatura de operação do CPL. De qualquer modo, desde que 
possível, a opção por um CPL desprovido de reservatório se 
constitui numa alternativa interessante, uma vez que se estaria 
reduzindo a massa total a ser eventualmente embarcada no 
satélite. 

Resultados satisfatórios foram obtidos para o caso do 
radiador ser acoplado ao CPL de escala reduzida, previsto para 
ser embarcado no satélite franco-brasileiro, para a realização de 
testes em condições de microgravidade. Dados experimentais 
serão oportunamente levantados em laboratório e em condições 
de microgravidade para corroboração de resultados. 
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ABSTRACT 

A theoretical model is presented for calculus and analysis of 
the heat transfer of a radiator plate connected to a c a pi llary 
pumped loop. The thermal behavior of the radiator plate is 
analyzed taking into account design restrictions, temperature 
control and the required heat load to be removed from satellites. 
A complementary analysis is extended to a case of a small scale 
capillary pumped loop, scheduled to be tested under microgravity 
conditions. 
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ANEXO 

Descrição do CPL: Na sua forma mais simples, o CPL consiste de 
apenas um evaporador, um condensador e tubos para transporte 
do líquido e do vapor. Líquido se desloca do condensador para o 
evaporador por ação capilar. A opção pela instalação de um 
reservatório torna a operação do CPL mais flexível às variações 
de carga térmica, tanto no evaporador como no próprio 
condensador. De acordo com a carga térmica aplicada, o 
inventário de líquido no interior do circuito é automaticamente 
ajustado, de modo a manter aproximadamente constante a 
temperatura desejada de operação (Bazzo e Colle, 1995). 
Amônia, Freon li e acetona têm sido freqüentemente utilizados 
como fluido térmico. A capacidade de bombeamento depende das 
propriedades físicas do fluido de trabalho e do tipo de estrutura 
capilar. 

Bomba Capilar: Na Figura 10 é mostrado o esquema de uma 
bomba capilar de elemento poroso, com capacidade de 
bombeamento capilar esperada de até 5 kPa. A bomba capilar 
consiste de um elemento tubular de níquel sinterizado, inserido 
em um tubo de alumínio axialmente ranhurado. Líquido se 
desloca radialmente do centro até a interface com a parede interna 
do tubo de alumínio, onde estão as ranhuras. O vapor gerado se 
desloca pelas ranhuras axiais, no sentido da linha de vapor, de 
volta para o condensador. Trabalhos estão sendo conduzidos no 
Laboratório de Materiais da UFSC. na expectativa de se obter 
elementos porosos, com tamanho de poros distribuídos na faixa 
de 3 a I O Jlm, que apresentem capacidades de bombeamento 
ainda maiores e, portanto, bombas capilares que apresentem 
maior capacidade de transferência de calor. 

Elemento 
poroso 

Ranhuras 

Tubo 
ranhurado 

1} 

Líquido frio 

Figura I O- Esquema de uma bomba capilar constituída 
por estrutura capilar de material poroso. 
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SUMARIO 

O comportamento térmico do fluido de trabalho 110 interior do canal de alimentação de bombas capilares é 
analisado. Um modelo matemático foi desenvolvido para simular o processo de transferência de calor e 
determinar a temperatura de subresfriamelllo desejada, de maneira que não ocorra fonnação de bolhas de 
vapor 110 interior do canal de alimentação. Cálculos realizados demonstram a necessidade de subresfriamento 
com diferenças superiores a 30 "C, relativamente à temperatura de satllração do fluido ténnico. 

INTRODUCÃO 

Bombas capilares são dispositivos de troca de calor de dupla 
fase, utilizados em circuitos de transferência de calor, com a 
finalidade de controlar termicamente componentes cletrônicos em 
satélites, sondas espaciais ou estações orbitais. Na sua forma mais 
simples, um circuito de bomba capilar (CPL - Capillary Pumped 
Loop) é constituído por um cvaporador, um condensador, um 
reservatório c linhas para transporte de líquido c de vapor (Ku, 1993). 
Amônia, acetona e Freon ll têm sido utilizados como fluido de 
trabalho. A bomba capilar se constitui no elemento mais importante 
do CPL c fica sempre localizado no cvaporador. Um CPL não 
necessita de bomba mecânica. O fluido de trabalho é bombeado por 
força das tensões superficiais desenvolvidas por paredes finamente 
ranhuradas ou por material poroso localizado na bomba capilar. A 
capacidade de bombeamento depende das propriedades físicas do 
fluido de trabalho e da estrutura capilar. Pesquisas vêm sendo 
realizadas no sentido de solucionar problemas relacionados à partida, 
à presença de bolhas de vapor no canal de líquido, à presença de 
gases não condensáveis e à capacidade de recuperação de bombas 
capilares cm situação de colapso. Trabalhos mais recentes, 
publicados por Antoniuk (1995) , Ku and Hoang ( 1997) e por outros 
pesquisadores, têm relatado diversos destes problemas em estruturas 
capilares formadas por elementos porosos. Da mesma forma. 
problemas têm sido identificados em trabalhos relacionados com 
ranhuras circunferenciais (Bazzo, 1996; Teles, 1996). 

Bombas capilares de elementos porosos têm a vantagem de 
proporcionar capacidades de bombeamento maiores. Nessas condições, 
pode-se operar o CPL com perdas de carga superiores a 3 ·kPa (Ku, 
1993). Por outro lado, estruturas porosas oferecem difiCuldades de 
partida e são relativamente sensíveis à presença de bolhas 'de vapor ou 
de gases não condensáveis. Embora bombas capilares de ranhura<; 
circunferenciais apresentem menores capacidades para bombeamento 
do t1uido térmico, ela~ se apresentam como uma alternativa viável para 
aplicação em casos onde as perdas de carga não sejam superiores a 2 
kPa. Em contrapartida, elas são menos suceptíveis à presença de bolha-; 
ou de gases não condensáveis. Adicionalmente, oferecem maior 
segurança no processo de partida e possibilidade de recuperação da 
bomba capilar numa eventual situação de colapso, sem a necessidade 
de desligar o equipamento. 

Em todos os casos, a presença de bolhas de vapor na linha de 
líquido não é desejável, pois pode interferir no processo de 
bombeamento capilar, reduzindo a capacidade de transporte de calor do 

sistema, podendo mesmo bloquear a circulação do fluido de trabalho. O 
bloqueio de líquido provoca a secagem das ranhuras ou material poroso 
e, consequentemente, conduz o sistema ao colapso (dryout). 

A formação das bolhas de vapor no canal de líquido está 
geralmente relacionada com a fuga de calor através das paredes 
da bomba capilar. No presente trabalho, o problema de 
transferência de calor é abordado de modo a analisar o 
comportamento térmico de diferentes configurações para bombas 
capilares de ranhuras circunferenciais. Pretende-se calcular qual é 
esta ruga de calor, e com ela estimar a distribuição de 
temperaturas do fluido no interior do canal de líquido. Com base 
nesses resultados, deseja-se encontrar a temperatura de 
subrcsfriamento requerida para evitar o surgimento de bolhas de 
vapor já no interior do canal de alimentação. Com esse objetivo, 
cálculos foram realizados, adotando-se modelo matemático 
unidimensional para o canal de líquido e bidimensional para a 
parede da bomba capilar. Embora o trabalho esteja voltado para o 
caso particul ar de ranhuras circunferenciais, o procedimento de 
cálculo pode ser igualmente aplicado para bombas capilares de 
estruturas porosas. 
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BOMBA CAPILAR 

Calor 
Canal de .O. 

Ranhura 
circunferencial 

Figura l- Estrutura interna da bomba capilar mostrada em corte 
transversal e em corte longitudinal. 

Na Figura I é mostrado um esquema da estrutura interna da 
bomba capilar analisada. Ela consiste de um tubo de alumínio, 

com ranhuras internas circunferenciais de largura 33 J.!m, 
diâmetro interno de 16 mm e comprimento útil de 60 mm. 
Líquido é bombeado do condensador por ação capilar das 



ranhuras circunferenciais. Um perfil retangular de aço inoxidável 
(inserto) é utilizado para separar o canal de alimentação de 
líquido do canal de vapor. O perfil é cuidadosamente instalado de 
modo a evitar a presença de interstícios na interface com a parede 
ranhurada do tubo. A presença de interstícios não é desejada, pois 
pode reduzir sensivelmente a capacidade de bombeamento capilar 
das ranhuras circunferenciais. Nas extremidades do tubo são 
colocados dois tampões de Teflon, com a finalidade de impedir a 
passagem de vapor para o canal de líquido e vice-versa. A 
presença de bolhas de vapor pode ser uma conseqüência da 
existência desses interstícios, como também pode ser uma 
conseqüência da fuga de calor da parede do tubo para o canal de 
alimentação de líquido. Na realidade, líquido entra na bomba 
capilar subresfriado e se aquece durante o escoamento, podendo 
atingir o estado de saturação com a conseqüente formação de 
bolhas. O problema da fuga de calor é aqui abordado, de modo a 
calcular a temperatura desejada para subresfriamento do líquido, 
para diferentes posições do perfil no interior da bomba capilar. A 
Figura 2 mostra a posição do perfil, como função do ângulo <j>. 

Três posições distintas serão consideradas:<!>= !5°, <j> = 30° e <j> = 
45° 

Calor • Vapor 

inoxi 

<!> 

circunferencial 
ui do 

Figura 2- Posição do perfil dentro da bomba capilar. 

FORMULA CÃO DO PROBLEMA 

O problema de transferência de calor se fundamenta na 
determinação da distribuição de temperaturas no interior do canal 
de alimentação de líquido, com o objetivo de calcular a 
temperatura requerida de subresfriamento para diferentes 
configurações da bomba capilar. De acordo com a Figura 3, 
admitindo-se como hipótese uma distribuição de temperaturas 
unidimensional, a equação que governa o problema é 

d 2T~x) _ dT(x) .~.(~-~ j+_I_.Qc(x) =O 
dx- dx a L) k.A 

" sujeita às seguintes condições de contorno: 

1
T(L) = Tsat 

dT(O) =O 
dx 

onde T(x) =Temperatura do líquido (0C) 
T,., =Temperatura de saturação ( 1C) 

a= _k_ = Difusividadc térmica (m2/s) 
p.cp 

k =Condutividade térmica do fluido (W/m 11C) 
p = Massa específica do fluido (kg/m3

) 

cp =Calor específico do fluido (1/kg °C) 

(I) 

(2) 
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u 1 =Velocidade de entrada no canal de líquido (m/s) 
L= Comprimento do canal de líquido (m) 
A = Área transversal do canal de líquido (m2

) 

Qc(x) =Calor transferido para o canal de líquido (W) 

Na Eq. I, o primeiro termo representa o efeito difusivo, o 
segundo termo representa o efeito convectivo c o terceiro termo 
representa o calor transferido da parede do tubo para o canal de 
líquido. Uma análise da ordem de grandeza dos termos 
difusivo/convectivo da Eq. I revela urna proporção que varia 
entre I :600 e I :3000, mesmo para o caso cm estudo cm que as 
velocidades do líquido são relativamente pequenas, entre 2 e 9 
mmls (15 ::; <1> ::; 451

\ para carga térmica de 125 W. O valor de 
125 W corresponde ao limite capilar da bomba, assumindo-se que 
a estrutura capilar seja constituída por ranhuras retangulares de 
33 ~rn e que arnônia seja escolhida corno lluido de trabalho 
(Bazzo, 1996). Nessas condições, desprezando-se o efeito 
difusivo, o problema se reduz para 

( x )(dT(x)) I -pcp.u 1. 1-L ---;;;- +AQc(x)=Ü (3) 

sujeita à seguinte condição de contorno: 

T(O)=Tt (4) 

onde T 1 representa a temperatura de subresfriamento do líquido 
na entrada da bomba capilar. O valor correspondente à Q,(x) é 
calculado com base no modelo bidimensional mostrado em anexo 
(Santos et ai., 199R). A velocidade do líquido u 1 é calculada com 
base na equação 

I Q, 
Ut = --· 

p · A h fg + cp · (T5a1 -TI ) 
(5) 

onde Q, representa o calor aplicado na bomba capilar e h1g o calor 
latente do lluido de trabalho na temperatura de saturação T,.,. 
Assume-se que a vazão rnássica de líquido caia linearmente para 
zero na extremidade oposta da bomba capilar. Isto é, que o calor 
Q, seja uniformemente distribuído na superfície do tubo e que a 
vazão do líquido bombeado seja constante ao longo do 
comprimento da bomba capilar. 

~i T"'~ ~4~ '- :-~ * <~., ... , 
~~ôx _.J 

L - -· -I. \-----

~ril cp T Q, 
t 

IÍ1 cp TI x 
qxA I,• 

rii êp TI y 

X~ qx A 1-· . ~ z X X,. 

Figura 3- Volume de controle para o canal de líquido. 



SOLUÇÃO NUMÉRICA E RESULTADOS 

Resultados teóricos são apresentados para amônia c acetona 
como fluidos de trabalho, para as diferentes posições do perfil no 
interior da bomba capilar. O problema é resolvido numericamente 
seguindo um processo de marcha, que consiste na solução 
simultânea do processo de transferência de calor na parede da 
bomba capilar (ver Anexo), com o processo de aquecimento do 
líquido no canal de alimentação, de acordo com a Eq. 3. No caso, 
o processo de marcha consiste cm dividir o canal de líquido em 
" n" células, admitindo-se que a temperatura se mantenha 
constante ao longo de cada célula. O problema é resolvido para 
uma temperatura de saturação e para uma carga térmica 
previamente definida para o CPL. Para todos os casos, assume-se 
que a temperatura de saturação seja de I O 0C. Partindo-se de um 
valor arbitrado para a temperatura de subresfriamento T~o calcula­
se o calor transferido para o canal de líquido na primeira célula 
Q"', para com esse valor calcular a temperatura do líquido na 
célula seguinte T 2. O procedimento se repete para as células 
seguintes, mas tendo-se em conta que a massa diminui, na medida 
em que o líquido avança no canal. Tal redução se deve ao fato de 
que líquido se distribui ao longo das ranhuras circunfcrenciais por 
ação capilar. 

O problema é resolvido no sentido de encontrar uma 
temperatura T 1 tal que o valor calculado para T" seja menor que 
T ,,,. Nessa condição, garante-se ausência absoluta de bolhas de 
vapor no interi or do canal de alimcntaç·ão, que é o objct ivo deste 
trabalho. 

A Figura 4 mostra resultados relativos ao f1uxo de calor Oc. 
assumindo-se diferentes temperaturas de subrcsfriamento T 1 c 
admitindo-se amónia , na temperatura de operação T,,, = 10 °C, 
como f1uido de trabalho. A curva correspondente a Q, representa 
o calor sensível total requerido para aquecimento do líquido 
desde a temperatura T 1 até T,at· calculado por 

(6) 

As curvas correspondentes a Oc representam o calor total 
transferido da parede do tubo dirctamentc para o canal de líquido, 
para todas as três configurações citadas ( <)> = 15°, <)> = 30° c <)> = 
45°). Isto é, Oc representa a soma de todas as parcelas 
correspondentes à fuga de calor, calculada pela equação 

n 

Oc = L0ci (7) 

)0~·· · 0. 

~ 20 -·-·-..... 100 
o - .... -...... _ 
'" 45 ° u 

lO 

Figura 4- Comparação entre Q, e Oc para diversas posições do 

perfil (<)> = 15°, <)> = 30° c<)>= 451
\ 
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Na Eq. 1, os valores correspondentes a Qd são obtidos 
calculando-se o calor transferido da parede do tubo para o canal 
de líquido, passo a passo, ap licando-se o modelo bidimensional 
apresentado em anexo. O escoamento no interior do canal é 
laminar. O aumento signiticativo de Oc para temperaturas T 1 

próximas de T""' se justitica porque na presença de bolhas de 
vapor, o coeficiente de transferência de calor é alterado para 
valores significativamente menores, de 370 para 6000 W/m2K no 
caso de amônia e de 130 para 2000 W/m2K no caso de acetona 
(lncropera and Witt, 1998; Wirsch and Thomas, 1996). 

Ainda, de acordo com a Fi gura 4, observa-se que para T 1 < -

20°C, para qualquer<)>, Qc < Q, e que um maior valor de<)> implica 
em menor calor transferido Qc. Em outras palavras, um maior 
valor para <)> , implica em menor área transversal do canal de 
líquido, maiores velocidades e menor aumento da temperatura do 

tluido. Consequentemente, maior valor de <)> implica em menor 
possibilidade de formação de bolhas no interior do canal. 

A Figura 5 mostra a distribuição de temperatura no interior do 

canal para <)> = 45° Novamente, assume-se a potência de 125 W e 
diferentes temperaturas de subresfriamento na entrada da bomba 
capilar. Para todos os casos analisados e para qualquer T" observa­
se que a temperatura no interior do canal de líquido atinge a 
temperatura de saturação T"11 • Embora a temperatura do líquido 
atinja Ts:n• convém observar que o calor sensível Q, não representa 
o calor sensível efetivamente absorvido no interior do canal (ver 
Figura 6). No caso, Osc representa o calor sensível efetivamente 
absorvido no canal c pode ser calculado pela equação 

n 

Osc =LP Uj A cp·(Ti+I-Ti) (8) 

100 

t 125W 
50 

o tjl =45° 
~ 
::l ,sr 
o 
-o 
e 
::l e -50 <!) 
0.. 

E 
"' E-

-100 
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 

x/L 

Figura 5- Distribuição de temperatura no interior do canal; para 
amónia, 125 W e <)> = 45°. 

Considerando-se os casos cm que O,c < Q, (ver Figura 6), é 
pe11incntc afirmar que parte do calor sensível é fornecido ao 
líquido quando este JÚ se encontra nas ranhuras circunferenciais 
do canal de vapor. Observa-se também que Oc < Q". para 
temperaturas de subresfriamento menores do que -20°C, dando a 
entender que nessas condições não há formação de bolhas no 
canal de líquido . Isso nem sempre é verdadeiro, pois resultados 
mostram que a temperatura no tina! do canal atinge T,a1 (ver 

Figura 5). O mesmo comportamento foi notado para<)>= 15° e<)>= 
30°. Desde que Oc < Q,0 pode-se entretanto afirmar que bolhas de 
vapor eventualmente formad as no final do canal são eliminadas, 
na medida em que migram para a entrada da bomba capilar. Isto 
é, líquido frio proveniente do condensador resfria o líquido 
qucn!e, eliminando as bolhas de vapor. 
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Figura 6- Comparação entre Oc e Osc para$= 45° (125 W). 
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Potências menores foram também analisadas. Potências 
próximas de zero implicam em velocidades muito pequenas no 
canal de líquido. Nesse caso, cálculos mais precisos podem ser 
obtidos levando-se em conta também o efeito difusivo no canal. 
Conforme afirmado anteriormente, o efeito difusivo não foi 
considerado no presente trabalho. A Figura 7 mostra o 
comportamento térmico para uma potência de 30 W. Nessas 
condições, tendo em vista uma redução significativa da massa do 
líquido, a formação de bolhas é inevitável para qualquer T 1, pois 
Oc > Osc· Para potências próximas de zero, haveria uma fuga de 
calor ainda considerável para o canal de líquido, uma vez que a 
temperatura de saturação do vapor é mantida em I O "C. 
Consequentemente, poderão ocorrer problemas com a bomba 
capilar se o sistema operar com baixas potências. As bolhas 
formadas no canal de líquido migrarão para a tubulação à jusante, 
podendo impedir sua passagem para a bomba capilar. Nessa 
condição o CPL entra em colapso. A opção por temperaturas de 
subresfriamento ainda menores pode viabilizar o sistema, mas 
implicaria em maior investimento no condensador. 
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Figura 7- Comparação entre Oc e Osc para$= 45 11 (30 W). 

O comportamento térmico para outros fluidos de trabalho foi 
também analisado. A Figura 8 mostra as curvas correspondentes a 
Q,, Osc e Oc para o caso particular de acetona. A potênci a de 30 
W corresponde ao limite capilar para o sistema, utilizando 
acetona como fluido de trabalho. Comparando-se com a Figura 7, 
acetona apresenta melhor comportamento, uma vez que o calor 
transferido Oc é significativamente menor c da mesma ordem de 

-: · .. · 

(,()() 

Osc· Particularmente para a acetona, cálculos para potências 
maiores têm demonstrado que é possível operar o CPL sem 
formação de bolhas no canal. Isso não quer dizer que se possa 
operar o CPL para potências maiores, uma vez que nesse caso o 
valor de 30 W já corresponde ao limite capilar. Naturalmente, 
esforços podem ser implementados no sentido de viabilizar a 
fabricação de ranhuras circunferenciais que apresentem larguras 
menores do que 33 11m. para com isso possibilitar o aumento do 
limite capilar. Importante frisar também que a posição do perfil 
no interior da bomba também interfere nos limites da bomba 
capilar. Nesse caso em particular, estudos prosseguem de modo a 
correlacionar temperatura requerida de subresfriamento com a 
capacidade real de transferência de calor do CPL. 
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Figura 8- Comparação entre Oc c Osc para acetona (30 W). 

CONCLUSÃO 

O comportamento térmico do fluido de trabalho no interior do 
canal de alimentação foi analisado para diferentes configurações de 
bombas capilares de ranhuras circunfcrenciais. Um modelo 
matemático foi proposto para simular o processo de transferência 
de calor e determinar a temperatura de subresfriamento desejada, 
de maneira que não ocorra formação de bolhas de vapor no interior 
do canal de alimentação. Três configurações distintas para a bomba 
capilar foram analisadas, assumindo-se que o perfil divisor do canal 
de líquido e de vapor fosse posicionado com ângulos $ = 1511

, 3011 e 
4511

, partindo-se do centro da bomba capilar. Amônia e acetona 
foram consideradas como tluido de trabalho . 

Usando amônia como fluido de trabalho, cálculos reali zados 
para potências próximas do limite capilar (125 W) e temperatura 
de saturação na ordem de I O 11C, demonstraram a necessidade de 
subresfriamcnto do líquido bombeado do condensador, para 
temperaturas inferiores a -20 11C. 

Usando acetona, cálculos igualmente reali zados para 
potências próximas do limite capilar (30 W) e temperatura de 
saturação na ordem de I O °C, indicaram temperaturas de 
subresfriamento ainda menores, na ordem de -70 °C. Para 
potências maiores, entretanto, no caso assumindo-se também para 
acetona a potênci a de 125 W, cálculos indicaram a necessidade 
de temperaturas de subresfriamento na ordem de -1 O 11C. Isto é, a 
taxa de formação de bolhas no interior do canal diminui com o 
aumento da potência aplicada na bomba capilar. Naturalmente, 
importa frisar que a potência aplicada tem que ser compatível 
com o limite da bomba capilar. De qualquer modo, potências 
maiores sempre são possíveis, desde que esforços sejam 
implementados no sentido de viabilizar a fabricação de ranhuras 



circunferenciais que apresentem larguras ainda menores do que 

33 Jlm. 
Em todos os casos analisados, no sentido de minimi zar a 

formação de bolhas no canal de alimentação , melhores resultados 
foram obtidos, assumindo-se que o perfil fosse posicionado com 

<P = 45° Ângulos maiores de <jl proporcionam um aumenw na área 
de transferência de calor no canal de vapor, onde o coeficiente de 
transferênci a de calor é si!!nificativamente maior, da ordem de 
6000 W/m2 Além disso, há uma maior distância para o fluxo de 
calor por condução, desde a fonte de calor (ver Figura 9) até o 
canal de líquido. Alternativas de projeto estão ainda sendo 
estudadas, mas que aumentam significativamente as velocidades 
no interior do canal de líquido. Nesse caso, há que se considerar a 
influência do aumento das perdas de carga, tanto no canal de 
líquido quanto nas ranhuras circunfereneiais, sobre os limites da 
bomba capilar. 

O aprimoramento do modelo teórico proposto neste trabalho 
irá definiti vamente contribuir para a otimi zação de projctos 
relacionados com novas bombas capilares. Trabalhos 
experimentais estão programados em laborató rio no sentido de 
obter dados para comparação com os result ados teóricos, para 
acetona e para amónia como fluido de trabalho. 
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ABSTRACT 

The thermal behavior of working fluid s and existing vapor 
bubbles inside the liquid channel of capill ary pumps is analyzed . 
Depending on the inlet liquid temperatures , the amount of vapor 
bubbles inside the channel can increase, blocking the liquid tlow 
and leading the capillary pump to the dryout condition. A 
mathematical model is proposed to simulate the heat exchange 
between thc tube wall and thc liquid channel. A required sub­
cooling temperature of about 30 degrees lesser than the saturation 
temperature is found for circumferenti ally grooved capillary 
pump, using ammonia or acetone as the working fluid . 

APÊNDICE 

Solução Bidimensional para o Processo de Transferência de 
Calor na Parede da Bomba Capilar. O cálculo da taxa de 
transferência de calor para o canal de alimentação de líquido está 
diretamente relacionado com a determinação da distribuição de 
temperaturas na parede da bomba capilar. Na Figura 9 é mostrado 
o modelo físico do probl ema proposto, para determinação da 
distribuição de temperaturas na parede da bomba capilar, do fluxo 
de calo r na face interna da parede e da fuga de calor para o canal 
de alimentação. Devido à simetria do problema, apenas metade 
da bomba capilar é considerada para análise. Calor é aplicado 
uniformemente com intensidade q" sobre a superfície externa da 

bomba capil ar, na extensão r,.a.L, sendo r, o raio externo e L o 
comprimento útil do tubo. Para testes realizados em laboratório , o 

ângulo a pode representar a extensão da resistência clétrica 
responsável pela aplicação de calor sobre a bomba capilar. O 

ângulo \jl define a posição do perfil que separa o canal de líquido 

do canal de vapor. A espessura da parede é representada por 8, 
que nesse caso corresponde a I ,5 mm. Ainda na Figura 9, T,., 
representa a temperatura de saturação, hv representa o coeficiente 
de ebulição e h1 o coeficiente de convecção no canal de líquido. 
Para amóni a, assume-se como coeficiente de ebulição valores da 
ordem de 6000 W/m2K (Kreeb et ai., 1989 e Wirsch and Thomas, 
1996). Para acetona, são estimados valores da ordem de 2000 
W/m2K (lncropcra and Witt , 1992). Para o canal de líquido, 
assumindo-se escoamento laminar, são calcu lados valores para o 
coeliciente de convecção da ordem de 370 W/m2K e de 130 
W/m2K, para amônia c acetona respectivamente. 

Figura 9 - Modelo físico para solução bidimensional do problema 
de transferência de calor na parede da bomba capilar. 



A partir do modelo físico mostrado na Figura 9, o problema 
de transferência de calor é resolvido para a condição de regime 
permanente. Desconsiderando o efeito de condução axial do tubo 
e assumindo-se um modelo bidimensional em coordenadas 
polares para a equação da energia, tem-se 

.!.~(r aT )+_J__(a'T J= 0 
r ar ar r' a8 2 

sujeita às seguintes condições de contorno: 

aT (r 0) =0 
a8 ' 

aT 
-(r,rc)=O 
a8 

k aT " 8 {q": 0<8 < o: -(ri +u, )= 
ar O; o:<8<n 

aT {h v (T(ri , 8)- Tsat v); 
k-(rj,8)= 

ar h 1 (T(ri , 8)- Tsatd; 

0<8<\jl 

1j1<8<n 

(9) 

(I 0) 

()02 
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RESUMO 

O presente estudo objetivou a análise da literatura aberta referente à transferência de calor através do 
mecanismo da ebulição nucleada, para reji·igerantes halogenados e suas misturas com óleo de lubrificação. 
Foram verificados dois tipos básicos de correlações.· as estritamente empíricas, baseadas na correlação de 
dados experimentais, e as semi-empíricas, tendo o suporte de modelos físicos e ajustadas através de 
coeficientes experimentais. Como regra geral, as correlações apresentaram elevadas discrepâncias entre si. 
Este resultado reflete a grande faixa de condições experimentais utilizadas como referência pelos autores. 
Tendência similar foi verificada para misturas refi'igerante/óleo. Assim, conclui-se a necessidade de novas 
pesquisas em ebulição nucleada relativas a estes componentes. 

INTRODUÇÃO 

A transferência de calor associada à ebulição nucleada é 
encontrada em inúmeras aplicações científicas e industriais. Uma 
delas está relacionada aos resfriadores de água do tipo centrífugo. 
os quais apresentam evaporadorcs inundados, operando com água 
circulando no interior de tubos metálicos e refrigerante 
evaporando do lado externo através do mecanismo da ebulição 
nucleada. Durante a fase de projeto do cvaporador. a avaliação 
precisa do coeficiente de transferência de calor é importante no 
sentido de propiciar um equipamento do tamanho c desempenho 
adequados à particular aplicação. No entanto. a predição do 
coeficiente de transferência de calor é dificiL devido a 
complexidade do fenômeno e ao número elevado de variáveis que 
o influenciam, tais como, pressão, propriedades de transporte do 
refrigerante, condições da supcrficic, temperatura de ebulição. 
impurezas. etc. 

Geralmente os circuitos frigoríficos. no qual os evaporadores 
estão inseridos, incorporam um compressor. equipamento que 
apresenta partes móveis, que necessitam de lubrificação. Devido 
às características construtivas. o óleo de lubrificação entra cm 
contato com o refrigerante, sendo mecanicamente arrastado até o 
condensador. Dali, como o óleo é solúvel na fase líquida do 
refrigerante, é transportado ao evaporador onde se deposita em 
virtude da evaporação do refrigerante. A adição deste óleo 
lubrificante. pode alterar drasticamente o desempenho do 
evaporador, pelo seu efeito no coeficiente de transferência de 
calor. 

Dentro deste contexto. o presente trabalho visou o estudo 
comparativo de algumas correlações da literatura aberta para 
determinação do coeficiente de transferência de calor .. tanto para 
fluidos puros. aplicadas a refrigerantes halogenados, como para 
misturas refrigerante-óleo de lubrificação. 

CORRELACÜES REFRIGERANTES PUROS 

A determinação do coeficiente de transferência de calor para 
fluidos puros envolve procedimentos que podem ser classificados 
em dois tipos básicos: empíricos e scmi-empíricos. O primeiro é 
baseado estritamente cm correlações de resultados experimentais. 
Já os modelos scmi-cmpíricos são baseados cm modelos fisicos 
elaborados segundo a ótica fenomenológica do autor c ajustados 
por intermédio de resultados experimentais. 

603 

Correlações Empíricas 
As correlações empíricas são resultado de análises de 

regressão sobre um grande número de dados. Tais correlações, 
embora não sejam baseadas em modelos fisicos. apresentam uma 
boa precisão, podendo ser consideradas genéricas. 

Stephan e Abdelsalan ( 1978) considerando a dificuldade na 
determinação dos fenômenos fisicos que regem a transferência de 
calor em ebulição nuclcada, propuseram um modelo estritamente 
empírico. baseado cm um banco de dados, composto por diferentes 
fluidos que. devido às suas características, foram divididos cm 4 
grupos: água, hidrocarbonetos. fluídos criogênicos c refrigerantes 
halogenados. Os autores utilizaram o princípio de que o processo de 
transferência de calor é caracterizado por um determinado número 
de propriedades de transporte. Estas influenciam variáveis tais 
como: número de cavidades ativas. freqüência de desprendimento de 
bolhas. energia necessária para o crescimento da bolha e grau de 
agitação do líquido junto a parede. Construíram, assim, produtos de 
grupos adimensionais, escolhendo os mais característicos para cada 
grupo de substâncias. Através de uma análise de regressão do 
banco de dados obtiveram a seguinte equação, específica para 
refrigerantes halogenados: 

Nu= 207. í% .dh 10.745 .( !!.!:_ ]0.581 .( :J...l533. Rpo.l33 

k1 Tw, l Pt la, ) 
\ 

(I) 

[ 
2. cr ]X 

onde dh = 0,146 f3 (p ) 
g· ,-p,. 

(2) 

É interessante destacar que o diâmetro de desprendimento de 
bolhas. dh. adotado por Stephan e Abdelsalan é uma ordem de 
grandeza inferior ao proposto por Fritz e Ende apud Colher 
( 1981) c comumente utilizado nas correlações. 

Coo per ( 1984) observou que as correlações geralmente são 
baseadas cm produtos de propriedades de transporte. Analisando 
as propriedades fisicas e de transporte da água, baseado na '·lei 
dos estados correspondentes··. verificou ser possível predize-las 
através de funções compostas somente por propriedades 
reduzidas. Confirmando a possibilidade de desenvolvimento de 
uma correlação que não envolva um modelo fisico do fenômeno 
de ebulição nucleada. mas a natureza das propriedades de 



transporte à temperatura de saturação. Através de análise de 
regressão linear aplicada à um banco de dados, Cooper 
desenvolveu a seguinte correlação para o coeficiente de 
transferência de calor: 

h _ o, I2-0,2logRp ( I )-0.35 M -D,5 5)·Pr ·- ogpr · (3) 

(%f7 
Para superficies cilíndricas de cobre, Cooper sugere multiplicar o 
membro da direita por 1,7. 

Gorenflo et ai. (1994) desenvolveram uma correlação para 
o coeficiente de transferência de calor em termos das 
influências re lati vas da pressão de saturação, F,, do fluxo de 
calor, F,i' e do superaquecimento da parede, Fw. conforme a 
seguinte equação: 

h 
-=F F ho P q · F,.. (4) 

h0 corresponde a um valor de referência para o coeficiente de 
transferência de calor segundo norma ISO 4287/01:1984. 
determinada para um tubo de cobre com rugosidade média 

Rp0=0,4p.m, pressão de referência de Pro=O,l, e fluxo de calor de 
20 kW/m2 Alguns valores de h11 são apresentados na Tabela I. 
Gorenflo et ai dividiram os efeitos de parede em duas partes: uma 
resultante das propriedades do material, F,..,. e a outra da 
rugosidade. F.,.r. tàzendo com que os efeitos globais de superficie 
possam ser determinados através do produto destes dois fatores. 

Tabela 1- Valores referenciais de h11, Gorenflo et ai 

Fluido 11 11 (Wim2.K2 Fluido /111 (Wim2
• K2 

R-li 2800 R-115 4200 
R-12 4000 R-123 2600 
R-13 3900 R-134a 4500 

R-1381 3500 R-152a 4000 
R-22 3900 R-226 3700 
R-23 4400 R-227 3800 

R-113 2650 RC-318 4200 
R-114 3800 R-502 3300 

Amônia 7000 Água 5600 

Segundo os autores, para pequenas variações da rugosidade, 
pressões de saturação não muito elevadas e fluxos de calor 
moderados, características das aplicações frigorificas, as seguintes 
relações podem ser aplicadas: 

F- % [ ]
" 

'1 - (%1 onde n=0,9-0,3 p?·J (5) 

(

R y-133 
F,,, = R:o J (6) 

Para a determinação dos efeitos de parede associados ao 

material , Gorenflo et al consideraram que o mecanismo de 

transferência de calor que predomina na vizinhança da cavidade é 

a condução. Deste modo, baseados em seus resultados 

experimentais, os autores admitiram que o fator associado ao 

efeito do material da parede pode ser calculado como: 
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F = w. Pw · Pw 
( 

k c )0.5 

"'"' ko · Po · Cpo 
(7) 

Correlações Semi-Empíricas 
São baseadas em modelos fisicos que representam o ponto de 

vista do autor. Tais correlações, embora se apresentem como 
generalizadas, aplicam-se muitas vezes a si tuações particulares. 
características dos dados experimentais para o qual foram 
ajustadas. Os modelos descrevem a física do processo 
parcialmente, uma vez que a transferência de calor durante a 
ebulição nucleada é resultado da ação concomitante de vários 
mecanismos. Dependendo de condições tai s como, a intensidade 
de fluxo de calor. pressão. ângulo de contato entre a superfície e o 
líquido em ebulição, sub-rcsfriamento, etc. um ou mai s 
mecanismos podem ser dominantes. Isto explica porque alguns 
modelos se ajustam perfeitamente a certas condições não são 
adequados a outras. 

Rohsenow ( 1951) desenvolveu um modelo considerando 
como mecanismo responsável pela transferência de calor. a 
agitação do fluido junto a superficie aquecida resultante do 
desprendimento c colapso das bolhas. Considerou, inicialmente, 
que o calor é transferido através de condução diretamente da 
superficie para uma camada de líquido adjacente a parede. com as 
bolhas servindo como " misturadores" . Deste modo, o autor pode 
assumir uma analogia com transferência de calor em convecção 
turbulenta forçada, correlacionando, assim, o número de Nusselt 
em termos dos números de Reynolds e Prandtl. O número de 
Reynolds. relacionando as forças de inércia e viscosas associadas 
a agitação turbulenta promovida pelas bolhas. foi referido à 
velocidade mássica média do vapor deixando a superficie e ao 
diâmetro de desprendimento da bolha, através de uma relação cuja 
forma final é a seguinte: 

l % 
)

r 
q 0,5 " 

Cp, · llT =C,r· _ A_ _ cr . f.l 1 ·Cp1 

""' . h,. f.lt [g (p,- p,.J ( k, J (lO) 

Os valores r e s foram experimentalmente correlacionados. 

obtendo-se r=0,33 e s = / .7 para a maioria dos líquidos. com 

exceção da água, para a qual os valores que proporcionaram 

melhores resultados foram s= I ,O c r=O, 33. O coeficiente C.r é 

função das características do par superfície/líquido, onde o ângulo 

de contato f3 é um de seus fatores determinantes. Para a água em 

superfície de cobre lisa obteve-se C.,r=O,()J 3. O expoente r 

também é função da combinação liquido e superficie, 

incorporando características como material e tipo de acabamento 

da superfície. Já o expoente s. segundo o autor, é função somente 

do tipo de acabamento, podendo variar entre 0.8 e 2.0. Vachon et 

ai ( 1968), obtiveram experimentalmente o coeficiente C,1 e o 

expoente r para várias combinações de características de 

acabamento. composição da superfície aquecida e líquido em 

ebulição. 

O modelo elaborado por Nishikawa e Fujita ( 1977) considera 

como fator responsável pela transferência de calor a grande 

agitação do líquido junto a superftcie aquecida induzida pela 

elevada densidade de cavidades ativas. Este model o baseia-se na 

analogia entre convecção natural e ebulição nucleada, permitindo 

aos autores escrever o coeficiente de transferência de calor, dado 

em termos do número de Nussclt, como função dos números 

adimensionais de Grashoff e Prandtl. Devido às diferentes 

características fi sicas entre os mecanismos de ebulição nucleada e 

convecção natural , os autores adotaram uma definição livre do 



número de Grashoff, relacionando os efeitos viscosos e de 

ernpuxo. Os efeitos de empuxo foram caracterizados por fatores 

tai s como: densidade de cavidades ativas, diâmetro médio de 

desprendimento de bolhas e velocidade média de ascensão das 

bolhas. Através de dados experimentais, os autores constataram 

que Nu" · (8/ L)= cons tante , onde 8 é a espessura da camada limite 

térmica e L o comprimento característico. Com base neste 

resultado, e cm virtude da constante apresentar dois valores 

distintos, os autores dividiram o regime de ebulição nucleada 

plenamente desenvolvida em duas regiões, denominadas 

arbitrariamente de regime de ebulição nucleada laminar e regime 

de ebulição nucleada turbulenta. A transição entre os regimes fica 

caracterizada pela mudança no coeficiente angular da curva do 

número de Nusset versus 8/L, caracterizada através de resultados 

experimentais pelos autores como função exclusiva do 

comprimento característico, L, c determinada através da seguinte 

equação: 

Nu, = 4,71 105 . I} (II) 

Semelhante ao fator de superficie de Rohsenow, os autores 
propuseram um fator de nucleação, /ç, função da combinação 
líquido c superficie, o qual é determinado experimentalmente e 
descreve as características de nucleação da superficie aquecida. 
Para a água em ebulição em uma superficie limpa e lisa, tem-se 
/ ç =I. Para pressões diferentes da atmosférica, os autores 
incorporaram um fator de pressão, conforme indicado abaixo: 

f =(-p-)0.7. 1+ 3 -(p,f 

p Parm (p ;; )J 1 +3· ufm . 
P"nt 

( 12) 

onde Pcnt e Purm são, respectivamente, a pressão crítica e a pressão 

atmosférica normal. Tal fator permitiria explicar a variação na 

taxa de cresc imento da bolha com o aumento da pressão, atribuída 

à diminuição da tensão superficial, reduzindo, desta forma, a 

energia necessária ao cresc imento da bolha. Ao contrário de 

Cooper e Gorenflo et ai, os autores não verificaram uma interação 

explícita entre a pressão e as características 

Finalmente, o coeficiente de transferência de 

de superficie. 

calor, dado em 

termos do número de Nusselt, pode ser determinado através das 

seguintes equações: 

Nu= 6,24 (rç · f " ·X J/3 
Nu$ Nu, ( 13) 

Nu = 0.66 · c 215 
· (rç · /p · X f1 5 Nu ;:>: Nu, ( 14) 

onde: X =(0,284 ·10-9
. _cp,· PT · g )
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·(!!... ) L312 . · (15) 
k1 · a · h1,, · p,. A 

Mikic e Rohsenow ( 1969) propuseram um modelo segundo o 
qual o fluxo de calor na superficie aquecida é resultante da 
superposição de efeitos associados à Convecção Natural e à 
Ebulição Nucleada propriamente dita. As bolhas, ao deixarem a 
superficie aquecida, promovem a migração de líquido frio para a 
superfície. Como resultado, a transferência de calor se dá através 
da condução transitória da supcrficie para a camada de líquido 
frio. Utilizou-se o modelo de Han e Griffith (1965) para 

determinar a área de influência da bolha, igual a Jr · dl . O modelo 

admite que não haja interação entre regiões de intluência das 
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bolhas. Nestas, assumiu-s-: o mecanismo J e cumluçào pura entre a 
superficie e o líquido, modelada como um corpo semi-infinito. A 
condução transi tória através da camada de líquido frio permitiu 
determinar o !luxo de calor associado à ebulição nucleada 
propriamente dita através da seguinte equação: 

( 16) 

onde: 

kl/1 17/8 én-23/8) (m-1 5/8) 
m+1 I · Pt · h• · p,, 

rp = Pt . ((p, _ Pv )]9/8 . a(m+11/8) . rJ:;;-1 5/8) 

e 

O !luxo de calor total na superficie aquecida foi expresso por: 

( 17) 

Onde q m/ Ac11 é a componente do !luxo de calor devido à 

Convecção Natural, a qual, para !luxos de calor el evados, pode ser 
desprezada, podendo ser avaliada como indicado a seguir: 

• Para regime laminar, 105 < Ra < 2 10 7 

Ra = Yt g . !lT A!/,2 
a1 ·v1 

q·;; ·[r' g·!lT5·al11/4 m =0,54·p1 ·Cp1 A," ~A V/lcn ·Vt 

• para regime turbulento, 2 ·10 5 < Ra < 3 ·1010 

( 18) 

( 19) 

(20) 

O maior problema com relação ao modelo de Mikic e 

Rohsenow está relacionado à dificuldade na determinação dos 

coeficientes m, C" C1, C3 e r,., os quais envolvem resultados 

experimentai e são funções de parâmetros como: característica de 

superficie, líquido em ebulição, !luxo de calor e ângulo de 

contato, limitando sua utilização a explorações acadêmicas. 

Foster e Zuber (1955) desenvolveram um modelo baseado na 

micro-convecção como principal mecanismo responsável pela 

transferência de calor na supcrficie aquecida. Este mecanismo 

consiste na remoção de calor através da convecção forçada 

promovida pelo movimento de expansão da bolha. Os autores 

definiram o coeficiente de transferência de calor em termos dos 

parâmetros adimensionais típicos da convecção Nu, Re e Pr. 
Evidentemente, definiu-se o número de Prandtl em termos das 

propriedades do liquido. Para o cálculo do número de Reynolds, 

admitiu-se como dimensão característica o diâmetro instantâneo 

da bolha. A velocidade característica do líquido foi determinada 

como função da velocidade de crescimento da bolha. Determinou­

se, assim, o número de Reynolds independente do tempo, o 

mesmo não ocorrendo para o número de Nusselt, para o qual foi 



definida uma dimensão característica modificada. A correlação 

resultante foi dada pela seguinte equação: 

% 
Pv ·h,,. 

~
'I;:; 

Pt · ' 
4 

I 

2 (J 
=C1 ·[:; ( ~]2 .!!._]){ l P .. h,. a, [;j 

l Cp~1 Pt t (2 I) 

Os expoentes r e s foram determinados através da análise de 
regressão de dados experimentais. resultando iguais a 5/8 e 
113 respectivamente Para o coeficiente C, obteve-se o valor 
0,00 I 5, avaliado para a água a pressões variando entre I c 50 
bar. Embora a literatura não apresente um estudo sistemático. 
o coeficiente C1 é presumivelmente influenciado pelas 
condições da superfície e do líquido em ebulição, da mesma 
forma que o C,1 proposto por Rohsenow . 

H ai der e Webb (I 997) desenvolveram um modelo 
envolvendo a superposição dos efeitos de condução 
transitória. anteriormente discutido no modelo de Mikic e 
Rohsenow, e de micro-convecção no líquido. Os autores 
começaram por verificar que alguns resultados experimentais 
não são propriamente explicados pelo modelo de Mikic e 
Rohsenow. O argumento foi que aquele modelo não 
incorporava efeitos convectivos resultantes da substituição do 
vapor por líquido frio. Segundo os autores, este efeito é 
resultante da indução de vórtices locais pelo líquido no 
instante de desprendimento da bolha. do que resulta uma 
combinação de escoamentos em torno de um ponto frontal de 
estagnação, promovendo um efeito de intensificação da 
transferência de calor. Percebe-se. assim, que a cavidade age 
como um ponto de estagnação não permanente, podendo, 
através da esteira resultante do desprendimento da bolha. 
alterar a espessura da camada limite térmica. Este mecanismo 
foi denominado pelos autores como micro-convecção. 
Analogamente ao modelo de Mikic c Rohsenow, o presente 

modelo considera a área de influência da bolha igual a Jr · dl, 
mas despreza os efeitos de convecção natural nas regiões 
externas. A transferência de calor latente devido à evaporação 
da microcamada também é considerada desprezível. Assim. 
incorporando os fenômenos acima descritos, os autores 
propuseram a seguinte correlação: 

q / [ [ 1/{]Y,, 
/A= 2-~Jr ·k, Cp, f dl n t::,T 1+ 0,6:r~ c 

(22) 

O expoente, n,., e o coeficiente, c, que melhor se ajustaram 
foram: para o R-1 I, c=6,13 e n,=2,0; para o R-123, c=6,42 e 
n,=2,0. É interessante notar que o termo entre parênteses da 
Eq. (22) assume valores muito superiores à unidade, o que, 
segundo os autores, vem demostrar o reduzido efeito do 
mecanismo de condução transitória. Nessas condições, é 
possível afirmar que o mecanismo dominante é a micro­
convecção, efeito que foi desprezado no modelo de Mikic e 
Rohsenow. 

Outros mecanismos, embora não detalhados no presente 
trabalho, são também utilizados em modelamento. entre os 
quais podem ser citados: 

(1()() 

• Evaporação de uma microcamada junto à base da bolha. 
Este mecanismo baseia-se na hipótese de que as bolhas, ao 
crescerem, aprisionam uma camada de espessura muito 
reduzida de líquido junto à superfície aquecida. Nesse 
mecanismo ocorre a evaporação de líquido da microcamada e 
a condensação do vapor na parte superior da bolha. à 
semelhança de um tubo de calor (" Heat Pipe"), sendo este o 
principal mecanismo de remoção de calor da superfície 
aquecida. Exemplos de correlações que consideram este 
mecanismo seriam as de Benjamin & Balakrishnan (I 996) e 
Judd c Hwang (1976). 
• Termocapilaridade. O presente mecanismo consiste em 
escoamentos tangenciais à interface da bolha, resultantes de 
gradientes de tensão superficial. As diferenças na tensão de 
cizalhamento na interface líquido-gás, resultantes de 
gradientes de temperatura, promovem movimentos da região 
mais quente, junto a parede, para a região mais fria. 

COMPARAÇÃO ENTRE AS CORRELACÕES 

Em ebulição nuclcada plenamente desenvolvida é uma 
difícil tarefa indicar a melhor correlação para a determinação 
do coeficiente de transferência de calor. Thome ( 1996) afirma 
que, para aplicações frigoríficas, as correlações mais 
adequadas seriam as de Cooper e Gorenflo et al, sendo esta 
última a que apresenta os melhores resultados para a amônia. 
Webb e Pais (I 992 ), ao comparar com um banco de dados 
próprio as correlações de Cooper e Stephan e Abdelsalan, 
concluíram ser a primeira a mais precisa. Nesta seção foi 
elaborada uma análise comparativa dos modelos anteriormente 
estudados, em termos de refrigerantes halogenados. Esta 
análise revelou grandes discrepâncias. conforme pode ser 
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Tal comportamento pode ser resultante do fato da maioria das 
correlações, tanto empíricas como as semi-empíricas, envolverem 



coeficientes experimentais. Esses são determinados através do 
ajuste de dados para fluidos diferentes dos refrigerantes 
halogenados, conforme pode ser constatado na Tabela I. Desta 
forma, embora tenham se desenvolvido correlações complexas, 
buscando abranger o maior número possível de parâmetros, de 
uma maneira geral , elas apenas refletem as características do 
banco de dados para o qual foram desenvolvidas. É interessante 
destacar os desvios entre as correlações de Stephan e Abdelsalan 
e Haider e Webb, embora ambas tenham sido elaboradas a partir 
de um banco de dados formado exclusivamente por refrigerantes 
halogenados. 

Tabela 1- Algumas características dos modelos apresentados 

Modelos Fluídos utilizados como banco de dados 

Benjamin e 
Balakrishnan 

água, CCI4, acetona, n-hexano, n-pentano 

Coo per 

H2, deutério, hélio II, hélio, metano, água, 
neon, N2, etano, metanol, 0 2, propano, 
etanol, n-butano, benzeno, R-22, R-21, R-13 , 
R-12, R-11 , SF6, R-1381 , R-115. R-114, R-
226, R-113 , RC-318 

Foster e Zuber Água, etanol, n-pentano, benzeno 

Haider e Webb R-li e R-123 

Mikic e Rohsenow n-pentano, álcool etílico, água, benzeno 

Ni shikawa e 
Fujita 

água, benzeno, etanol, metano, propano, n­
butano, CCI4, n-heptano 

Rohsenow H20, CCI4, benzeno. n-pentano. álcool 
etílico, álcool isopropilico, álcool n-butilico 

Stephan c 
Abdelsalan 

R-11, R-114, R-12, R-22, R- 113, R-21 , RC-
3 18, propano, n-butano, C02 

MISTURAS REFRIGERANTE-ÓLEO DE LUBRIFICACÀO 

A literatura aberta apresenta algumas correlações para o 
cá lculo do coeficiente de transferência de calor na ebulição 
nucleada de misturas compostas por refrigerante e óleo de 
lubrificação, válidas para concentrações superiores a 3%. 
Para concentrações inferiores, podem ser utilizadas 
correlações para refrigerantes puros. Estas correlações, 
geralmente. exigem a determinação das propriedades físicas 
da mi stura. as quais não são tabeladas e são de difícil 
determinação. Esse aspecto é agravado pelo recente 
surgimento de novos refrigerantes e óleos lubrificantes. As 
correlações usualmente não incorporam um mecanismo 
físico claro cm suas concepções e, de forma análoga às 
desenvolvidas para refrigerantes puros, adequam-se . às 
condições experimentais para as quais foram desenvolvidas. 
No caso de mi sturas refri gerante/óleo, estas condições são 
mais restritas. Chongrungreong e Sauer ( 1980 ), de forma 
análoga a Stephan e Abdelsalan, através de uma análise de 
regressão aplicada à dados experimentais, desenvolveram as 
seguintes equações: 

h=6.17· q/ ·(cl> )3,65. ~ ( 
. )0,55 ( )0,24 

. IA I 101300 
(23) 
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[ ]

0,569 % · L o,J9s 

h=0,05253· ~ ·(J.lm·Cp., J 
J.lm ·h,., k., ( )

1,695 
P :oar 

101300 

L ' ci> Pm - 0 44 ( )1.579 

( 0,01588 ) . I Pv (24) 

onde C/J1 representa a fração volumétrica de refrigerante puro e o 
índice m à mistura. 

Segundo Jensen e Jackman ( 1984), a presença de óleo reduz 
a taxa de transferência de calor em virtude de um mecanismo 
segundo o qual o crescimento da bolha se dá em virtude da 
evaporação de líquido superaquecido junto a parede. O óleo, 
sendo muito menos volátil que o refrigerante, não evapora. mas 
se espalha por toda interface líquido-vapor. Com o aumento da 
concentração de óleo na superfície da bolha, a difusão do 
refrigerante para a interface é comprometida, acabando por 
limitar sua evaporação, com a conseqüente redução na taxa de 
crescimento da bolha e da taxa de transferência de calor. Assim, 
Jensen e .J ackman sugeriram que a transferênci a de calor se dá 
como resultado de uma combinação de efeitos macroscópicos e 
microscópicos. Os primeiros, segundo os autores, poderiam ser 
representados pelo modelo de Foste r e Zuber, Eq. (2 1 ). Já. os 
efeitos microscópicos, correspondem ao mecanismo da açào do 
óleo descrito acima. Estes efeitos seriam caracterizados através 
da concentração efetiva do óleo junto a superfície da bolha 
( Weff), determinada através da seguinte equação: 

w"ff = w (1 + o,03 17 u) (25) 

onde w é a concentração em massa de óleo na mistura. 
Ajustando estes resultados a um banco de dados 

experimentais, os autores obtiveram a seguinte equação: 

A Figura 3 apresenta uma comparação entre as correlações 
apresentadas nesta seção. com alguns resultados experimentais 
obtidos por Silva ( 1989). Verifica-se resultado semelhante ao 
encontrado na comparação entre correlações para refrigerantes 
puros, caracterizado por discrepâncias. É interessante destacar 
que as Eqs. (23) e (24), logicamente, proporcionam resultados 
semelhantes, pois foram determinadas a partir de um único 
conjunto de dados experimentais. 
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Figura 3 -Comparação entre correlações para misturas 
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~ 

CONCLUSÕES 

Os resultados precedentes permitem concluir que não existe 
uma correlação generalizada, que proporcione resu ltados 
adequados para uma ampla gama de condições operacionais na 
ebulição nucleada. As correlações apresentadas se baseiam na 
concepção fen omenológica do autor. com expoentes e 
coeficientes ajustados segundo um conjunto particular de dados 
experimentais, comumente diri gido para alguma aplicação 
especifica. Tal estado de coisas enfatiza a necessidade de uma 
correlação específica para aplicações frigorificas, envolvendo, 
exclusi vamente, refrigerantes halogenados e suas misturas com 
óleo lubrificante. 

NOM ENCLATURA 

f freqüência de desprendimento 

de bolhas (1 /s) 

g aceleração gravitacional 

(m/s2
) 

h coeficiente de transferência de 

calor (W/m2 K) 

h tv entalpia de vaporização (J/kg) 

k condutividade térmica 

(W/m.K) 

M massa molecular (kg/kmol) 

n densidade de cavidades ativas 

(11m2
) 

Nu número de Nusselt 

Pr número de Prandtl 

p pressão (Pa) 

Rp rugosidade aritmética média 

()lm) 

T Temperatura (K) 

.1T superaquecimento da parede 

(T. -TmJ (K) 

REFERÊNCIAS 

0: difusividade térmica (m2/s) 

f3 angulo de contato 

p densidade (kg/m3
) 

v viscos idade cinemática (m 2/s) 
(J tensão superficial (N/m) 

r coeficiente de expansão 

volumétrica (1 /K) 

11 viscosidade dinâmica (Pa.s) 

Subscritos 

referido ao liquido 

sat relativo à saturação 

v referido ao vapor 

w relativo à parede 

Benjamin, R. J. e Balakrishnan, A. R .. 1996, .. Nucleate pool 
boiling heat transfer of pure liquids at low to moderate heat 
fluxes·· , /nt . J. Heat Mass Transfer , Yol. 39, N. 12 . pp.2495-
2504 

Chongrungrong, S. e Sauer, H. J. , 1980. ·' Nucleatc boiling 
performance of refrigerants and rcfrigcrants-oil mixturcs"" 
,Journal of f!eat Transfer, Yol. I 02, pp. 701-705 

Collier, J. G. , 1981 , Convective boiling and condensation 
2nd ed Mc.Graw-Hill lnc. 

Coo per, M. G .. 1984, ·• Heat flow rates in saturated nuclcate 
pool boiling - A wide ranging examination using reduccd 
properties"" , Advances in fleat Transfer, Yol. 16. pp. l57-238 

Fostcr. H. K. e Zuber, N., 1955. ·• Bubble dynamics and 
boiling heat transfer"" , A!Che Journal, Yol. I , N. 4, pp. 531-535 

Gorcnflo, O. et ai. , 1994, ·• Prediction of poo l boiling hcat 
transfer with new refrigerants. ln : CFC'S THE DA Y AFTER. 
Padova, spt 21-23 , pp.557-563 

Haider, S. I. e Webb, R. L. , 1997, "A transient micro­
convection model of nucleate pool boiling'', Journal of fleat 
Mass Transfer, v.40, n. l5, pp.3675-3688 

Han, C. Y. e Griffith, P .• 1965, '· The mechanism of heat 
transfer in nucleate pool boiling - parts I and II" , /nt. J. Heat 
Mass Transfer, Yol. 8, pp. 969-976 

60R 

Jensen. M. K. e Jackman, D. L. , 1984, ·• Prediction of 
nuclcate pool boiling hcat transfer coefficients of refrigerants-oil 
mi xturcs" Journal of Heat Transfer, Yol. I 06, feb. , pp.185-190 

Judd, R. L. e Hwang, K. S. , 1976, "A comprehensive model 
for nucleate pool boiling including microlaycr evaporation"" , 
Journal of Heat Transfer, nov .. pp.623-629 

Mikic, B. B. e Rohsenow, W. M., 1969, " A new correlation 
of pool-boiling data including the cffect of heating surface 
characteristics"" , l o urna/ of Heat Tranfer , may, pp.245-250 

Nishikawa, K. e Fujita, Y .. 1977. " Corrclation of nuclcate 
boiling heat transfer based on buble population dcnsity" . !nt. J. 
Heat Mass Transfer, Vol. 20. pp.233-245 

Rohsenow, W.M.. 1951. '· A method of correlating heat­
transfer data for surface boiling of liquids" , Transactions of the 
ASME, N. 48.aug .. pp.969-976 

Silva. C. L.. 1989, " Investigação experimental da ebulição 
de mistw~as refrigerante-óleo" São Paulo. Tese (Doutorado), 
Escola Politécnica da Universidade de São Paulo 

Ste:;phar.. K. e Abdelsalam, M.. 1978. "Heat-transfer 
correlations for natural convective boiling'' /nt. J. Heat Mass 
Transfer, Vol. 23. pp.73-87 

Thome, J. R .. 1996 "Boiling of ncw refrigerants: a state-of­
the-art rcv iew", lnt. J. Refrig. , Yol. 19, n . 7, pp.435-457 

Vachon. R. I. et ai. , 1968, '· Evaluation of constants for the 
Rohsenow pool-boiling correlation" Journal of Heat Transfer, 
may , pp.239-247 

Webb, R. L. c Pais, C., 1992. ·• Nuclcate poo l boiling data for 
fi ve refrigerants on plain. intcgra l-fin and enhanced tube 
gcometries" lnt. J. Heat Mass Transfer. Vol. 35, N. 8. pp.l893-
1904 

ABSTRACT 

Present study has been focu sed on a literature of heat transfer 
under nucleate boiling conditions of halocarbon rcfri gerants and 
thcir mi xturcs with lubricating oil. Two kind of correlations 
regarding thc hcat transfer mechanism have bccn found: strictly 
empirica l, based on a straight curve fittin g of experimental data. 
and scmi-empirical, based on the particular point of vicw of the 
author rcgarding thc phys ical mechani sm but still fitted with 
experimental data. As a general rule. it has been noted that 
correlations present signilicant discrepancies among each other, a 
resu lt which mostly reflects the wide range of experimental 
conditions used as a reference. A similar trend has becn observed 
with refrigerant/oil mixtures. Given the current status of 
halocarbon refrigerants for refrigeration applications, there is 
clearly a need for further research regarding the nucleate boiling 
phenomcnon rclated to those compounds. 
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RESUMO 

Este artigo apresenta o estudo de um problema de ablação transiente unidimensiona/. Adota-se uma 
abordagem entálpica para a mudança de fase para o cálculo da ablação onde o material da proteção 
térmica permanece estático e as dimensões do domínio inalteradas. O material soji-e sublimação na 
superficie e a proteção térmica é uma consequência da absorção da energia proveniente do aquecimento 
aerodinâmico pelo calor latente do material. Neste fenômeno de absorção de energia considera-se que o 
calor especifico médio leva em conta o calor latente de sublimação. O material à medida que soji-e 
ablação é substituído por uma material fictício com uma condutividade térmica suficientemente grande, de 
maneira que a temperatura do material fictício permaneça constante e igual a temperatura de sublimação, 
resultando que todo calor incidente na superficie seja conduzido até a superficie de ablação. 

INTRODUÇÃO 

Proteção por ablação tem sido utilizado como um método 
prático para aliviar o severo aquecimento aerodinâmico que se 
encontra na reentrada na atmosfera dos veículos espaciais a altas 
velocidades. O fenômeno da ablação geralmente envolve a 
sublimação ou fusão do material da superticie dos veículos. de 
modo que a grande quantidade de calor do aquecimento 
aerodinâmico seja absorvida eficientemente no calor latente para a 
mudança de fase do material, diminuindo consideravelmente o calor 
conduzido para dentro dos veículos (Arai, 1976). Considerando-se 
que o objetivo da proteção ténnica por ablação é manter a 
temperatura interna dos veículos espaciais abaixo de um certo nível 
de segurança durante a reentrada, um estudo transiente do 
comportamento ténnico dos materiais ablativos toma-se importante 
no projeto ténnico de veículos recuperáveis, tubeiras de foguetes, 
etc. (Nakahashi, 1980). A ablação também pode ser definida como 
um processo autoregulado de transferência de calor e massa, 
controlado pelo fluxo de calor incidente, onde o calor é absorvido 
com desgaste do material (Zaparoli, 1992). Além das aplicações na 
indústria aeroespaciaL a ablação segundo llogan e aL ( 1996) e 
Modest (1996) ocorre também em procedimentos médicos que 
fazem uso de laser. Para projetar com sucesso veículos de 
reentrada, é necessário minimizar peso e manter a proteção ténnica 
do veículo contra o aquecimento aerodinâmico da atmosfera. Na 
comunidade médica, laser estão sendo usados para remover 
camadas tinas de tecido morto de vítimas queimadas. · Modelos 
numéricos podem ajudar a caracterizar parâmetros do laser para 
que o tecido queimado seja removido sem significante prejuízo para 
o tecido saudável (Hogan e ai., 1996). A capacidade de prever a 
taxa de ablação e a correspondente mudança de fonna para tais 
problemas é importante. 

Várias aproximações têm sido aplicadas para simular 
problemas de condução de calor e ablação acoplados. 
Basicamente duas abordagens numéricas foram utilizadas no 
passado para solucionar este problema. Na primeira 
considerava-se um meio estático e à medida que a superftcie 
sujeita ao aquecimento era consumida pela ablação, o domínio 
era reduzido (Swann e Pittman., 1962). Na segunda , o 
material ablativo se desloca cm direção à superftcie aquecida 
com uma velocidade igual a de desgaste ablativo determinada, 
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por exemplo, por condições de balanço de energia (Blackwell, 
1988). Mais recentemente, de acordo com Storti ( 1995) um 
modelamento numérico do problema de ablação de uma fase foi 
colocado no contexto de problemas de Stefan com duas fases, 
introduzindo-se uma fase fictícia na região onde o material foi 
removido. Esta fase fictícia existe a temperaturas acima da 
temperatura de mudança de fase possuindo. na abordagem de 
Storti ( 1995), calor específico nulo e uma condutividade 
térmica igual a do material virgem. Este estudo foi feito 
utilizando-se uma abordagem entálpica com o domínio fixo. 

Nosso objetivo é desenvolver e investigar um método para o 
cálculo da ablação onde o material de proteção térmica sofre 
sublimação na superfície. Aqui também o material que sofre 
ablação é substituído por um material fictício com um calor 
específico, que leva cm conta o calor latente de sublimação e 
com uma condutividade térmica suficientemente grande para 
que este material conduza o calor incidente com gradiente de 
temperatura desprezível. Assim, a temperatura do material 
fictício permanece constante e igual a temperatura de 
sublimação, resultando que, todo o calor incidente na 
supcrftcie do material fictício seja conduzido até a superftcie 
de ablação. A técnica de elementos finitos foi adotada neste 
estudo pela flexibilidade no modelamento de regwes 
geometricamente complexas e pela facilidade de introdução das 
condições de contorno. 

Os resultados obtidos com esta abordagem concordam com os 
obtidos pelas duas abordagens anteriores, citadas acima. Esta 
abordagem descrita tem como vantagens a possibilidade de cálculo da 
ablação de uma substância não pura com uma faixa larga de 
temperatura de mudança de fase, não necessitar de modelos 
adicionais para cálculo da velocidade de ablação e também conhecer 
exatamente a temperatura da superfície de ablação, uma vez que esta 
temperatura influi diretamente no cálculo do aquecimento 
aerodinâmico. 

FORMULAÇÃO DO PROBLEMA 

O modelo utilizado neste estudo é o de um sólido ocupando 
a região O :o; x :o; L, inicialmente a uma temperatura uniforme 
To menor que uma temperatura T mf para a qual ocorre a 



mudança de fase do sólido. A equação descrevendo a condução 
de calor transiente em um sólido, sem fontes internas de calor, 
na sua forma convencional 

pc, ar(x,t) = k i1
2
T(x,t) 

at axz 
(I) 

é válida dentro da região. Aqui p é a densidade. cP o calor 
específico e k a condutividade térmica da substância. Um 
tluxo de calor constante 

ar 
-k-=qo 

ax (2) 

é especificado na fronteira da esquerda x =O, enquanto que 

aTjax =o é assumido para X= L. ou seja, a fronteira da 

direita permanece isolada. O material é aquecido na fronteira 

da esquerda até uma temperatura T = Tmf quando começa a 

sublimação. Por facilidade assume-se que nenhuma fase 

intermediária do material exista. e que quando o material é 

aquecido atingindo sua temperatura de mudança de fase Tmf• 

sua resistência mecânica seja reduzida e ele seja imediatamente 

removido. Assim com a ablação, a fronteira de mudança de fase 

move-se quando o material é removido e uma não-linearidade é 

introduzida no problema. Com isto mais uma condição. 

conhecida como condição de Stefan, soma-se ao problema. Isto 

é, o cálculo da velocidade da fronteira de ablação. deve então 

ser feito pelo balanço de energia através da interface de 

mudança de fase. O problema proposto pela Eq. (I) com suas 

condições inicial c de contorno. incluindo a condição de Stefan 

possui soluções analíticas apenas para alguns poucos casos 

particulares. Por outro lado. a utilização de esquemas 

numéricos exige que a posição da fronteira de mudança de fase 

seja precisamente monitorada, o que torna este tipo de 

abordagem dificil e dispendiosa para se implementar. Uma 

maneira de se contornar este problema é reformular a equação 

da difusão cm termos da entalpia do material de mudança de 

fase, que representa a soma dos calores sensível e latente c 

pode ser definida como: 

r 

H= J c,,(r}rr (3) 

To 

Com esta definição de entalpia o problema se reduz a 

aH a (aT) p--K--
at ax ax (4) 

Admitindo-se que H seja função apenas da temperatura. 
define-se uma calor específico cfetivo que incorpora a evolução 
do calor de sublimação, 

CPef = dH/áf (5) 

Deste modo a equação da energia que descreve o problema 
pode ser re-escrita em sua forma entálpica conforme descrito 
pela Eq. (6). 
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(dH r ar) () (aT) p---K--
áf UI ax ax (6) 

Neste trabalho , o fenômeno da ablação foi modelado 

através da forma cntálpica da equação da energia . de forma a 

se evitar o problema devido ao movimento da fronteira. 

Shamsundar c Sparrow . 1975 demonstraram a equivalência 

entre a formulação entálpica c a forma convencional das 

equações de conservação da energia. para o caso geral 

multidimensional de mudança de fase de uma substância com 

temperatura de mudança de fase discreta. 

·A prop~iedade tcrmofísica dependente da temperatura na Eq. 

(6), H requer especial atenção. uma vez que esta propriedade 

do material apresenta variação abrupta quando a t.:mperatura se 

aproxima da temperatura de mudança de fase. 

Particularmente, o calor específico cfctivo (cp)cr tende a 

uma função delta de Dirac - o , consequentemente não pode ser 

representada na região de pico por uma função suave. criando 

dificuldades para sua integração através desta região. O 

k 

H 

T,.r.óT Tmr Tmr+ .óT T 

comportamento desta propriedade empregado neste estudo está 

mostrado na Figura I. 

Figure I - Variação das propriedades térmicas do material de 
mudança de tàsc nas proximidades da temperatura de mudança 

de fase. 

O cálculo do calor específico efetivo utilizado nesta análise 
diretamcnte a partir da taxa de variação da entalpia com relação 
a temperatura. implementada através de um esquema de 
"forward differcnce'': 

(H '+i - H') 
c, ,f = (T'+1 - T') (7) 

onde i e i+ I referem-se a doi s níveis de tempo subsequentes. 

Nesta abordagem a cada iteração de tempo um novo valor 

da entalpia é calculado para cada elemento considerando uma 

temperatura média entre os valores da duas temperaturas nod ais 

de cada elemento. 

Esta abordagem apresenta a vantagem de não se ter que 

calcular a velocidade da frente de ablação, e com a Eq. (7) 

implementa-se um procedimento iterativo que evita a 

possibilidade de a temperatura, num determinado nó. passar da 



temperatura de só lido para vapor num único passo de tempo de 
integração. pulando o intervalo de mudança de fase e deixando 

deste modo de computar uma parcela de calor latente 

absorvido. Existe a possibilidade de haver oscilações numéricas 

da temperatura nas proximidades da região de mudança de fase. 

APLICAÇÃO DO MÉTODO DE ELEMENTOS FINITOS 

Método de Ritz. Como no futuro pretende-se calcular 

problemas bidimensionais a técnica de elementos finitos foi 

adotada pela flexibilidade no modclamento de regiões 

geométricas complexas. também pela facilidade da introdução 

das condições de contorno c pela própria estrutura modular do 

programa computacional gerado para cálculo da ablação 

unidimensional, que possibilita o acoplamento a outros códigos 

computacionais ou a ampliação do programa para resolver 

problemas de ablação mais complexos. 
Segundo Myers ( 1971) a partir de uma formulação 

variacional do problema. a formulação por elementos finitos 
para um probkma de condução unidimcnsional trar.sicntc. 

consiste cm achar uma solução aproximada para a temperatura 

como função de x c do tempo, T(x.t), satistàzcndo as mesmas 

condições inicial e de contorno c que minimi ze o funcional: 

1 r[ (é)T )2 ()T2} 
I = -f k - + pcp-- /y 

2 dX di 
o 

(S) 

A condição de contorno de fluxo de calor .:spccificado na 
fronteira x= O é levada cm conta adicionando-se o seguinte 
termo a Eq. (8): 

I"=- J q · T ds 

H 'I 

(9) 

o qual representa a integral so fre a regtào da fronteira onde o 
fluxo de calor é especificado. 

A função dada pela Eq. (8) acrescida da Eq. (9) pode ser 
separada cm três partes, recscn:vcndo-a como 

(lO) 

onde: 

1 Ir[ (é)TJ
2

} lk =- k- y 
2 dX 

o 

(li a) 

c 

(llb) 

Deseja-se minimizar esta função (l) cm relação as 
temperaturas nodais cm cada in stante de tempo. Isto é. deseja­
se : 
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di_ •:= c!.!J... + '!!-"-- 1 ~!~ - o 
ál' áf áf áf 

onde: T representa um vetor das temperaturas nodais. 

( 12) 

Assumindo-se que em qualquer instante de tempo a 
temperatura dentro de cada elemento varia linearmente entre 
suas temperaturas nodais, T; e Ti, verifica-se após alguns 
algcbrismos que a matriz de condutância e de capacitância para 
cada elemento são dadas respectivamente pelas Eq uações ( 13) e 
( 14 ). 

k (e). [ 1 K (e) =-

fu: -1 
lj 

(13) 

( 14) 

O próximo passo na so lução do problema através da 
técnica de elementos finitos consiste na montagem das 
matrizes globais de condutância e de capacitância a partir das 
matrizes de condutância e capacitância de cada elemento já 
descritas ac ima. Uma vez que estas matrizes são simétricas. 
as componentes da diagona l permanecerão na diagonal 
principal das matrizes globai s. enquanto que as componentes 
simétricas ficarão cm posições simétricas fora da diagona l 
principal nas matrizes globai s. Nestas matrizes globais , as 
componentes das matrizes dos elementos são somadas ao 
valores event ualmente existentes na posição linha-coluna 
correspondentes. Consequentemente, as matrizes globai s 
também serão simétricas, o que é uma vantagem 
computacional da técnica de elementos finitos. poi s os 
elementos abaixo da diagonal principal não precisam ser 
armazenados. Assim, a partir da montagem das matri z.:s 
globais chega-se a um sistema de N equações algébricas para 
as temperaturas nodais em função do tempo dado por: 

(K )* {T }+[C)* {r}- {q,} =O 

onde: [K) = matriz de condutância global 
[C] = matriz de capacitância global 
{T }= vctor das temperaturas nodais 

{q.}vetor global de fluxo de calor incidente 

( 15) 

{r} representa diferenciação de T com relação ao tempo. 

Para s.: resolver o sistema de equações utilizou- se o 
método implícito, que fornece a solução {T) em um instante 
(i+l) a parti r de (T} conhecido no instante (i) de acordo 
com: 

• (t +l) 
T(,+l) = T(') + 61 * T 

chegando-se ao seguinte sistema tridiagonal de equações: 

[161 

( 17) 



o qual será resolvido através do método direto de eliminação 
gaussiana. A matriz 

(~]+(K]) ( 18) 

é triangularizada, conforme o método de Gauss, e a seguir as 
equações são resolvidas para a incógnita T por retro­
substituição, obtendo-se finalmente o vetor solução das 
temperaturas nodais. 

Programa Computacional para Cálculo da Ablação através de 
Elementos Finitos. O programa para implementação da 
técnica de elementos finitos é a ordenação coerente das 
fórmulas e definições desenvolvidas na seção anterior e a 
solução do sistema algébrico resultante. Nesta etapa da solução 
do problema de ablação, ou de mudança de fase é gerado o 
vetor solução para as variáveis nodais. 

A entrada do programa consiste dos dados da geometria do 
modelo para a geração da malha computacional. A seguir, são 
requeridas as informações sobre as propriedades físicas dos 
materiais envolvidos no problema, como k (condutividade 
térmica, p (densidade) , Hr, (calor latente do material de 
mudança de fase) , T mf (temperatura de mudança de fase) , etc., 
além de parâmetros de solução, como passo de tempo (tH) 
inicial, mm1mo e max1mo, critério de convergência, 
temperatura inicial (To), etc. A estrutura lógica do código é 
descrita resumidamente no fluxograma mostrado na Figura 2. 

Inicializa campo 
de temperatura 

ITl 

D 

Gera nós, elementos e 
relação entre eles 

Figura 2a- Fluxograma do código computacional 
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Figura 2b 
(continuação) 

D 

~ 

calcula temperatura médi a 
de cada elemento 

calcula entalpia, c" efetivo, 
condutividc térmica 

monta matrizes 
globais 

resolve sistemas de 
equações 

imprime solução 
{ T} para tatuai 

Fluxograma do código computacional 

V AL!DACÀO DO PROGRAMA COMPUTACIONAL 
DESENVOLVIDO E RESULTADOS NUMÉRICOS 

Nesta seção é apresentada a validação do programa 
desenvolvido, feita através de comparações com resultados de 
problemas mais simplificados conhecidos na literatura. 
Apresenta-se também um exemplo típico de proteção térmica 
para veículos espaciais. 



A primeira comparação feita considerou um sólido 
homogêneo, com propriedades térmicas constantes e 
temperaturas especificadas nas duas extremidades. 
Considerou-se as propriedades termofísicas do alumínio e T 
=300 K na extremidade da esquerda (x = O) e T = 400 K na 
extremidade da direita (x = L). Como era esperado, após o 
transiente o campo de temperatura variou linearmente de 300 
K a 400 K, atingindo uma temperatura média T = 350 K no 
centro do corpo. 

A segunda verificação consistiu em se comparar os 
resultados da solução exala de um sólido semi-infinito com 
temperatura inicial Tinicial = 298 K, cuja fronteira x = O é 
exposta a uma temperatura T(O,t)=800 K. Verificou-se que as 
discrepâncias encontradas entre resultados numéricos e os 
resultados da solução exala, Myers ( 1971 ), estão abaixo de 
I ,5%. Por exemplo, para uma dt:terminada posição e um dado 
instante de tempo a temperatura teórica encontrada é de 
598,38K enquanto que o rt:sultado numérico forneceu uma 
temperatura de 592,55K. 

Outra comparação foi feita impondo-se uma temperatura 
T= 350 K em x = O, a outra extremidade, x = L, permaneceu 
isolada c impôs-se uma tempt:ratura inicial Tinicial = 298 K 
para o sólido. Resultados mostraram que temperaturas 
convergiram para 350 K confirmando que a condição de 
isolamento na extremidade da esquerda funciona no código 
computacional. 

Também foi feita uma comparação com a solução exata 
mostrada em Eckcrt ( 1972), para um sólido semi-infinito 
com a condição de fluxo de calor imposta na fronteira x= O. 
Verificou-se que os resultados numéricos obtidos concordam 
com os resultados da solução ex ata (discrepâncias < I% nos 
valores das temperaturas), o que mostra que condição de 
fluxo de calor imposto também funciona no código 
computacional. 

O sistema de proteçào térmica típico de veículos espaciais 
a ser analisado é mostrado esquematicamente na Figura 3, 
sendo constituído por uma camada de teflon (material que 
vai sofrer ablação) ligada a uma camada de alumínio 
(estrutura do veículo) com um isolamento térmico perfeito 
cm sua extremidade da esquerda. 

Alumínio 

Figura 3 - Esquema do problema de ablação para aplicação cm 
veículos espaciais. 

O sistema de proteçào térmica, inicialmente a uma 

temperatura de 298K, é submetido a um fluxo de calor 

constante igual a 2.838 kW 1m2 durante 5 s. Foram .utilizadas as 

mesmas propriedades térmicas apresentadas por Blackwell 

(1988), conforme se descreve a seguir: 

Tcflon: 

11 = L/2 = 0,00254 m 

k1 = 0.22 W/m K 

p 1 = 1922 kg/m3 

Cpl = 1256 J/kg K 

Tmr= 833 K 

Q1 = 2326xl06 J/kg 

Alumínio 

12 = L/2 = 0,00254m 

k2 = 156 W/mK 

p 2 = 3204 kg/m3 

c"2 = I 04 7 J/kg K 

L = l1 + lz 
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Os resultados numencos mostram que a temperatura de 
ablação é atingida para um tempo igual a 0.015 s. Na Figura 4 é 
apresentada uma ampliação para os primeiros instantes de 
tempo em que a ablação começa a ocorrer, de onde pode-se ver 
com mais precisão o instante de tempo em que temperatura de 
mudança de fase é atingida. Isto concorda com o resultado 
mostrado por Blackwell ( 1988) que calcula o instante de tempo 
1 para um sólido semi-infinito atingir a temperatura de 
mudança de fase através de uma solução analítica, dado por: 

T = !!__(kpc { T.,f- T,llidal J2 ( 19) 
4 P~ qo 

de onde se obtém um valor de 0.0151 s. Comparando-se com o 
resultado obtido o erro é de 0.6%. 

800 

::2' 

;;2 600 
;::;; 
;-
< 
IX 
t.W ... 
::;: 
t.W 
;-

400 

0.000 0.004 

x=O:num. 

---e-- x = 0.00254 : num. 

--+-- x= 0.00508 : num. 

0.008 0.012 0.016 0.020 

TEMPO (s) 

Figura 4 - Instante de tempo em que a abla~ão começa ocorrer. 

As Figuras 5 e 6 apresentam uma comparação entre os 
resultados de Blackwell ( 1988), e os resultados numéricos 
obtidos neste estudo. A Figura 5 apresenta o perfil de 
temperatura ao longo da espessura da camada de proteção 
térmica e da espessura da estrutura do veículo para vários 
instantes de tempo. Pode-se ver que nos primeiros instantes de 
tempo, o sistema de proteção térmica responde como um sólido 
semi-infinito, uma vez que a temperatura da extremidade final 
do sistema permanece em sua temperatura inicial. Observa-se 
também uma boa concordância entre os resultados numéricos e 
os resultados obtidos pela literatura, verificando-se 
discrepâncias na temperatura de cerca de 5%. 

A Figura 6 apresenta curvas de temperatura em função do 
tempo para três posições do sólido, isto é, para a superfície 
frontal (x = 0), superficie de interface entre o teflon e alumínio 
e para a extremidade final do alumínio (x=0.00508 m). 

Observa-se que até a espessura do material ablativo 
remanescente tornar-se pequena, a temperatura da estrutura de 
alumínio permanece no seu valor inicial. 

Estes resultados foram obtidos considerando-se 250 
elementos para a camada de material ablativo e 4 elementos 
para a camada da estrutura do veículo, utilizando-se um 
intervalo de integração inicial de 0,000 I s tendo um 
procedimento de ajuste variando de 0,0000 Is a 0,0 I s. 
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Figura 5 - Perfil de temperatura no material ab lativo c 
estrutura do veículo ao longo do tempo. 

900 

800 

:..: = 0.0025-4 : num . 

x = 0.00508: num . 
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X = 0.0025-4 : lit. 
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Figura 6- Perfil de temperatura da face frontal. da interface e 
da face isolada cm função do tempo. 

As diferenças entre os resultados apresentados nas Figuras 
5 e 6 se devem aos mode los matemáticos ado tados. No 
modelo de Blackwell ( 1988) a ab lação ocorre cm uma 
temperatura fixa de 833K, com o ca lor de ab lação sendo 
absorvido nesta temperatura. No modelo matemático deste 
trabalho, a ablação começa na temperatura 832K e termina 
cm 834K. O calor latente de ablação é absorvido nesta faixa 
de temperatura de 2K. A cond utividade térmica tem o va lor 
de 0.22 W/mK enqu anto a temperatura é menor que T= 832K. 
e passa para 380 W/mK a partir de T= 832K. permanecendo 
constante para temperaturas mais elevadas. 

Embora os resultados obtidos pelo cód igo computacional 
ap resentem pequenas osc ilações numéricas próx imo ao 
instante em que o primeiro nó de tcflon atinge a temperatura 
de mudança de fase. os resultados obtidos no presen te 
trabalho concordam com os resultados da literatura . 
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Conclui-se então que o modelo de condução tran siente 
com formul ação cntálpica juntamente com código 
computacional desenvolvidos mostraram-se capazes de prever 
o fenômeno de ablação para sistema de proteção térmica 
encontrados na prática. onde empregam-se materiai s com 
baixa difu sividadc térmica. com estreitas ou largas fai xas de 
temperatura de mudança de fase. 

REFEREl'!CES 

Arai. N .. 1976. "A Study of Transient Thermal Resp onse 
of Ab lation Materiais'' , ISAS Rcport No. 544, Vol. 41 , No. 
8. 

13 lackwell , 13. F., 1988. "Numerical Pred iction of One­
Dimensional Ablation using a Finite Control Volume 
Procedure 1vith Exponcntial Diffcrencing"', Numerical Heat 
Transfer. Vol. 14. pp. 17-34 

Eckcrt. E. R. G .. Drake, R. M. Jr.. 1972, ·• Analysis of 
Hcat and Mass lransfcr'' , MacGraw-Hilllnc. , Tokyo 

Hogan. R. E. , Blackwc ll , B. F..Cochran. R. L 1996, 
"App lication of Moving Grid Control Volume Finite Elcment 
Method to Ablation Prob lcms". Journal of Thermophysics 
and 1-leat Transfcr V o I. I O, No. 2. pp. 312-319. 

Modest, M. F .. 1996. '·Three-dimensional , transicnt 
mode l for laser mac hining of abl ating/decompos ing 
materi ais" . lnt. J. I-leal Mass Transfer, Vol. 39. No. 2. pp. 
221-234 

Myers. G. E., 1971. .. Analytical Mcthods in Conduction 
Hcat Transfer" McGraw- 1-lilllnc .. New York 

Nakahashi . K .. l980. --A Study of Transient Ablation of 
Blunt Bodics·• . ISAS Rcport No . 581 , Vol. 45 . No. 6. 

Shamsundar. N .. Sparrow. E. M .. 1975. -- Analysis of 
Multidimen sional Conduction Phasc Changc via Enthalpy 
Modc l" . .1 . Heat Transfer, pp. 333-340 

Storti. M .. l995. " Numerical Modcling of Ablation 
Phenomena as Two-Phase Stefan Problems" , lnt . J. Heat 
Mass Transfer. Vol. 38, No. 15, pp . 2843-2854 

Swann. R. T.. Pittman. C. M.. 1962, '· Numerical 
Rcsponsc of Advanced Thermal Protccti on Systcms for 
Atmosphcric En try". NASA TN D-13 70 

7.aparoli. E. L., 1992, --Sistemas de Proteçào Térmica 
para Ambientes de Aquecimento Severo", Relató rio Final do 
Projeto Integrado de Pesquisa - Processo 500434/92 - I -
(NY) 

ABSTRACT 

This paper prcsents a study of the une-dimensional 
trans icnt abl ation. An cnthalpy bascd formul at ion is ado ptcd 
to th c phasc chan ge in the abl ation calcul ation where thc 
th crmal protcction material kceps static and th c domain kecps 
fi xcd. The material undergocs sublimation at its surface and 
th e thermal protection is a conscqucncc of the latcnt heat 
absorption from lhe acrodynami c heatin g. ln thi s heat 
absorption phcnomcnon it is considcred th at the averagc 
spec ific hcat takes into account the latcnt heat during the 
process of th e phasc changc. 

As thc materi al undcrgocs ablation. it is replaced by a 
fictitious material whose thcrmal conducti vity is enough 
great such as its tempcrature kccps constant and equal to the 
sublimation tcmpcrature, rcsulting that thc hcat incidcnt in its 
surface is conductcd until thc ablation surface. 
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RESUMO 
O presente trabalho mostra uma metodologia comparativa teórico-experimental de perfis térmicos para a 
determinação da dinâmica do coeficiente de transferência de calor atuante na inte1jace metal/molde 
especifico a sistemas com transformação de fase incluindo variações de composição química em ligas 
metálicas. Utilizando-se um modelo numérico baseado na técnica de diferenças finitas aplicado sobre um 
volume de controle de/erminado no sislema experimenlal, obteve-se informações referentes a dinâmica do 
processo. Os experimentos foram monitorizados com termopares localizados na região de interesse do 
fen ômeno e os resullados oblidos no modelo, com a aplicação dos coeficientes determinados, mostraram boa 
consisténcia.física, possibilitando o acesso a informações importantes referentes ao produto solidificado. 

INTROD UÇÃO 

A eficiência da transferência de calor na interface 
metal/molde cm um sistema de fundição influencia 
significati vamente na evolução do processo de solidilícação de 
metais. causando mudanças na estrutura interna do produto 
obtido c consequentemente alterações cm suas propriedades 
mecânicas finai s. A velocidade ou taxa de so lidilicação depende 
da resistência térmica oferecida pela interlàcc metal/molde. sendo 
esta geralmente expressa como o inverso do coeficiente de 
transferência de calor ( h, ). 

Os mecani smos envolvidos nesta intcrfàce englobam o 
contato térmico metal líquido/molde nos instantes iniciai s do 
processo. seguido da formação de uma casca solidilícada rente à 
parede do molde. a qual é mantida com bom contato térmico até o 
instante em que a contração desta casca só! ida supere a força 
mctalostàtica exercida pelo metal líquido. ocasionando a 
formação de um espaço 11sico ( gap ) entre o metal e molde 
(Rcddy. 1993 ). Após a formação do gap de ar, este pode 
apresentar variação cm seu comportamento dependendo da 
variação da contração do metal sólido e/ou dilatação/contração do 
molde, sendo que a tran sfe rência global de calor na interface é 
dada por: condução nos instantes iniciais através dos contatos 
entre a supert1cie do molde c o metal: condução e convecção 
através dos gases presentes no gap formado : c radiação entre as 
supert1cics do meta l c do molde. 

Di an te de todos estes fenômenos. toma-se necessário 
desenvolver técnicas que permitam a determinação do 
comportamento do coeficiente de transferência de, calor na 
intcrfàcc metal /molde durante o processo de solid,ilícaçào cm 
sistemas de fundição. possibilitando assim. , a correta 
caracterização deste parâmetro. o qual é um importante dado de 
entrada para a simulação numérica de processos de solidificação 
via modelos matemáticos (Santos, 1997) 

Entre os vários métodos apresentados na literatura para a 
determinação do coct1cicntc. podemos citar três principais: 
manipulação de dados da cinética de so lidilícação de metais 
puros (Garcia. 1979): avaliação indircta através de parâmetros da 
estrutura bruta de fusão (Caram, 1995): c as técnicas numéricas 
baseadas nos métodos de diferenças finitas e elementos línitos 
(l-lo, 1985). De todas estas técnicas. o confronto entre dados 
térmicos do sistema experimental com resultados obtidos por 
si mulação com modelos matemáticos permite determinar a 

correta variação deste coeficiente, principalmente quando o 
processo envol ve mudanças ou variações ao longo de sua 
dinâmica. como mudanças de fase no estado sólido e alterações 
no contato térmico na interface devido a fatores como 
composição química. Assim. o objetivo deste trabalho consiste na 
utilização de um modelo matemático que se utili za da solução da 
Equação Geral da Condução de Calor, com o auxílio da técnica 
de diferenças finitas. para a determinação do coeficiente de 
transferência de calor na interface metal/molde em função do 
tempo para situações que envolvam a solidi11caçào de diferentes 
materia is. como metais puros, ligas eutéticas e outras ligas 
binári as, analisando o parâmetro par metal/molde. Este trabalho 
dá continuidade a um estudo que vem sendo realizado na 
determinação do coclícientc na interface metal/molde em 
diferentes condições operacionais, como variações no material do 
molde e metal. espessura da parede do molde c temperatura de 
vazamento do metal líquido (Quaresma, 1997). 
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ANÁLISE MATEMÁTICA DA SOLIDIFICACÀO 

Para a obtenção de resultados precisos no mapeamento 
térmico de sistemas de limdição via simulação numérica, toma-se 
necessário um perfeito conhecimento do comportamento da 
interface metal/molde ao longo do processo. sendo este 
representado pelo coelícicnte de transferência de calor metal/molde 
hí. A determinação de valores de hi é complexa, sendo que o 
método que engloba a comparação entre dados térmicos 
experimentai s c os resultados gerados por modelo matemático se 
apresenta como uma ferramenta eficiente e flexível. 

Fluxo de Calor 

A equação descri tiva para o fenômeno da transferência de 
calor é a Equação Geral da Condução de Calor em regime não­
estacionário, dada por: 

p.c. ()T = ~[k(T) ()T] + ~[k(T) dT] + ... 
dt dx dx dy dy 

() . dT 0 

... -[k(T)-] + q 
()z ()z 

(I) 



onde: p =Densidade do material [ kg/m3 
]; 

c= Calor específico do material [ J/kg.K ]; 
k(T) =Condutibilidade térmica do material [ W/m.K ]; 

a M a M a M . . 
êJx ( êJx ); êly ( êly ); az (az) = Vanação do gradiente 

térmico nos eixos; 

ar ti. . - =Taxa de res namento ou aquecimento; 
at 
o 
q = Representa o termo de geração interna de calor; 

associado a transformação de fase do metal com a liberação de 
calor latente. 

Admitindo-se fluxo de calor unidimensionaL esta se 
reduz a: 

êlT êl êlT 0 

p.c.- = -[k(T)-] + q 
êlt êlx êlx 

(2) 

Nas Eqs. (I) ou (2) , o termo de geração de energia no caso 
da solidificação de metais relaciona-se com o calor latente de 
fusão, sendo este expresso em termos de energia, ou mais 
precisamente , em entalpia. A entalpia de um metal não é um 
valor absoluto, é variável com o estado de agregação do material , 
sendo esta associada a mudança de fase e caracterizada pela 
liberação de calor latente. Em termos de entalpia tem-se (Voller, 
1992): 

H= fs.Hs + (1- fs).HL 

onde: H = Entalpia da mistura [ J/kg ]; 

HL = Entalpia do líquido [ J/kg ]; 

Hs = Entalpia do sólido [ J/kg] 

fs = fração sólida 

ou cm termos de calor latente: 

L=HL-Hs 
onde: L= calor latente de fusão [ J/kg ]; 

(3) 

(4) 

O tratamento da liberação de calor latente de fusão difere 
no caso de metal puro ou ligas eutéticas e de ligas binárias. A 
Figura I apresenta uma representação da variação da entalpia 
com a temperatura para a mudança de fase dos diferentes 
materiais. 

H H 

_J::uro ~ 
l 1 

Tr T T, T1 T 

H 

A-s, 
H 

Á c, 
Tr T1 T Tr T, T 

Figura 1 - Variação da entalpia com a temperatura para alguns 
materiais. 

Na Figura I, tem-se (Tr) Temperatura de fusão [ ° C ]; 
(T, ) Temperatura solidus; (TI ) Temperatura liquidus; (T. ) 
Temperatura eutética. 
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Tratamento da Transformação de Fase Sólido/Líquido 
durante a Solidificação 

Pode-se também considerar, com boa aproximação, que 
k(x) = k(y) = k(z) = kcte , onde kcte é a condutibilidade térmica 
média do material constante ao longo da linha de condução, visto 
que a maioria dos materiais apresenta uma variação pequena da 
condutividade em relação aos eixos de direção. 

Metais Puros ou Ligas Eutéticas 
No que diz respeito a metais puros ou ligas com 

composições eutéticas, sistemas com ponto invariante de 
transformação sólido/líquido, o tratamento da liberação de calor 

o 
latente ( q ) é feito utilizando-se do tratamento que correlaciona o 

parâmetro (À) com variáveis dependentes do metal , como calor 
latente de fusão e calor específico, sendo este determinado pela 
Eq. (5). Fisicamente, À representa a variação ou mudança de 
temperatura do material equivalente ao calor latente liberado, e 
serve como um fator de acumulação para determinar o tempo 
necessário para que ocorra a solidificação em determinado ponto. 
O procedimento é feito comparando-se o valor de À com o valor 
da diferença entre a temperatura de fusão do metal e a 
temperatura calculada para o ponto nodal sem considerar 
transformação de fase em cada iteração do modelo. Quando a 
somatória desta diferença de temperaturas ultrapassar o valor 
calculado para À, admite-se que a transformação líquido/sólido no 
ponto considerado termina. 

À=~ (5) 
c 

A relação entre os estados de agregação do material e suas 
respectivas propriedades termofisicas estão relacionadas como 
vistas abaixo: 

T 

T > Tr =:} líquido ( ki , ci , PI ) 

T ~ Tr =:} transformação LIS até À=~ > 2:. ( Tr- T) 
c 

T < Tr =:}sólido quando 

( ki' CI' PI ) 
L 

À=- < L,(Tr - T) 
c 

( k,, c,, Ps) 

Ligas Binárias 
o 

O termo de geração interna de calor ( q ) é dado, segundo 

a literatura para ligas binárias em função da fração de sólido 
formado, como a Eq. (6) [ Voller, 1991]. 

o afs 
q =p.L.at 

Fazendo algumas manipulações matemáticas, podemos 
escrever a variação da fração solidificada no tempo como: 

af5 = df5 ()T 

dt ()T dt 

(6) 

(7) 

A fração sólida pode ser função de uma série de parâmetros 
envolvidos no sistema de fundição. No entanto, na modelagem 
matemática é importante assumir a variação como função da 
temperatura, isto é: 

f, = F ( T) para T, < T < T L (8) 

A formulação correta de f, é dependente dos constituintes 
internos da liga e da forma com que interagem durante a 
solidificação do sistema. As formulações mais importantes são 
dadas por: 



Solidificação em Condições de Equilíbrio 

Regra da Alavanca 
Para solidificação em condições de equilíbrio. ou quando o 

soluto apresenta alta mobilidade atômica no estado sólido, como 
por exemplo no caso do carbono na solidificação dos aços, o 
comportamento da solidificação pode ser descrito pela regra da 
alavanca, dada por; 

f _(h-T) _I_ 
5 

- (T f - T )" (I- k') 

sendo k' o coeficiente de redistribuição do soluto. 

(9) 

Mistura Completa de Soluto no Líquido sem Difusão de Retorno 
no Sólido 

Equação de Scheil 
Para a solidificação em condições de não-equilíbrio com 

mistura completa de soluto no líquido e movimento desprezível 
de soluto no sólido formado, o tratamento pela Equação de Scheil 
torna-se apropriado, como no caso de ligas de Alumínio-Cobre e 
Estanho-Chumbo. A equação pode ser descrita como: 

I 

fs =I-( Tr-T )(k·-1) (10) 
Tr-h 

Mistura Completa de Soluto no Líquido com Difitsão de Retorno 
no Sólido 

Solução Clássica de Brody-Fiemings 
Nos casos cm que a difusão no sólido formado é 

significante, Brody e Flemings propu seram uma formulação que 
leva em consideração a difusão no estado sólido, representada 
por: 

fs =(-I {-(~)c~2~k )] 
I-2ak { Tr -TI 

sendo: 
Ds .tsl 

a=---
12 

onde: D, = Difusividade do soluto no sólido; e 
I = Comprimento da amostra [ m ] 

(li) 

(12) 

Se "ct· na equação li tende a zero. esta aproxima-se da 
Equação de Scheil; por outro lado, quando a difusão no sólido é 
completa, com ·a· tendendo a infinito, a composição de soluto no 
sólido deve se aproximar da equação de cquilíbrio-Eq.(9). 
Contudo, a equação de Brody-Ficmings já coincide com a 
equação de equilíbrio quando ' · CC' = I/2, sugerindo sua 
inaplicabilidade para valores de ·a · mais elevados. 

Solução de Clyne-Kurz 
Para atenuar o erro proveniente da quantificação do soluto 

de retorno para os casos de ·a· ele vados, estes autores 
desenvolveram uma solução aproximada, conduzindo a ·um novo 
parâmetro de difusão de retorno, a , 1 • que é função da constante 
·•cx· da análise clássica de Brody-Ficmings, e é dado por: 

acl = a[I-exp(- ~ )]-~cxp(- 2~) (13) 

A substituição do valor de '·cx· na Eq. (II) por "a, 1 .. 

consiste em uma forma de correção do soluto não quantificado na 
análise anterior. permitindo determinar os perfis de segregação do 
sólido formado e da variação da fração sólida com a temperatura 
para toda a gama de variação de '· a '· . 

Solução de Ohnaka 
Outra proposta modificando a Solução de Brody-Fiemings 

foi formulada por Onaka e é baseada na solução da equação de 
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.·· .. :··· 

difusão através do método do pcrlil integral. A solução obtida 
pelo autor difere da análise clássica, através de um novo 
parâmetro a ,2 • que é também função de '· a·· , dado por: 

a 
a 2-

c - (1-2a) 
(14) 

A substituição de " cx· por Uc2 na Eq. (II) amplia o espectro 
de aplicação desta equação. 

Assim, considerando a correlação com calor específico, 
teremos a Eq. (2) dada como: 

itT i12T 
PC, --k-­. . dt - . at2 (15) 

onde: c ' = c- L. ~; e o termo (L. ~~ ) é chamado de 

pseudo calor especifico, onde a velocidade de solidificação é 
controlada pela relação entre o pseudo calor específico que 
representa a liberação de calor latente do material na 
transformação de fase e o calor específico do materiaL Assim a 
Eq. ( 15) se transforma em: 

p.(c-L. i1f5 )aT = kxa
2

2
T 

itT itt (1x 
(16) 

Interface Molde/Ambiente 

Na maioria das abordagens analíticas da solidificação é 
comum tratar-se o molde como sendo semi-infinito, ou seja, a 
temperatura da superfície externa do mesmo não apresenta 
variação durante todo o processo de solidificação, mantendo-se 
em equilíbrio com a temperatura ambiente. Porém na prática, isto 
raramente acontece, já que a temperatura externa da parede do 
molde aumenta consideravelmente durante o processo, 
principalmente em coquilhas. Isto deve-se ao fato de se utilizar 
moldes com paredes não muito espessas, objetivando reduzir 
custos do material para confecção dos mesmos. 

Como a temperatura da parede externa do molde não 
permanece igual à temperatura ambiente, é de se esperar uma 
variação nas taxas de transferência de calor por radiação e 
convecção para com o meio. Admitindo-se que a temperatura da 
superficie da parede externa do molde pode ser monitorizada, 
pode-se calcular a taxa de transferência de calor desta superficie 
para o meio ambiente. Porém, para determinar estas taxas, torna­
se necessário conhecer os coeficientes de transferência de calor 
atuantes no processo, tanto para a radiação como para a 
convecção. 

Para a interface molde/ambiente, pode-se estimar com 
cálculos analíticos o valor de hamb• sendo dado por: 

hamb = hrad + hconv (17) 

sendo:hamb = coeficiente de transferência de calor no resfriamento 
da interface molde/ambiente [ W/m2 K ]; 

hrad = coeficiente de transferência de calor por radiação 
[ W/m2 K]; 

h conv = coeficiente de transferência de calor por convecção 
[ W/m2 K ]; 

Para o cálculo do coeficiente radioativo tem-se que: 

2 2 hrad = cr.E.(T5 + To).(T5 + T0 ) 

onde : cr = Constante de Stefan-Boltzmann ; 

(18) 

E = Emissividade radioativa da superfície do corpo ( = 0,8 
para o aço e O, 78 para o cobre ) (Bejan, I993); 

T, =Temperatura da superfície do corpo [ K ]; 



T0 =Temperatura do fluido de refrigeração- ar [ K]. 

Para o cálculo do coeficiente convectivo: 

k.Nu 
hconv = -X 

para Nu= C.( Gr.Pr )" 

Gr- g.Y.P
2

X
3

(Ts- To) 
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Pr = fl.C 
k 

sendo: Nu = número de Nusselt; 
Gr = número de Grashof: 
Pr = número de Prandtl. 

onde: 11 = Viscosidade do fluido de refrigeração [ kg/m.s]; 
c = Calor específico do fluido [ J/kg.K ]: 
p = Densidade do fluido [ kg/m3 

]: 

k = Condutividade térmica do fluido [ W/m.K]; 

(19) 

(20) 

(21) 

(22) 

X = Dimensão que se refere a di stância percorrida pelo 
fluido de refrigeração ao passar pela superficie do corpo [ m ]; 

g = Aceleração da gravidade [ 9,81 nl/s ]; 
y = Coeticiente de expansão térmica volumétrica, que 

para o caso de gases pode ser aproximado como y = -
1
-[ K' 1

] , 

To 
onde T0 é a temperatura absoluta. 

Para um estudo onde o fluxo do fluido pode ser 
considerado laminar (está condição é válida para o produto Gr.Pr 
entre I 04 e I 09 

) c a superfície do corpo está na posição vertical. 
considera-se para o cálculo do número de Nusselt; 

c= 0.59 

n = '!. 

e as propriedades do fluido de refrigeração utilizadas nos 
cálculos, que no nosso caso é o ar. variam com a temperatura 
( Bejan, 1993; Poirier. 1994). 

Interface Metal/Molde 

O assunto da transferência de caiar interfacial metal/molde, 
devido a sua importante influência na taxa ou velocidade de 
solidificação de fundidos, tem sido alvo de estudo de inúmeros 
pesquisadores. Com a evolução da solidificação. a contração 
volumétrica vai gradativamente vencendo a pressão mctalostática 
e, consequentemente. criando uma separação física entre ambos 
(formação do '· gap'' ). Esta separação traz como conseqüência 
uma maior dificuldade de transportar o calor liberado pela 
transformação líquido/sólido em direção ao molde, cujo principal 
papel, além de conferir uma forma à peça. é o de um absorvedor 
de calor, conferindo ao metal propriedades associadas à sua 
estrutura interna final. 

O fluxo de calor através da interface metal/molde é 
mostrado na Figura 2, c pode ser obtido utili zando-se a Eq. (23): 

q = hj .AtCTmctal - T molde) (23) 

onde: A,= Área de troca térmica [ m2 
] : e sendo que o valor do 

coeficiente é variável durante o processo, necessitando de 
métodos particulares para a sua determinação ( Krishnan. 1996 ). 
como o método utilizado ao longo do trabalho. 
É evidente que a maior ou ~enor importância da resistência 
térmica metal/molde depende de uma análise do conjunto de 
resistências térmicas atuantes no si stema metal/molde. sendo esta 
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Figura 2 - Fluxo de calor entre as superficies do molde c a casca 
solidificada no metal. 

determinada por: 

R - Xgap (24) 
1 

- koás 
o 

onde: Xgap = t:;:spessura do gap de ar I m] : 

ou 

kgás =Condutividade térmica do gás no gap [W/mK]. 

I 
Ri= At.hi 

Modelo Matemático de Diferenças finitas 

(25) 

Aplicando os termos de diferenças finitas na Equação ( 15). 
tem-se: 

Tn+l_Tn T n -2Tn +T n 
p.c'. I I = k. I+[ I 1- l 

~t ~x2 
(26) 

onde: i posicào do ponto da malha numérica; 
~x corresponde à distância percorrida pelo fluxo de calor 

entre os pontos nodais: 
n é o instante atual de tempo c n+ I é o instante de tempo 

incrementado de ~t. 

Utilizando-se uma abordagem que transforma a malha de 
diferenças finitas de elementos térmicos a elementos elétricos 
(Wclty, 74): c man ipulando algebricamente a Equação (26). 
chega-se cm (Spim, 97): 

~t l ~t ~t Tn=--.Tn+ +(1+--).Tn+l ___ Tn+l (27) 
I td· 1-[ td . I t . I+] 

I q1 <Jl 

onde: tqi = C1j(R1i- l + R1i) (carga) (28) 

'di = Cq(Rti +Rli+l) ( descarga ) (29) 

'tdqi 
'tdi + 'tqj 

L di .'tqj 
( carga e descarga ) (30) 

Na analogia com circuitos clétricos, o acúmulo de energia 
do elemento de diferenças finitas "I" é caracterizado pela sua 
capacidade térmica dada por ( Welty, 1974 ): 

C,;= A,. ~X;.p;.C; 

onde: A,. ~X; corresponde ao volume do elemento "i": e 
C,; é a capacidade térmica do elemento "i". 

(31) 

O flu xo térmico entre os pontos nodais (centrais) dos 
elementos finitos tem, como resistência térmica à passagem de 
calor, um valor representado pelo inverso da condutividade 
térmica. sendo: 

~X 

Rt = k.At ' 
I 

Ri= hj.At, 
I 

Ramb = hamb ·A t 
(32) 



Fluxo de Calor 

Figura 3 - Representação da Malha de Diferenças Finitas 

SISTEMA EXPERIMENTAL 

Para determinação dos coeficientes nas intcrtàccs, utilizou­
se um molde de geometria regular ( molde plano com seções 
transversais retangulares ), sendo uma das faces de material 
condutor, ou seja, um absorvedor de calor, c as outras faces de 
material isolante, forçando assim um fluxo de calor 
unidimensional no sistema. 

O ensaio experimental consistiu na obtenção dos perfis de 
temperatura durante a solidificação de ligas do sistema estanho­
chumbo, analisando-se a variação da concentração de soluto e 
características da transformação de fase líquido/sólido. As 
propriedades termofísicas das ligas utilizadas, bem como do 
molde são mostradas na Tabela I c II. Vazou-se a liga sempre 
com um superaquecimento de 20% acima da temperatura de 
transformação, c manteve-se o molde à temperatura ambiente. 
Através de tcrmopares estrategicamente localizados, conforme 
Figura 4. monitorizou-se todo o processo, obtendo curvas do tipo 
temperatura-tempo, as quais serviram para a comparação com 
resultados do modelo matemático. 

(A) Elevação Termopares 

,r--
Funil de 

vazamento 

20 FI uxo de calor Isolante 

Figura 4- Representação Esquemática do Sistema Experimental 

Tabela I- Características do aço carbono 1040 (Bejan, I 993 ). 

Tabela II- Características das ligas Sn- !'b (Touloukian, I 970). 

_c, (Jl~gf\:.L 

... ~~ (.Jlkgf\:J 212 
p1 (kg/n{) .. 7380 7480 
p,(kgllli'J. 7720 7840 
k, (W/mK) 33 33 

(W/mK) 64 63 

3.91 3.84. 
... 1:82. I o·' ...... i:Sl . i o'' 

199 
7860 
8250 
32 

3.59. 10"5 

1.77. io'' 

Sn-39.l%Pb 
213 
186 

8400 
8840 

32 

3.34. 16'5 

1.79. 10"5 

Para a simulação. admitiram-se algumas condições iniciais 
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neces>.árias para a ml'llwr n:pr.:scntaçào do ststema real. 
podendo-se citar: 

• Preenchimento instantâneo do molde: 
• Propriedades termofísicas da liga variando com a 

temperatura dentro da região sólido/líquido; 
• Propriedades constantes para o material do molde; e 

• .. Gap.. de ar formado instantaneamente após o 
preenchimento do molde. 

Molde Metal 
• Pontos de 

Monitorização 
de Temperatura 

~ ... 
lnterfate MIM 

T! 

::::s~ .. 
T, 

para cada instante~ To Molde~ 
4 -------- llx 

T experimental Ç=~ T simulação 

A 
h I"'-- hl==_ 

Figura 5- Esquema do Método de Determinação de h i. 

RESULTADOS E DISCUSSÃO 

Os resultados obtidos através do método proposto para 
representar o comportamento do coeficiente de transferência de 
calor na interface metal/molde são mostrados na Figura 6. É 
interessante notar que as diferentes características destes, quando 
se trata de ligas que apresentam crescente teores de soluto, 
tendem a convergir rapidamente para as da composição eutética 
do sistema binário Sn-Pb. Na Figura 7 pode ser observado a boa 
concordância que existe entre as curvas de resfriamento obtidas, 
ressaltando o fato de que, em cada caso, foi adotado h; e hamb 
cujos valores variaram com o tempo. 

3600 

3200 

2800 

2400 

::.:: 2000 

"E s 1600 

.r.- 1200 

800 

400 

Curva de Variação de h1 com o Tempo 

• 
.\ .. 
' \ 

<j • I 
"' • ., 

-11-Sn 5%Pb 

--•--Sn10%Pb 

-o-Sn20 %Pb 

'"'= t<JA? *18.000 

'"'= t<l·
47

• 9.600 

'"'= t<JA?. 8.400 

-- Sn 39% Pb h= tDA? • 7.800 
·.L_ ____________________ ·,~----------~ 

\ 

' ... 
• • •••• ····-.. ---·-· 

o 00 100 2~ 320 400 400 500 6~ 720 800 

Tempo [ s] 
Figura 6 - Curva representativa do comportamento do 
cocticicntc de transferência de calor na intertàcc metal/molde em 
função do tempo para diferentes ligas metálicas. 

A ênfase dada aos coeficientes variáveis deve-se ao fato de 
que. atualmente em metalurgia, busca-se encurtar os tempos de 
operação para se obter produto final com qualidade, o que 
necessariamente deve ser reflexo de seu arranjo microestrutural 
final. 
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Figura 7 - Comparação dos resultados térmicos experimentais 
com os resultados simulados pelo modelo matemático 

CONCLUSÃO 

A comparação entre os resultados das simulações 
desenvolvidas através do modelo numérico e os dados obtidos 
experimentalmente, permite extrair como conclusão basicamente 
o que segue: a) A boa concordância das curvas obtidas caso a 
caso, principalmente no que tange ao fim da solidificação, leva 
naturalmente ao entendimento de que a utilização de hi e hamb 
variáveis com o tempo além àe confiável é mais eficiente. Por 
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outro lado, mostra de que o confronto destes perfis térmicos é um 
modo seguro e mais simples de definição dos valores destes 
coeficientes em função do tempo. b) A rápida convergência dos 
valores de hi para os valores da liga eutética, quando se tem 
teores de soluto crescentes estão associadas ao decréscimo do 
intervalo de solidificação, o que explica os maiores valores de hi 
para a liga Sn 5 % Pb que apresenta maior intervalo de 
coexistência líquido-sólido. 

ABSTRACT 

The present work focuses the determination of the transient 
metallmold heat transfer coefficient during solidification. The 
method uses the expedient of comparing theoretical and 
experimental thermal profiles and can be applied both to pure 
metais and metallic alloys. A solidification model based on the 
finite diffcrence technique has been used to provide the 
theoretical. results. The experiments were carried out by 
positionirg the thermocouples in both metal and mold. The 
comparison between experimental and theoretical results has 
permitted to evaluate the variation of heat transfer coefficient 
along the solidification process. 
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SUMMARY 

ln this paper the problem of solidification of a phase-change material (pcm) in the annular space around a 
cylinder which carries a refrigerant fluid is solved numerically. A mathematical model is deve/oped which 
treats the phase-change problem by the boundary-immobili:::ation technique, coupled with the conduction and 
convection problems in the tube wa/1 and the fluid. respective/y. Comparisons with literature results are 
presented to valida/e lhe mode/ as we/1 as results f or the case of solidification of water in a specific system. 

INTRODUCTION 

ln many practical situations. such as solar energy systcms and 
off-peak refrigcration systcms. one nceds to store thcrmal energy 
for late r use. There are two basic typcs of thcrmal enagy storage, 
scnsible hcat and latent heat. The use of latent heat thcrmal 
cnergy storage, which consists in storc or recovcr cnergy by the 
phase-change (melting or solidification) process of any substance. 
called the phase-changc material (pcm). offers the possibility of 
high storage density with small tempcrature variations. 

One important systcm of latent heat storage consists in a array 
oftubes immersed in pcm initially solid or liquid. Thc tubes carry 
a heat transfer fluid inside, which causes thc phase change, 
melting or soliditication, depending on the fluid and pcm 
conditions. lf the tubcs are disposed symmetrically this systcm 
can be modeled as a single tube surrounded by pcm which is 
limited by an insulatcd surface whose radius is thc symmetry 
radius ofthc original system. 

The coupled problem of phase-change in thc outside of a 
cylinder and forced convection inside it has been considered. to 
the authors' knowledge, primarily by Sparrow and Hsu ( 1981 ). 
who specified a Biot number for the fluid. Cao and Faghri 
( 199 Ll992) solved numcrically thc problem considering the 
momcntum and energy equations for the fluid in laminar or 
turbulent flow and the conduction equations for the tube wall and 
the pcm. Thc phase changc problem was treated by the enthalpic 
mcthod. Bcllecci and Conti ( 1993) solvcd the sarne problem by 
the cnthalpic method, considering the fluid in laminar flow and 
evaluating the Nussclt numbcr from empirical corrclations. 

This paper prescnts a numcrical solution for thc problem of 
soliditication around a vertical coolant-carrying cylinder as 
shown in figure (I), which is displaycd horizontally for saving 
spacc reasons. The phase-change problem is treatcd by thc 
boundary-immobilization technique and is coupled with 
convcction inside thc tube. Thc convection problcm is treatcd 
considcring the flow as hydrodynamically dcveloped and using 
the simpler model in which the Nusselt number is evaluated from 
empirical correlations for the case of constant wall heat flux. ln a 
recent study, Jesus (1998) showed that the error introduced by 
this procedurc is small even for fluids with moderate Prandtl 
number. Thc thermal rcsistancc of the tube wall is also 
considered. A comparison with available literature results is used 
to validate the model and some rcsults for a specific problem are 
prescnted. 
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Figure I- Sketch ofthe Problem. 

MATHEMATICAL MODEL 

As the problem considered is solidification in vertical 
geometry the model for the pcm can be constructed based on the 
heat-conduction equation in two-dimensional axisymmetric 
coordinates. 

àT, , =a V' T 
àt '·' '·' 

(I) 

where the subscripts s and I refer to the solid and liquid phase 
respectively. The usual boundary-conditions for the solid-liquid 
interface can be written as, 

T,,(r. ,z,t)= T"' (2) 

where Eq. (2) states that the solid-liquid interface is an isothermal 
surface with the phase-change temperature T m and Eq. (3) 
represents the energy balance at the interface, in which the latent 
heat of solidification, H, is accounted. The quantity r8 is the 
radial position of the soliditication front. 

The model for the tube wall can be described also by the heat 
conduction equation, 



JT" _a V' T" -- " dt 
(4) 

Finally, the refrigerant tluid is analyzed in terms of an energy 
balance over a differential control volume across the tube, 

_!_(JT, + U JT, j= J 'T, +~(T - T) 
-:\ m ""\ -:\ l Dk '" f a , at az az r 

(5) 

where Tr is the mixing-cup temperature, Tw; is the inner tube-wall 
temperature and Um the mean tluid velocity. Eqs. (I). (4) and (5) are 
coupled by equalling the heat fluxes in the corresponding frontiers. 

The phase-change problem is solved by means of the 
boundary immobilization technique which consists in performing 
a coordinate transformation in order to fix the moving boundary 
and make it parallel to the other boundaries. The new coordinate 
system is deftned by applying the following transformations. 

r-r,, 
11, = o,(z,t) 

r-rô(z, t) 
11, = o, (z, t) 

z Ç=-
r\\" 

(6) 

where õ, and õ1 are. respectively. the solid and liquid phase 
thickness. Now the annular space can be described in the 
following domain, 

O S11,, $I O$ Ç $L/r" (7) 

The governing equations are written in dimensionless form 
using the vari ables defined by Eqs. (6) and those prescnted 
below. 

T-T 
e=--"' 

T,- "f;n 

-~.A - dÔ , . A - ( -l)()fl, 
fl , I - r" 'fJ, -11, aç 'fJr - 11r aç 

r e R=- ;E =-
r,, r,, 

a t 
-r=-: Ste 

r,~ 

(8) 

where T;n is the tluid inl et tcmperature and Ste is the Stefan 
c (T -T) 

N b St _ ps m m 
um er. e- . 

H 
The equations and boundary conditions for th c pcm are now 

given in terms of the variablcs and quantities defined in Eqs. (6) 
and (8). as they will be solved numerically using the tinite 
volume method an integral form of the conduction equation is 
presented for a contrai-volume in the domain transformed by the 
immobilization technique. The details of the deduction of Eq . (9) 
can be found in the work of Hsu et ai. ( 1981) for the so lid phase 
or in Jesus ( 1998) for the complete problem. 
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d
d [J R,,Ll,,e, ,ctÇd11,,]ste = 
't vc 

;.. çl 

J (n,, + A, , t ctÇ- J (n,, + A,, )
5

, ctç + (9) 
~ . é,. 

T1 : 'l l 

f (r, 1 + lfl, 1 t d11, 1 - f (r, 1 + lfl, 1 t d11, 1 

''· "' 
wherc SI . S2. S3 and S4 are respectivcly the east, north, west and 
so~th faces of a contrai-volume in thc (lls.l , Ç) coordinate system 
limited by· Tj 1• 112, Ç1, Ç2. The terms which are being integrated in 
Eq. (9) can bc written as. 

[ 
X ae riLl J Q =R _ _!__S -11 eSte-' ; 

s ' Ll , d11 , s s d't 

n, =R,[-~..&~- e,ste( JLl, + 11, J!l, ll 
a , Ll, êl11, J-r J-r JJ 

(!Oa) 

~ R ae ~ R a, ae, A- ' ·A-
s - s s ~ ' I - I I a , aç (I Ob) 

r = - R Ll ae, · r = -R Ll ~~ 
s s s aç ' I I I a , aç (I Oc) 

lfJ =A R Je, . lfJ = A R ~~ 
s f-'s s "'I ' I fJ r r "'I 

o11, a, a11, 
(!Od) 

Some of lhe lerms found in Eqs. (I O) are nol common in 
problems of pure conduclion and appcar as a consequence of lhe 

coordinatc lransformation applied. The terms Qs,l are pseudo­

convectives in the sense they involve lhe velocity of the moving­

boundary. the terms As 1 and \fls 1 are pseudoanisotropic 
' ' 

becausc they involve heat conduction in one directi on caused by 
tempcrature gradients in other direction (mixed-derivative tcrms 
in lhe di ffe rential lonnulation) . ln lhe numerical treatment of Eq. 
(9) the pscudoconveclivc terms where discretizcd using 
appropriale formulations as lhe power-law scheme whilc the 
pseudoanisotropic terms wcre trealcd as source tcrms in the linear 
system solution and updatcd in cach ilcration . 

Thc boundary conditions for thc phase-change material can 
now bc writtcn as. 

e, (11, = I,Ç, -r)= e, (11, = o,ç, -r)= o c 11) 

1 + riLl , _2_ as, -~_!_~ = a!l, 02) 
[ ( J'][ I I l aç Ll, d11, " ·o ! k, Ll, a11, '1, ciJ d't 

The equati ons for the tube wall and the fluid in terms of the 
ncw variables can be written as. 

:.: Ste a:~· =~a~ (R~~ J+ :ç(a:~· J (t 3) 



a ae ( r ) ae -' Ste--r + Re Pr ----'"- _r = 
ar eh D éJÇ 

él 'er +4(_s_)'Nu(e -e) 
éJÇ' D '" r 

(14) 

wherc the Nussclt numbcr is obtained from cmpirical corrclations 
for thc case of constant wall hcat !lux. Thc other boundary 
conditions for Eqs. (9). ( 13) and ( 14) are obtaincd from the facls 
that lhe extcrnal surfaccs are considered adiabatic and lhe fluid 
enters the systcm with a spccificd temperaturc T;n • also by 
cqualing thc hcat íluxcs in thc interfaces helwccn lhe fluid , thc 
solid phasc and thc tubc wall. 

Thc energy cqualions are discrctized by thc control-volume 
bascd finile-diflercncc mcthod using an implicil formulation for 
lhe lemperalure cquations and an cxplicil method for the interface 
thcrmal-encrgy balance. Eq. ( 12). lhis avoids thc nced for 
itcrations betwccn the tcmpcralurc field and the interface position 
calculations. A linear systcm is so lved itcralively by thc line-by­
line mcthod, the calculations start wilh a small solidificd 
lhickncss oblaincd from a scmi-analylical solution based on the 
quasi-stcady approximation. the position of thc solid-liquid 
interface and thc tcmperature distrihulion are oblained until the 
cnd of the solidification proccss when thc solidification front 
completely rcachcs the outer boundary. 

RESULTS ANO DISCUSSIONS 

Thc model dcscribed abovc was validatcd by comparisons 
with other rcsults prcscnted in the litcrature. Cao and Faghri 
(1991) solved thc problem of phase-changc in annular space by 
thc cnthalpic method. Thc pcm considcrcd was paraffin and the 
working fluid a liquid metal. lhey havc also considcrcd the 
thcrmal rcsistancc ofthe tube wall and solvcd the momcntum and 
cncrgy equation for thc fluid in laminar flow. Thc compared 
rcsults are shown in figure (2). 

The proposcd modcl was thcn uscd to study some 
charactcristics of a typical storagc systcm with the following 
dimensions. 

• Tube externa) radius- r" - 0.0 127m 
• Tube wall thickness- õr - 0.0015m 
• Tube inner diamcter - D - 0.0224m 

• 
• 

Symmctry (ouler) radius ofthe system- r0 - 0.0508m 
Tube length - L- I m 

T : Q.846 ! 0.<0 

E .... 
c 020 -- '~ 
e 
LL 

'··---. ·----
T =O 106 

·- ·;·--- --

o 00 ,-----.,----,- - --';-- "t 
o 00 •oo 000 

Dimensionless Axial Posit1on - z/0 

Figure 2 - Comparison with Cao and Faghri ( 1991 ). 
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The pcm considered was water initially at 5°C • the refrigerant 
íluid was a mixture of 70% water and 30% ethylene-glycol with 
Prandtl number. Pr=44, in laminar flow with Reynolds number, 
R e= I 020 and inlet temperature, T;n = -I 0°C. The tube wall 
material was varied in order to chcck its influence in the 
solidification velocity. Cupper (k=398 W/m k), stainless steel 
(k=15 W/m k) and PVC (k=O.I5 W/m K) were considered. 

figure (3) shows the effcct of the tube wall material on the 
solidification front growth. lt is found that for metallic 
conducting materiais lhe differences are relatively small as 
comparcd to the case of PVC tube which . bccause of its high 
thermal-resistance. has a greater influence on the evolution of lhe 
phase-changc process. Thc othcr results obtained consider cupper 
as the tube material. 

0 .00 

I -- Cupper • k=398 W /mK 

I - ----A------- S l amte ss S teel- k= 15_1 W /mK 

1 ·-· --- PVC • k=O .l5 W/mK 
'-- - -·······. ·------' 

10.00 20 00 30.00 40.00 

Axial Oimensionless Position ~ zJD 
50 _00 

Figure 3 - Effects of tube wall thermal-resistance 

Figure ( 4) shows the temperature distribution at three 
positions a long the axial direction and a unique radial point half 
way across the annular space. One can observe that the 
temperature decreascs slowly and smoothly until it reaches a 
point where its value drops suddenly which corresponds to the 
instant when lhe solidification front reaches the external adiabatic 
surtàce. From this moment on, the refrigerant removes only 
sensible hcat from the solidified mass. 

000 400 8 .00 12.00 16 _00 

Dimensionless Time 

Figure 4- Temperature Evolulion in Variable Axial Positions. 



Figure (5) shows the dimensionless energy ( Qj pHr;_, ) stored 

in sensible and latent heat form, also is presented thc total heat 
stored and it is very clear that the sensible heat fraction is very 
small, as it is expected in a latent-heat storage system. 
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Figure 5 - Encrgy Stored in thc System. 

CONCLUSIONS 

1-

1-

1-

16.00 

The problem of solidification of pcm in vertical annular 
geometry was solved numerically by the boundary 
immobilization technique and the finite volume approach. The 
conduction heat transfer in pcm was coupled to conduction in the 
tube wall and convection in the refrigerant fluid. Comparison 
with literature solution of a similar problem by the cnthalpic 
method showed good agreement between both techniques. The 
study of a specific system with water as the phase-change 
material led to the conclusions that the thermal resistance of the 
tube wall may be a very relevant factor in the phase-changc 
process if nonmetallic materiais are being used. The temperature 
values in the pcm decay smoothly during the phase-change 
process and have a sudden drop whcn the solidification front 
reaches the outer surface (sensible cooling). Also the greatest part 
of energy is stored in latent heat form. 
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SU MMARY 

This work presents experimental results and their discussions about subcooled nucleate pool boiling, at 
atmosphcric pressurc, on the inside grooved surtàce of an aluminum vertical tube immersed in R-113. The 
inside diamcter and thc Iength of thc tube are cqual to 15 .88 mm and 40 mm, respectively. The values of 
the heat transfer coefficient are comparcd with those computed by empírica! correlations for smooth 
surtàce. The visualization inside the tube showed the presence of isolated vapor bubbles on the wall that 
charactcrizes a partia! nucleate boiling regime. 

INTRODUCTION 

Severa! studies (see Nishikawa and Fujita. 1990 and Marto 
and Lepere, 1982), have been considered the enhancing of the 
heat transfer coefficient during the nucleate boiling regime. More 
recently, Fujii et ai. (1995) have presented experimental results 
for boiling on the wall of horizontal tubes with millimetric 
grooves. The importance of these studies is related to many two­
phase flow applications as solar energy thermosyphons and 
evaporators. For thermal control of satellites applications the 
processes of liquid-vapor phase-change, in heat pipes and 
capill ary pumps devices, should be without bubbles. Thcn, it is 
important for designing and selection of devices for spatial 
applications the knowledge of the nucleation onset, see Bazzo et 
ai. (1996) and Passos (1997). Published books about enhanced 
heat transfer as those of Thome ( 1990) and Wcbb ( 1994) can be 
seen as an increas ing of the interest to the technological 
attractives in this area. For instance, it can be considered the 
possibility ofhaving more compact and efficient heat exchangers. 

Nucleate boiling results published in the thirties, have already 
shown that the heat transfer coefficient for roughned and groovcd 
surfaces are biggest than for smooth surfaces, as prcscnted in 
Chapter li of Webb ( 1994) and in Chapter 16 of Stephan ( 1992). 
Those results are expected because of the higher nucleation site 
density, sec Carey ( 1992). For the case of grooved surface it was 
related a performance decay as consequence of an aging effect 
(see Webb, 1994). 

Stephan ( 1992), Chapter 16, remembers that roughned 
surfaces tend to become dirty fastcr than smooth ones, causing 
the dccreasing of the heat transfer cocfficient with time. 

The improved knowledge in the nucleation theory and the 
reduction of the manutàcturing costs of the heating ~urfaces 

allow to consider as actual possibilities the use of boiling on 
enhanced surfaces. 

The model of Hsu ( 1962) considers the formation 'of a vapor 
bubble in an idealized conical cavity and the bubble growth 
inside the thermal boundary layer over the heated surfacc. A 
simplified analysis allows to compute the size range, bctween rmin 
and rmax• of the mouth radii of the active cavities. Consider a 
linear variation of the temperature in the boundary layer and 
assume the steady-state conduction in the liquid, Eq. (I), 

(I) 

where q. is the heat flux at the wall , k1 the conductivity of the 

liquid, T w the wall temperature and T1 (r ) the liquid tcmperature 
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at r and r is the radius of the vapor bubbles. The minimum 
condition ofthe superheat liquid on the top ofthe bubble, dictated 
by the Clausius-Clapeyron and the Laplace-Kelvin equations, see 
Cole (1974) and Eq. (2) and Eq. (3). 

2cr 
TI-Tsat =­

mr 
(2) 

where T,., is the saturation temperature (K), cr is the surface 
tension ofthe liquid, and m can be approximated to: 

(3) 

where h1v is the latent heat of vaporization and V v and v1 are the 
specific volumes ofthe vapor and the liquid. 

Equation ( 4) results from the combination of Eq . (I) and Eq. 
(2), for the condition when the vapor bubble begins to grow out 
of the mouth ofthe cavity (r c), with r=rc. 

(4) 

Solving Eq. (4), and using the physical properties of the R-
113. at atmospheric pressure, (k1 = 0,0705 W /mK, cr = 0,017 N/m, 
h1" = 143 ,8 kJ/kg, T,., = 320,75 K, vv = (7,46 kg/m3r' and v1= 
( 1507 kg/m3r 1

, the maximum and the minimum rad ius values of 

the act ive cavities in function of the wall superheat óTw are 
given in Table I, for four values ofthe heat flux : 

Table I - Valucs ofthe radii ofthe active cavities 

q"(kW/m-) óTw(C) rmin (f..Lm) rmax (f..Lm) 

5 2.2 22.7 
15 10 1.0 48.9 

15 0.7 74.3 

5 2.3 16.4 
20 lO 1.0 36.4 

15 0.7 55.5 
5 2.5 9.9 

30 lO 1.0 23 .9 
15 0.7 36.8 

10 1.0 17.6 
40 15 0.7 27.4 



This paper presents the rcsults of an experimental study of 
pool boiling heat transfer in nuclcatc boiling regime on the insidc 
aluminum tubes with grooved surfaces, immerscd in R 113, at 
atmospheric pressure. The hcat transfer coefficients during the 
nucleate boiling are determined for different conditions of 
subcooling degree of the bulk liquid and are compared with 
empirical correlations for smooth surfaces. This work was 
performed at the LABSOLARINCTS of the Department of 
Mechanical Engineering of the Federal University of Santa 
Catarina. 

TEST APPARATUS 

A schematic drawing of the tcst apparatus is prcsentcd in 
Figure I. Boiling test has been performed on the internal surface 
ofan aluminum tube whosc inside diameter (d;). outside diameter 
(d0 ) and length (L) are equal to 15.881 ± 0.044 mm, 19.106 ± 
0.036 mm and 40 mm, respectively. The internal surface of the 
tube presents circumferential grooves fabricated by ERNO of 
Germany. The main dimensions of the grooves are 33 ± 7 ~m in 
the mouth and 31 O ± 59 ~m deep with a step of 215 ~m. as is 
shown in Bazzo et ai. (1996). The boilcr vcssel is consistcd of a 
Pyrex glass container with a stainless steel cover. 

2 

3 

4 

5 

Fig. I: Test apparatus: I - condenser. 2 - termocouples. 3 - test 
section, 4- R-113, 5 - main watcr bath, 6 - PTJOO. 
7 - themocouple, 8- boi ler v esse!. 9- water bath, I O- insulation, 
11 - power supply, 12 - resistance 

The boiler vessel is immersed in a water bath heated hy a 
main bath having. in the lower region, an clcctrical resistance 
allowing 2.5 kW of power supply. The main bath has its outside 
wall insulated and its temperature is controlled by thc comparison 
of a PTI 00 signal with a set point of tcmpcrature chosen in the 
range values of 20 to 45 °C. The vapor of R-113 collected at the 
top of the boi ler v esse! is condcnsed in a water-coolcd condcnser 
and returned to the boi ler by gravity. 

The aluminum tube is instrumcnted hy five thermocouples 
(Te I to 5) of type E (Chromei-Constantan). whose cahle 
diamcters are equal to 0.127 mm, stuck with OMEGA cemcnt 
inside boles with 0.8 mm of diameter and 0.2 mm of depth on thc 
outside wall ofthe tube, as shown in Figures 2 and 3. The heating 
of the aluminum tube is allowcd by means of two skin heaters 
resistances (I 0.88 Q and 11.25 Q) that are stuck on the outside 
surface of the tuhe and blanketcd by a PVC tubc. Thc rcsistanccs 
are mounted in parallel. Finally, this set is blanketed by a second 
PVC tube and the annular space between the PVC tubcs is 
insulated. A differential thermocouple type K allows thc 

626 

measurement of the cquivalent temperature diffcrcnce between 
the outside surface of the internal PVC tube and the inside 
surface ofthe externa! PVC tube, see Figure 3. 

Threc thermocouples type E are placed in thc R-113. two of 
them on thc axis of the tubc (Tc6 .Tc8) and the third one outsidc 
ofthe tube (Tc7). 

Tc1 KTc2 
I 

19.106 

8 

12 

12 

8 

Fig. 2: Thermocouplcs on the aluminum tubc 

The thcrmocouplc signals and thc Voltage at the resistance ends 
are recordcd by a IIP3497 A and transferrcd to a microcomputcr. 
The electrical input to thc test section is allowcd by mcans of a 
power supply HP6030A (0-200 V) and (0-17 A) controlled hy a 
microcomputcr. 

u l1 4 
2 

11ft Ft ~ 
3 

Fig. 3: Schcme ofthc test scction: I- flangc. 2- PVC tuhe. 
3- insulation. 4- PVC tuhe, 5- skin hcater. 6- R-113 

EXPERIMENTAL PROCEDURE 

The heating of the tcst section is controlled by a C language 
program allowing a voltage step varying from zero until to a 
fixed v'\)uc, V; . The data acquisition begins 5 s after thc powcr 
input. After 90 s for natural convcction condition and ahout 40 s 
for the boiling regime the system attaincd the quasi-steady state . 
About 15 s after to attain lhe quasi-stcady state, a second step, 
V r, is applied anda new acquisition of the data was donc. before 
lhe turn-off of thc power supply. Thc collected values on thc 
quasi-steady statc are avcraged. ln ordcr to coo! the R-113 an 
auxiliary serpentine coolcr on the outside surface of the boilcr 
vcssel was workcd for fcw scconds. 

Figure 4 shows thc time cvolution ofthe wall temperaturc, for 
thcrmocouple 2 (Tc2 ), lhe R-113 tcmperaturc a! near IOmm from 
the bottom (Tc6 ) and the voltage signal allowing thc 
charactcrization of the tcsts. 
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Fig. 4: Test characteri zations 

RESUL TS AND DISCUSSION 

Figure 5 shows experimental data for single-phase natural 
eonvection and nuclcate pool boiling for threc values ofthe bulk 
liquid temperatur~ inside de tube (Tb = 22.5 °C, 28.0 oc and 38.0 
0C) and for heat !lux values up to 40 kW/m2

. The heat !lux was 
computed on the basis of the nominal surface arca, A= rc di L, 
where d; is the inside diameter ofthe tube. Thcn, the nominal area 
is less than the actual arca in contaet \Vith the R-113. 

40 

r ~ ;, 22.5"C · 

O Tb= 28 ac 
30 

I <l Tb= 38 oc 
,_._ 
"E 

20 
~ 
? I -O" 

.. I ~r lO 

I 
<» 

00 ()() 

() 

o 
30 35 40 45 50 55 60 

Tw (°C ) 

Fig. 5: Boiling curves 

Each experimental point shown in Figure 5 represents the 
average value of the temperaturc indications of the therll)ocouples 
I to 5, lixcd on the aluminium wa ll of the tubc. For each hcat 
flux levei the higher tcmperature differences between the 
indications of these thermocouples (I to 5) werc eqÚal to I. 9 °C 
whereas the average differencc value it was equal to 1.1 oc. 
Unlike the points of the boiling n::gion, those of the natural 
convection for the three conditions of bulk liquid temperature (o r 
degree of subcooled liquid = T,., - Tb) are very closc. 1t seems 
that a simi lar trend began to occur near 40 kW/m2 

For the single phase condition, the Rayleigh number, defined 
as Raz = Grz.Pr, is near 8xl08 and the tlow can be considered 
laminar; where Grz is thc Grashof number, defined as Grz= ( g~ 

(T w - T b) z3]/v2
, and Pr is the Prandtl number, defined as Pr = 

cpwk. The thickness ofthe thermal boundary layer computed by 
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_!_ I 

~ = 3.93(0.952; Pr J4 Gr; 4 
z Pr 

(5) 

( see Kays and Crawford, 1993 ), ove r a vertical wall , is equal to 
1.0 mm. This result characterizes a non-condition of confinement 
in comparison of the diameter d;, at least for the single-phase 
natural convection. 

For the heat !lux range values between I O to 40 kW/m2
, the 

wall temperatures are dependent on the bulk temperature of the 
liquid, inside the tube. Experimental data for this region show 
that the biggest difference between the average points is equal to 
4.2 °C. This value is higher than the experimental uncertainty 
value of the thermocouples. When the heat !lux in plotted versus 
(Tw- T b) the tendency of the experimental results agree with the 
resu lts presented for the benzene, in Ch. 2 of Thome ( 1990). 

The visualization of the flow inside the tube, for the test 
cond ition Tb equal to 22.5 °C showed the boiling starting 
uniformly on the inside wall of the tube. A si milar test for the 
case of a smooth tube showed that the onset boiling occurred only 
in a few parts of the inside surface. The minimum and the 
maximum radius v alue of the active cav ities presented in Table l 
and the wall superheating obtained from Figure 5 show that 
bubbles can be nucleate even inside the grooves. 

The heat !lux in this research can be considered at moderate 
values and it is not able to become the nucleate boiling regime 
full y dcveloped. ln order to know how far is the upper value of 
the heat !lux in this study (near 40 kW/m2

) from the criticai heat 
!lux (CHF) it is interesting to compute the value of the CHF , 

q.co • for a smooth vertical plate, at T .. ,, using the correlation of 

Monde et al. ( 1997), 

0.18 for Bo;:o:l4.3 (6) 

when:: 13o 1s the Bond Numbcr defin ed as 

Bo= L2 /(crfg(pl - Pv)]. p, and p1 are the vapor and liquid density 

respectively and g is the gravity accelerati on. For R-113 , at 

atmospheric pressurc. thc value of ~·co is equal to 250 kW/m2
, 

which corresponds to 6.25 times of the maximum heat !lux 
attained in this work. 

Figures 6 a-c show the comparison of the heat transfer 
coefficient obtaincd in this study betwccn those valucs computed 
by thc empírica) correlations of Forster-Zuber, Eq. (7), and 
Coo per. Eq. (8) (see Carey, 1992 and Colher and Thome, 1994 ), 

- [ k ? 79 c ~I4 5 P?49 l[ - T (P ))024 t,pü75 (7) 
h F7. - 0.00 122 0 5 0 29 0 24 0 24 Tw sat I sat 

(J !11 hlv Pv 

whcrc cP1 is the specific heat ofthc liquid at constant pressure, J11 

is the viscosity of the liquid, ~P,., is the difference in saturation 
pressure corrcsponding to a difference in saturation tempcrature 
equal to the wall superheat (cp1=984 .J/ (kg K), J11 = 516xl0"6 

Pa.s); 
0.67 

hcooper = 55 P,b (- 0.4343 ln P, t 0 55 M-0 5 ~ (8) 

b = 0.12 - 0.4343 ln Rp. Rp is the surface roughness cxpressed in 
Jlm (assumed equal to I Jlm). P, is the reduced pressure, M is the 
molecular weight, (Pcritical = 3.411 X 106Pa M = 187.4 kg/kmol ). 



The values of the heat transfer coefticient, computed in 
function of the difference between Tw and Tb , hexp l , are 
compared with thoses predicted by the correlations of Coo per and 
Forster-Zuber. This comparison is not evident because the tests in 
the present work were performed in subcooled condition whereas 
the correlations are valid for saturation conditions. Then we can 
analyze only the result trends. As was explained before results 
presented by Thome (1990) show that although the wall 
temperature decreases when increases the subcooled degree ( T,., 
- T b) of the bulk liquid the heat transfer coefficient, defined in 
function of the difference (Tw - T b) decreases. As it was discussed 
in Carey ( 1992) generally experimental data for nucleate pool 
boiling correlate better in terms of the wall supcrheat, ~ T w· 
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Fig. 6: Comparison o the heat transfer coefficients 

lt is shown in Table 2 the comparison bel\veen the 
experimental values of hexpl and hcxpl ( defined in function of the 
(T w - T,.,)) and the values computed by the correlations. When 
the hexpl data are compared with thc predicted results by Cooper 
correlation the deviations become less when the R-113 
subcooling degree decreases, as expected. This trend is not 
verified when the comparison is made using Forster-Zubcr 
correlation. The comparison of the hexpl data shows that the 
rcsults of the presem work are bigger than those prcdicted by the 

62R 

correlations whose di!Terenccs decrease with the decreasing of 
the subcooling degree. 

Table 2 - Statistical comparison of correlations 

Tb (0 C) Mean hcooper Mean hFz 
Dcviation• 

hexp 
Deviation (%) 

hexp 
(%) Forster-Zuber 

Coo er 

22.5 117 2.17 44 0.56 
hcxp I 28 92 1.92 28 0.72 

38 24 1.24 38 0.62 
22.5 74 0.26 93 0.07 

hcxp 2 28 63 0 .36 85 0.15 
38 53 0.47 25 0.25 

'Mean Deviation =_!_I I he,p - hcorrelalion I X I 00% 
. N hexp 

EXPERIMENTAL UNCERTAlNTY 

The type E thermocouple signals wcre compared with thc 
indication ofthc mercury-in-p.lass thermometcrs whose resolution 
is cqual to O. I O °C, by immersion in a water bath, for the range 
temperature of 40 to 90 °C. The conversion millivolt/degrees was 
allowed hy means of a ninth-order polynomial , sce Holman 
( 1989). and the standard deviation from the corresponding 
temperature indicatcd hy lhe mercury-in-glass thermometer was 
equal to 0.29 °C. The product of the t-student value (t=2) for a 
samplc of 55 degrccs of freedom, with a 95% confidence levei , 
see ASME ( 1986 ), times the standard deviation, furnishes the 
experimental uncertainty cqual to± 0.58 °C. 

The experimental uncertainty ofthe valuc o fthe heat transfer 
coefticient was computed following the procedure presentcd by 
Kline ( 1985) and Holman ( 1989). The rclative uncertainty values 

for ~ - and hcxp l are equal to± 2% and ± 4.9%, respectively. 

CONCLUSIONS 

Preliminary rcsu lts of an experimental rescarch on subcooled 
nucleatc boiling regime were presentcd. The data show that : 

(i) the singlc-phasc natural convection was in laminar 
regime, or at thc beginning of the transition regime and the 
computed thickncss of lhe thermal boundary layer is equal to 
I mm: 

(ii) lhe nucleate pool boiling regime for modcrate heat flux 
up to 40 kW/m2 are depcndent ofthe subcoolcd liquid: 

(iii) the boiling visualization, for a subcoolcd degrcc of 
25.l °C (Tb=22.5 °C), showed lhe prcsence of isolated bubbles; 

(i v) comparisons of thc heat transfer coefficient with values 
predictcd by thc correlations of Cooper and Forster-Zuber are not 
yet conclusives. 

ln the sequencc of this research tests will be performed with 
smooth tubcs in order to compare the different results 
and correlate the data for grooved tubes. A visualization study 
using a video camera will be performed for subcooled nucleate 
boiling. 
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RESUMO 

O objetivo deste trabalho é apresentar um modelo numérico desenvolvido para a predição do comportamento 
e do desempenho de unidades de arma::enamento de PCM de placas paralelas. O modelo jlsico é composto de 
um tanque de geometria retangular com dutos ''Fios" através dos quais passa um refrigerante e dutos 
"quentes" para circulação de água a ser resjhada. O PCM utili::ado é água. Durante o processo de carga 
(período noturno), a circulação do rejhgerante possibilita a formação de gelo. Este gelo será usado durante 
o ciclo de descarga, quando a circulação de água nos dutos "quentes" propicia água fi' ia (7 °C) para aplica­
ções em condicionamento de ar. O método numérico é baseado em uma formulação unidimensional do pro­
blema de transferência de calor com mudança de fase, associado a uma equação de balanço de energia entre 
o reji·igerante e o PCM. Estas equações acopladas, escritas na .forma entálpica são resolvidas por aproxima­
ção de volumes finitos, de modo a fornecer a massa solidificada, distribuição de temperaturas ao longo das 
placas, fluxo de calor e e.fetividade do sistema. 

INTRODUCÃO 

A conservação da energia tem sido objeto, nos últimos anos. 
de crescente interesse em razão do seu encarecimento. do esgo­
tamento das fontes não-renováveis de suprimento c do impacto 
ambiental decorrente de sua utilização. Em sistemas centrais de 
refrigeração, uma alternativa de conservação que tem demonstra­
do viabilidade técnica é o uso do sistema à noite para congelar 
água ou outro material de mudança de fase (PCM), a ser fundido 
no período de maior demanda. Os equipamentos utilizados para 
este fim são denominados armazenadores de calor. Fatores como 
geometrias empregadas na construção das unidades. materiais 
usados como PCM e os processos de solidificação/fusão são hoje 
incessantemente investigados. 

A solidificação em meio finito foi primeiramente resolvida 

de forma exata por Ruoff ( 1958) para uma região. na qual uma 

amostra líquida. inicialmente à temperatura de solidificação é 

subitamente submetida a uma temperatura inferior à de conge­

lamento em um de seus contornos, enquanto o outro é mantido 

à temperatura constante. Aplicando a técnica da similaridade. 

obteve expressões para a temperatura na região solidificada e 

distância da origem da interface sólido-líquido. Cho c Sun­

derland ( 1969) resolveram o mesmo problema considerando. 

porém, duas regiões. Neste caso uma solução aproximada foi 

obtida. admitindo a distribuição de temperatura de Ncumann na 

fase sólida e aplicando o método integral com um perfil de 

temperaturas polinomial para obter a distribuição de temperatu­

ras na fase líquida. Este mesmo problema foi analisado poste­

riormente por Gutman ( 1987) usando a técnica da perturbação 

para obter as distribuições de temperatura e posicionamento da 

interface sólido-líquido. 
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O efeito convectivo devido à diferença de densidades entre 
as fases líquida c sólida durante a solidificação foi avaliado por 
Carslaw e Jaeger ( 1959) c Crank ( 1975), usando a técnica da 
similaridade c por Lunardini ( 1983 ), usando o método do 
balanço integral. Foi demonstrado que o efeito convcctivo 
somente é significativo para grandes diferenças de densidades. 

A possibilidade de mudança das propriedades com a tem­
peratura durante a mudança de fase foi estudada, entre outros, 
por Cho e Sunderland (1974), que analisaram o problema de 
Neumann admitindo que a condutividade térmica pudesse 
variar linearmente com a temperatura. Verificaram que o efeito 
é mais significativo quando o número de Stefan é grande. A 
mesma dependência em relação ao número de Stefan foi verifi­
cada por Oliver c Sunderland ( 1987), que admitiram uma 
variação linear do calor específico com a temperatura. 

As contribuições iniciais para o entendimento dos fenô­
menos de mudança de fase sujeitos a condições de contorno 
convectivas foram dadas por London e Seban (1943), estudan­
do a solidificação cm um meio semi-infinito líquido. mantido à 
temperatura de fusão. Aplicando o método da aproximação 
quase-estacionária, obtiveram uma expressão analítica na forma 
de equação diferencial não dirctamente integrável, permitindo 
determinar de forma aproximada a posição da interface sólido­
líquido c as temperaturas na região solidificada. Krcith c Ro­
mie ( 1955) resolveram de forma exata problema semelhante, 
usando o método da analogia clétrica. Sua solução permitiu 
calcular a temperatura superficial e a espessura da camada 
solidificada. uma vez conhecidas as propriedades do material e 
o número de Stefan. O mesmo problema foi solucionado ana­
liticamente por Goodman ( 1958), aplicando o método integral. 
As expressões obtidas. tanto para a temperatura superficial 
quanto para a espessura da interface, mostram ser concordantes 
com os resultados de Kreith e Romie ( 1955). 



A solidificação unidimensional de um líquido cm meio 
scmi-infinito. inicialmente à temperatura de fu são e sujeito à 
condição de convecção na supcrHcie. foi estudada por Wcs­
tphal (1967). Usando o método proposto por Portnov ( 1962). 
expressou a solução da equação de condução cm séries infinitas 
de potências. Seus resultados mostraram como varia a interfa­
ce sólido-líquido em termos da diferença entre as temperaturas 
de solidificação e do meio ambiente. 

O congelamento da água sob ação de um fluxo de calor foi 
estudado por Fos c Fan (1974), considerando que inicialmente 
a temperatura da água fosse desconhecida c as temperaturas do 
ambiente e da superficic da água fossem iguais á de fusão. A 
temperatura era subitamente abaixada e podia, então. variar 
com o tempo. Usando o método quase-estacionário. obtiveram 
soluções para a distribuição de temperaturas e posição da in­
terface, dependentes da expressão usada para representar a 
variação da temperatura. 

Problema análogo, porém relacionado à fusão foi tratado c 
resolvido de forma exala por Lozano c Rccnstcn ( 1981 ). Eles 
representaram a temperatura cm forma de série infinita c anali­
saram tanto a situação em que existe fluxo de calor. quanto 
uma condição convectiva. Obtiv.:ram a expressão para a posi­
ção da interface em forma de potências do tempo, constatando 
que, para fluxo constante c baixo número de Stcfan. a expres­
são era linear, desde que o intervalo de tempo transcorrido 
fosse pequeno. 

Lunardini ( 1981) estudou a mudança de fase de um meio 
scmi-intinito, inicialmente à temperatura de fusão c sujeito à 
convecção. Obteve uma solução aproximada usando o método 
do balanço integral. Seus resultados foram aplicados para 
casos em que existem soluções exalas. mostrando boa concor­
dância. 

Gutman (1986) estudou meios finitos que encontravam-se 
no ponto de congelamento e repentinamente eram colocados 
em contato com um fluido ambiente. O fluido poderia ter 
diferentes valores das propriedades cm cada lado da amostra. 
mas sua temperatura foi considerada sempre menor que a de 
congelamento. O problema loi solucionado aproximadamente 
pelo método de perturbação, usando-se expansão em s.:rics 
para representar a distribuição de temperaturas e a posição da 
interface. 

O presente trabalho visa a estudar c pn.:vcr teoricamente o 
comportamento e o desempenho de unidad..:s de armazena­
mento de PCM de placas paralelas. Uma scçào transversal da 
unidade estudada é mostrada na figura I. O eixo x é mostrado, 
para um duto. na própria figura. sendo a direçào de crescimento 
da frente de solidificação/fusão. O eixo y (coincidente com a 
direçào de escoamento do fluido refrigerante) é perpendicular à 
seção transversal mostrada. É assumido isolamento perfeito cm 
relação ao ambiente. 

FORMULAÇÃO MATEMÁTICA 

O problema esquematizado na figura I. é formulado ma- . 
tematicamentc considerando condução pura no PCM c formu­
lação unidimensional das cquaçiics governantes. 

As equações para a fase sólida são: 

I a Ts( x,t) 
O<.r S(t). t>O, 

as at 
(I) 
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• dutos quentes ElJ dutos frios 

Figura I. Seção transversal da unidade de armazenamento. 

T,(x,t)=Tw x=O.t >O. 

Para a fase líquida as equações são: 

a2 Tt I aTt(x,t) 
----

at 

aTt(x,t) 
--'-a-x_..:.....=O 

Ti(x,t) =Ti 

at 
S(t)<x <d, 

x~d, t>O, 

As condições de contorno na interface são: 

Ts(X, t) = Ti( X, t) = Tm . .FS(t) , t>O. 

a r, a Tt dS(tJ 
ks--ki-= pL--· 

ax ax dt 

(2) 

(3) 

(4) 

(5) 

(6) 

(7) 

A condição de acoplamento entre o PCM c o escoamento 
do refrigerante é: 

ar 
h(T"- T;) = k -lx=O· 

ax 
(8) 

Para tratar o problema da mudança de fase utilizamos o 
método cntálpico proposto por C ao ct ai ( 1989). A equação da 
energia, escrita cm sua forma entálpica, representa tanto a 
região sólida quanto a líquida: 



a ( ar) ax k ax 
a(pH) 

at 
(9) 

Pode-se demonstrar que a Eq. (9) transforma-se na condi­
ção (7) quando x = S(t). 

Considerando calores ~specíficos constantes para cada fase 
e que a solidificação se dá sob uma única temperatura, atempe­
ratura assumirá os valores abaixo, em função da entalpia: 

r 
I rm+H I Cs 

r=~ rm 

ll (H-À) 
rm+-'---~ 

C/ 

H~O 

O<H<À. 

H?.À 

(lO) 

Acima consideramos H = O no estado sólido à temperatura 
Tm. 

A temperatura de Kirchoff é definida como: 

• {k,(r- rn) r < rm 
r=O r=rm. 

kt(r - rnJ r > rm 

(li) 

Usando a Eq. ( 10) na definição expressa em (li), obtém­
se diretamente: 

{

k,H I cs 

r·= o 
kt(H-À)IC! 

A Eq. (9) transforma-se em: 

a 2 r* a(pHJ 
---

ax2 - at 

H~O 

O< H<À. 

H?.À 

Introduzindo uma função da entalpia, como segue, 

r· =f(H)H+S(H), 

tal que: 

( 12) 

(13) 

( 14) 
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e 

r ks I Cs 

r(HJ=io 

lkt I C/ 

S(H)J~ 
l-Àkt I C/ 

H~O 

O<H<À 

H?.À 

H~O 

O<H<À , 

H?.À 

.substituindo (14) cm (13) e observando que 

.a 2 r* a 2 (r H J a 2 s 
--= +--

ax2 ax2 ax2 ' 

a equação da energia aparece, por fim, como: 

a(pH) 

at 

a 2 (rHJ a 2 s --''--:---'- + --
ax2 ax2 . 

( 15) 

( 16) 

( 17) 

Observa-se que a equação da energia aparece como uma 
equação não-linear com uma única variável dependente H. 
Tanto na região líquida quanto na região sólida, porém, a Eq. 
( 17) torna-se uma equação linear da forma: 

1_( . arj_ a(pHJ 
ax k1 ax )- at ' 

sendo i= s, I. 

( 18) 

A não-linearidade subsiste na região de fronteira móvel , 
concordando com o fato de que a não-linearidade dos proble­
mas de mudança de fase reside na existência de uma interface 
móvel. 

TRATAM ENTO NUMÉ~R1CO DO PROBLEMA 

As equações c as condições de contorno são discretizadas 
pelo método dos volumes finitos de controle e resolvidas nu­
mericamente. Os dados usados nos cálculos são os seguintes: 

### Refrigerante: solução de água e etileno-glicol a 40% 
(cm volume); 

### PCM: água; 

###Temperatura de entrada do refrigerantc:-20 oc ; 

###Temperatura inicial do PCM: 2 °C; 

### Parâmetros geométricos: 
-número de dutos quentes: 6; 
-número de dutos frios: 7; 
-espaçamento entre duas placas que formam um duto : 

0,005 m; 
-espaçamento entre dois dutos consecutivos: 0,05 m; 
- largura das placas: 0,03 m; 



- comprimento das placas : I m; 
###Vazão por duto : 0,00 16 kg/s; 
### Coefic iente convectivo: variável, calculado conforme 

a re lação abaixo, válida para flux o constante , regime laminar e 
com dados tomados na temperatura de película (Holman, 1983): 

O 463 7 R ex 112 Pr 113 

Nux = ' 114 . 

[ 1 + ( 0,02052/ Pr) 
213

] 

Para otimi zar o cálculo numérico e o código computacio­
nal, foram realizados diversos testes para identificar os parâ­
metros numéricos ótimos para o caso. O eft:ito da variação do 
incremento de tempo foi testado para os valores entre I O s e 
300 s, mantendo-se fixo o incremento espacial. O intervalo de 
tempo adotado, 60 s, mostrou-se adequado para este estudo. O 
efeito da var iação do incremento espacial foi testado para 
valores entre 0,0 I c 0,00 I m, para o incremento de tempo 
escolhido, mostrando que um valor de incremento de 0,0025 m 
é adequado para este estudo. 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

A figura 2 mostra a posição da frente de solidificação ao 
longo da placa para alguns intervalos de tempo. No eixo das 
ordenadas, a origem coincide com a região de entrada do refr i­
gerante. 

1.00 

t= 10min t= 120 min 
0.80 -

g 
..: 
(,) 
..: 
rt. 0.60 
..: 
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~ 
z 
~ 0.40 
cr: 
CL 
::;: 
o 
(,) 

0.20 -

0 .00 

0.000 0.005 0.010 o 015 o 020 0.025 0 .030 0 .035 o 040 
POSIÇÃO DA FRENTE DE SOLIDIFICAÇÃO NO PCM (m) 

Figura 2: Posição da frente de solidificação nos tempos I O 
min, 60 min e 120 min ao longo do comprimento de um duto. 

A figura 3 mostra a variação da massa solidificada em uma 
placa em função do tempo, até um tempo de 184 min, quando o 
primeiro ponto se solidifica na região de simetria. 
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Figura 3: Variação da massa solidificada em uma placa com o 
tempo. 

A fi gura 4 apresenta o fluxo de calor médio do PCM para 
o refrigerante ao longo de uma placa em função do tempo. 
Pode-se observar. devido ao efei to isolante da camada de gelo, 
o declínio do fluxo à medida que prossegue o congelamento. 
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Figura 4: Variação do fluxo de calor cm uma placa com o 
tempo. 

Na figura 5, està representada a variação da efetividade da 
unidade em função do tempo. 
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Figura 5: Variação da efetividade com o tempo. 

A figura 6 mostra a variação da temperatura de mistura na 
saída ao longo do tempo. 
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Figura 6: Variação da temperatura de mistura de sa ída do refri­
gerante com o tempo. 

CONCLUSÕES 

Os resultados apresentados parecem ser, ao menos quali­
tativamente, corretos. 

Por serem obtidos por meio de um modelo simplificado 
(condução pura unidimensional). os resultados apresentados 
deverão ser validados experimentalmente, o que constituirá a 
próxima etapa de nosso trabalho 
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ABSTRACT 

The objective of this paper is to present a numerical model to 
predict thc thcrmal performance of parallcl plate PCM storage 
units. The physical rnodel is composed of a tank of rectangular 
gcometry with cold plates through which the coolant passes 
and warm plates for water circulation. Thc PCM uscd is water. 
During the charging proeess (late night time) eoolant eirculati­
on providcs ice. This ice is to bc used during the discharging 
cycle when watcr circulations in the warm platcs provides cold 
water (7 °C) for ai r conditioning aplications. 



The numerical model is based upon onc-dimensional 
formulation of the phasc-changc heat transfer problem associ­
ated with an energy balance equation betwecn the circulating 
coolant and the PCM. These coupled equations. writen in 
enthalpic form , are solved using control-volume formulation to 
furnish the solidified mass, temperaturc distribution along the 
plates, heat transfer and effectiveness ofthe system. 
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RESUMO 

Neste trabalho utili::.a-se o método de Campo de Fase para resolução de problemas de solidificação. Esta técnica consiste no 
acoplamento das equações usuais de transporte com uma equação de coexisténcia entre fases, obtida através de expansão de um 

jimcionaltermodinâmico conveniente em torno de um estado qualquer do sistema. As equações resultantes incorporam 
automaticamente os efeitos de curvatura e super-resfi'iamento cinético, e também permitem que o sistema evolua através de fases 
possivelmente metaestáveis. Neste trabalho apresentamos alguns resultados em duas dimensões que demonstram a simplicidade 
numérica do método aplicados a problemas de solidificação direcionada de substancias puras com super-resfi'iamento, em meios 

anisotrópicos. 

INTRODUCÀO 

A solução numenca de problemas de solidificação. 
freqüentemente, está associada a resolução de problemas de fronteira 
móvel. Os métodos tradicionais de simulação. baseados em equações 
de transporte clássicas. tomam-se inefici entes para o tratamento de 
fenômenos onde podem ser considerados regimes de solidificação 
metaestáveis, nestes casos, a interface sólido-líquido pode adquirir uma 
geometria intrincada de acordo com os efeitos de Gibbs-Thompsom. 
Para simulação de tais condições, as técnicas tradicionais de front­
tracking ou de entalpia transfonnam-se cm um método numérico 
extremamente complicado e. muitas vezes. fisicamente inaceitável. 

A principal dificuldade na modelagem numérica de 
problemas de solidificação vem do fato de que a posição da interface 
sólido-líquido não é conhecida a priori. Esta classe de problemas é 
conhecida como '·Problemas de Condição de Contorno Móvel" 
(Moving-boundmy problems, Crank, 1984 ). A grande flexibilidade 
computacional do método ora proposto consiste no fato de não haver 
necessidade de locali7.ar interfaces móveis durante a implementação 
numérica. 

Os método de Campo de Fase consistem no acoplamento 
das equações usuais de transporte com uma equação de coexistência 
entre fases, obtida através de expansão de um funcional tennodinàmico 
conveniente em tomo de um estado qualquer do sistema (originário da 
teoria clássica de Landau para descrição de fenômenos criticas). As 
equações resultantes incorporam automaticamente os efeitos de 
curvatura e super-resfriamento cinético, e também pennitem que o 
sistema evolua através de fases possivelmente metaestáveis. 

A seguir, será mostrado a fonnulação para problemas de 
contorno móvel. Após, será feita a descrição do método de Campo de 
Fase e .. ao final. serão mostrados os resultados numéricos obtidos e as 
conclusões do trabalho. 

PROBLEMAS DE CONTORNO MÓVEL 

Problemas de contorno-móvel são. freq ücntemcnte, 
associados à reso lução de problemas de Stcfan. que consiste na 
resolução da equação de energia em ambas as fase s do material. 
só lida e líquida: 

Jr J 2 T 
pc-=k-• 

Jt Jx 2 
(1) 

e outra equação, que expressa o balanço de calor na região 
da interface, para determinação da posição da mesma: 

k JT, _ k d1~. = L dS . 
s dx I. dx p dt 

(2) 

MÉTODOS DE CAM PO DE FASE 

No método de campo de fase , as equações de transporte 
clássicas são acopladas a uma equação que determina um 
parãmctro de ordem ·• p" , o qual define a fase em que o material 
encontra-se localmente em um determinado instante de tempo. 
Arbitrariamente será imposto o valor de -I para os locais onde o 
material encontra-se na fase sólida e +I nos locais onde o 
material encontra-se na fase líquida. Desta forma a interface 
estará localizada em torno de p =O. 

1 Endereço Permanente: Instituto Nacional de Pesquisas Espaci ais - INPE, Laboratório Associ ado de Computação e 
Matemática Aplicada- LA C. C. P. 515, 12225-970, São José dos Campos. SP. 
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A equação do método de campo de fase originou-se a partir 
da teoria clássica de Landau para a descrição de fenômenos 
críticos (Langer. 1986), na qual foi feita uma expansão de 
primeira ordem na densidade da energia livre. A técnica de 
Landau mostrou-se incapaz de descrever corretamente os 
expoentes característicos. por desconsiderar correlações de longa 
distância que necessariamente aparecem na região próxima da 
transição. Por outro lado, expansões á moda de Landau, 
certamente são válidas para descrever a distribuição espacial do 
parâmetro de ordem cm regimes longe do ponto crítico, e este é 
cxatamente o caso de interesse no estudo da solidificação, onde se 
pode considerar o estado líquido-sólido como um parâmetro de 
ordem simétrico cm torno da região de interface. O ponto crítico, 
que corresponderia à indistinguibilidade das fases , é virtualmente 
inexistente neste caso. 

Os métodos de Campo de Fase consistem numa formulação 
sem i-clássica que engloba três ingredientes básicos: 

I - um modelo simples de inte1jaces diji1sas; 
2 - um funcional termodinâmico generalizado czlja variação 

determine o estado de equilíbrio do sistema: 
3 - uma hipótese de evolução temporal que define o tempo 

característico de relaxação para estados fora do equilíbrio. 

Com relação à condição I, faz-se necessário citar que os 
métodos clássicos de simulação usam o modelo chamado Sharp­
intelface, na qual a interface tem largura zero. Entretanto, 
fisicamente sempre tem-se uma largura de interface tinita. 
Numericamente. pode-se apenas resolver problemas de interface 
difusa, a qual apresenta uma largura macroscópica, embora ainda 
pequena em comparação com o tamanho do sistema. O método de 
Campo de Fase utiliza uma largura finita para a interface 
(Caginalp e Socolovski - 1991 ). 

Da condição 2 deve-se construir um funcional 
termodinâmico que caracterize o estado de equilíbrio do sistema. 
Será utilizado um funcional que na literatura é denominado, talvez 
inapropriadamente, como uma expansão de primeira ordem na 
densidade da energia livre: 

(6) 

Onde a variável T corresponde à temperatura. A constante 
E representa a largura da interface e F(p, T) é um potencial que 

tem dois mínimos locais em p correspondentes aos estados sólido 
ou líquido do material. De acordo com o gráfico na Figura I. 

Quando a temperatura T é igual a temperatura de 
solidificação os dois mínimos do potencial F(p, T) têm exatamente 
a mesma energia. Para T > ' T111 o mínimo p = +I tem menor 
energia, ou seja, a fase líquida corresponde ao equilíbrio, sendo a 
fase sólida um estado metaestável e, para T < Tm, o mínimo p = -I 
tem menor energia e, neste caso, a fase sólida é aquela que está cm 
equilíbrio e a líquida mctaestável. Desta forma o método de 
Campo de Fase permite que o sistema evolua, de .urna forma 
natural , através de caminhos rnetacstáveis. 
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Sólido 
·l 

Fig. I -Perfil do potencial F(p,T) 

... 4.2 

A integral (6) é feita no domínio Q que é limitado por 
uma superticie S. Como condição de contorno para o parâmetro 
de ordem p. será assumido fluxo nulo sobre S, uma vez que o 
parâmetro de ordem somente é definido no interior do sistema. 
Deve-se notar que a condição de fluxo nulo não implica na 
conservação do parâmetro de ordem, uma vez que a equação de 
evolução compreende um termo fonte não-linear. 

Finalmente. com a condição 3, pode-se adotar, numa 
primeira aproximação. que a evolução temporal da variável p 
obedece uma relação cinética linear com a variação de ~ da 
seguinte forma: 

dp 8J 
r-=--

dt 8p 
(7) 

A variável r corresponde a urna constante cinética. 

Substituindo o termo 83 . e considerando E como constante, 
8p 

tem-se: 

(8) 

Na equação acima, o termo ~ 2 \7 2 p corresponde à 

tendência do sistema de buscar a situação de equilíbrio nas 
flutuações espaciais da variável de fase p(x,t), que dá origem aos 
efeitos de tensão superficial (Gibbs-Thompson), onde ~ é um 

comprimento característico para a interface ( ~ e E referem-se à 

mesma quantidade tisica, sendo ~ definido convenientemente 

conforme o método numérico). A derivada _ GF(p,T) representa 

lP 
a força termodinâmica que governa o processo de solidificação, 
sendo que para o potencial F(p, T) foi escolhida a forma descrita 
por Kobayashi (1993). na qual temos um polinómio de 4° grau 

com raízes em ±I : 

(9) 



Onde W é uma constante, e a função m(T) deve satisfazer a 
restrição lm(T)I <l /2; desta forma, o potencial terá o 

comportamento descrito pelo gráfico I, ficando {E(p,D com três 

iP 
raízes distintas. Pode-se escolher varias relações para a função 
m(T) e, como exemplo, pode-se adotar a forma : 

m(T) = 2 y(T-T.J (lO) 

O que significa que a força que governa o movimento da 
interface é proporcional ao super-resfriamento existente (T-T,, T., 
= Temperatura de Solidificação). Entretanto, para as simulações 
em duas dimensões, será usada a forma descrita por Kobayashi 
(1993): 

m(T) = (; }rctan[y(T- Tm )] (li) 

Onde a. é uma constante que deve satisfazer a. < I, poi s 

isto assegura que lm(TJI< l/2 para todos os valores de r. 
Durante um processo não-estacionário de solidificação a 

temperatura na interface sólido-líquido é menor que a temperatura 
de equilíbrio. Este ··super-resfriamento cinético ... !1.T, fornece a 
força que governará a movimentação da interface. e sua 
dependência com a velocidade da interface v é definida pela forma 
como acontece o agregamento atômico na frente sólida (Chalmers. 
1964 ). Este trabalho está particularmente interessado no modelo 
rugoso ("' rough'' ou "ramdom model" ). que assume uma interface 
uniforme de fendas equivalentes implicando na relação: v ex: (!1.T). 

A Equação (7) estabelece uma relação cinética linear na 
interface, onde a temperatura na interface r(t) é diretamente 

proporcional à velocidade da interface (" rough model" ): 

( 3aa.} T(x=f(t))=- 4yW 
( 12) 

Outras formas de relação cinética usando o método de 
Campo de Fase foram investigadas por Fabbri e Voller ( 1994) c 
Fazenda, et ai. ( 1996). 

Como se viu na Equação (7), quando o sistema está fora de 
equilíbrio, a evolução temporal de p(x,t) é proporcional ao 
balanço entre a força produzida pelo potencial F(p, D e a energia 
da tensão de superficie. Isto fornece uma expressão que depende 
da velocidade da interface e inclui uma relaxação cinética durante 
a progressão da mesma. Entretanto para simulações 
bidimensionais, outro fator a ser representado é a anisotropia, que 
pode ser introduzida na equação assumindo que E depende agora 
da direção do vetor normal a interface. Desta forma E será uma 

função de um vetor v =(v 
1

) e deve satisfazer a e(ítv) = e(v) para 

À > O . O vetar normal à interface será representado por - V p . 

Assim a Equação (6) ficará : 

:3 = J{_!_(e(- "'ilp)r!"Vpl
2 
+ F(p,T)}d' r 

ll 2 
( 13) 

Desta forma substituindo ( 13) na Equação (7) tem-se: 

TJp=-V(IVPI2 dE) dt . E- + êJv (14) 

v.(e 2Vp )- OF(p, T) 
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Onde r é uma pequena constante positiva e 

dE=(~ I. 
av dv, ) 

Pode-se definir que e = e(e) onde e será o ângulo entre 

v e uma certa direção. Será adotado, neste caso, a direção 
positiva do eixo x. Tem-se então. para o caso bidimensional, a 
partir da expansão da Equação ( 14 ): 

r:=- ~(Ee': )+ ~(ee'! )+ 
w~ 

"'il.(e 2"'ilp )+- L(l- p 2 h+ m(T))] 
8 

Onde e'= de/ de. 

( 15) 

Será. considerado também que E = E"a(e) onde € será 

uma constante e a(e) representará a anisotropia. Neste caso a 

constante r das equações ( 14) e ( 15) terá o valor de (X€ 2 onde 
a. é um coeficiente cinético. 

Para a(e) tem-se : 

a(e)= 1 +8 cos[J(e -e,J] ( 15) 

Onde 8 define a .. força'' da anisotropia e j é um inteiro 
que define o modo da anisotropia podendo valer O para o caso 
isotrópico, 4 para uma anisotropia de 4 direções ou 6 para 
anisotropia de 6 direções. Para e' tem-se: 

E'( e)= E"l!f'(e) = -q8 sin[J(e -e")] ( 16) 

Serão adicionados também pequenos ruídos na região da 
interface. Tal comportamento tem fundamento fisico e, desta 
forma. pode-se examinar a estabilidade da interface na presença 
destes. Estes ruídos serão adicionados ao sistema usando um 

gerador de números aleatórios da forma !!..._ (1- p2 )x , onde a 
16 

define a amplitude do ruído e o número aleatório X deve 

respeitar o intervalo [-Y2. Y>]. Desta forma. a flutuação máxima 
na variável de fase será de aproximadamente 3.1a%. sendo que 
usualmente o valor da amplitude do ruído a é bastante pequeno; 
neste trabalho a = 0.01. portanto o ruído terá uma contribuição 
máxima de apenas 0.031% na variação de p. 

Como citado anteriormente será considerado. assim como 
fez Kobayashi (1993). como condição de contorno para o campo 
de fase em todos os problemas bidimensionais a condição de 
fluxo nulo nas paredes do domínio adotado. 

Neste trabalho serão consideradas apenas substâncias 
puras e, desta forma. a equação de fase será acoplada a uma 
equação de transporte para o cálculo do campo de temperatura. 
Será adotada a equação usual de conservação de energia (lei de 
Fourier) acrescida de um termo fonte, que representará o calor 
latente de fusão que escapa pela interface: 

JT +_!_L dp =k"'ilzT 
dt 2 dt 

( 17) 

Se forem consideradas mais variáveis termodinâmicas no 
sistema, seria necessário as equações de transporte para as 
mesmas. e, da mesma forma, acoplá-las à equação de fase. 

Allen e Cahn ( 1979) mostraram que. se os efeitos de 
curvatura sobre a largura da interface são desprezíveis, a tensão 



-·------~~--~--!!""'!!"1~--------------­superficial u pode ser obtida a partir do excesso de energia livre 
naquela região, que por sua vez pode ser expresso em termos do 
potencial F(p, T): chega-se desta maneira à seguinte relação: 

+I 

(J = zt!Z E f ~ F(p,T)dp ( 18) 

- I 

!\ partir desta relação é possível definir muitos dos 
parâmetros de simulação, tais como W, y c a. 

RESULTADOS 

As Equações 15 e 17 toram discretizadas seguinte o 
esquema de volumes · finitos (Patankar. 1980). utilizando-se 
sempre de uma malha bidimensional regular com volumes de 
controle formado de quadriláteros. 

O primeiro exemplo considera-se o problema anisotrópico 
onde temos, cm um instante 1 = 10 , um domínio retangular. com 
uma pequena tração solidificada como semente e o restante em 
fase liquida a uma temperatura abaixo da temperatura de 
equilíbrio. Sendo que a intertàce entre as duas fases apresenta-se 
pl ana. Aumentando-se progressivamente o calor latente do 
material, pode-se notar que a interface começa a desestabilizar-se. 
aproximando-se um pouco de uma estrutura celular. Quando L = 

1.2 nota-se a ocorrência de pequenos buracos ao longo da 
estrutura sólida e observa-se também a formação de braços que se 
projetam na direção de crescimento. No entanto, estas estruturas 
não tendem a formar outras ainda menores devido ao pouco 
espaço entre elas. À medida em que se aumenta o valor do calor 
latente. os braços tendem a se espalhar mais, formando estruturas 
menores. ;\ fração solidificada decresce drasticamente já quando L 
= 1.6. Isto se explica devido à maior dificuldade na remoção de 
calor latente. 

Calor Latente = 1.2 

Fig. 2 Fig. 3 Fig. 4 
I = lo I = 0.2 1= 0.4 

0.75000% 16.70500% 33.91250% 
99.25000% 83.28750% 66.05250% 
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Calor Latcnt<: ·- 1. -l CaluJ Latente~ 1.6 

Fig. 5 Fig. 6 Fig. 7 Fig. 8 
I = 0.2 I = 0.4 I = 0.3 I= 0.6 

10.54000% 21.97500% 9.48250% 14.59750% 
89.45250% 78.00000% 90.51749% 85.39750% 

No próximo exemplo, um recipiente está preenchido 
com um determinado material superresfriado no estado líquido 
com temperatura abaixo da temperatura de equilíbrio. sendo que 
em suas extremidades temos uma fina camada sólida aluando 
como semente: 

Fig. 9 
1 = 111 

2.64889% 
97.35111% 

Considerando uma anisotropia de 
preferenciais de crescimento c um calor latente 
alguns instantes de tempo tem-se: 

4 direções 
de 1.8. após 

Fig. 10 
I= 0.2 

34.26222% 
65.63333% 

Fig. li 
I = 0.4 

55.20778% 
44.70555% 

Em um outro exemplo será considerado um domínio 
quadrádo com condições de fluxo nulo nos contornos, um 
líquido super-resfriado e uma semente sólida no centro. Através 



da variação do calor latente, observa-se a presença de uma 
formação dendrítica que se assemelha a um floco de neve. A 

anisotropia aqui considerada é de modo 6 com e0 =h TC. 

Para um calor latente de 0.8 o cristal tem a forma 
hexagonal, mas à medida em que se aumenta o valor do calor 
latente, a hexagonalidade é quebrada; primeiramente aparecem 
pequenas estruturas no lugar das arestas e, à medida em que o 
calor latente aumenta, estas estruturas tendem a ficar cada vez 
mais finas. Aumentado-se ainda mais o calor latente é possível 
observar que estas estruturas, em forma de dentes ou braços, 
acabam por formar outras menores, e assim sucessivamente (side 
branching). Um floco de neve típico pode ser observado quando L 
= 2.0. 

• 
Fig. 13 
t = 0.05 

2.93111% 
7.06444% 

Fig. 12 
t = t0 

0.01778% 
99.98222% 

Calor Latente= 0.8 

Fig. 14 
t = 0.1 

11.08667% 
88.90667% 

Calor Latente= 2.0 

* 
Fig. 15 
t = 0.2 

5.15444% 
94.81889% 

Fig. 16 
t = 0.4 

15.74778% 
84.20222% 

A partir das mesmas condições de contorno e parâmetros 
da simulação acima, será considerado como condição iniciaL 
várias sementes sólidas espalhadas em um líquido super-resfriado. 
Nota-se, neste caso, que para valores baixos do calor latente (L = 
0.8) os cristais unem-se formando outro maior; entretanto, quando 
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aumenta-se o calor latente, os cristais não mais se misturam mas 
deformam a interface à medida em que se aproximam, de modo 
a continuarem solitários. 

Fig. 17 
t = to 

0.10668% 
99.89332% 

Calor Latente = 0.8 

' • Fig. 18 
t = 0.05 

14.85889% 
85.11999% 

Fig. 19 
I = 0.1 

36.96889% 
63.01000% 

Calor Latente = 2.0 

** *:$ ~ 

* \ * 
Fig. 20 Fig. 21 

I = 0.05 I = 0.1 
4.26222% 9.03889% 

95.71111% 90.91111% 

Importante citar que nestes exemplos para os casos 
bidimensionais, não se tem a certeza quanto ao grau de 
refinamento necessário de forma a reproduzir com precisão a 
geometria dendrítica, o que pode ser investigado de maneira 
mais eficiente com um método de malhas adaptativas. 

CONCLUSÜES 

Neste trabalho. com as simulações para o caso 
bidimensional, procurou-se reproduzir a formação dendrítica 
através de diferentes modos de anisotropia, mostrando que o 
método pode ser usado para casos metaestáveis, tornando-se 
uma alternativa para simulação de processos de solidificação, 
principalmente quando considera-se simulação a partir de 
líquidos super-resfriados. 



Existem, na literatura, algumas experiências feitas para o 
modelo unidimensional (Fazenda et ai, 1996; Fabbri e Voller, 
1995) onde pode-se validar o método para alguns casos e mostrar 
que o método também pode ser usado para reproduzir diferentes 
cinéticas de crescimento. 

No entanto, o método ainda pode ser considerado recente e 
carece de muitos estudos antes que possa ser extensivamente 
aplicado ou não. Muitas questões permanecem cm aberto e há 
muito a ser pesquisado. Como sugestão para desenvolvimentos 
futuros pode-se citar o aperfeiçoamento de novas malhas 
computacionais que concentrem pontos somente na região de 
transição de fase, motivado pelo trabalho de Wang c Sckerka 
(1996), os quais usaram o conceito de interface difusa c, apesar de 
utilizar uma malha sem maiores aperfeiçoamentos, conseguiram 
reduzir de forma significativa o tempo de processamento 
aplicando a equação de fase somente na região de interface, sem 
apresentar grandes modificações no resultado final. 
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ABSTRACT 

ln this work the Phase Field Method are used to solve 
solidification problems. This technique consists in couple the 
usual transpor! equations with a phase equation, obtained from a 
convenient thcrmodynamic functional expansion around any state 
of the system. The resultants equations agree · with curvature 
effects and kinetics under-cooling, and allows evolution through 
possible mctaestable phases. Some results in two dimensions are 
showing demonstrating the numeric simplicity when applied to 
anisotropic pure substances solidification with under-cooling. 
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RESUMO 

Este artigo propõe o emprego de uma técnica experimental não-intrusiva para estudar o deslocamento de 
pequenas bolhas de ar em meio líquido infiniio. inseridas na seçào de /es/es de um l!Ínel hidrodinâmico 
vertical de fluxo descendente. Através de um controle adequado da va:::iio, bolhas de mesmo volume são 
mantidas praticamente estacionárias no interior da seçào de testes, onde se tornam passíveis de serem 
visuali:::adas. Imagens captadas em película fotográfica são digitali::adas, processadas e interpretadas, 
permitindo quantificar as velocidades terminais de ascensão das bolhas e as forças de arrasto que aluam 
sobre elas. Os resultados obtidos são apresentados na jàrma de parâmetros adimensionais e comparados com 
dados da literatura, colocando em evidência as potencialidades do método. 

INTRODUÇ ÃO 

O deslocamento ascendente de bolhas gasosas dispersas em 
meio líquido constitui um fenômeno bastante freqüente. 
encontrado em diversos processos fisicos e químicos de interesse 
industrial - fermentação, !lotação, absorção e ebulição. dentre 
outros. Devido à sua enorme importância prática, o assunto tem 
sido objcto de inúmeras investigações teóricas. numéricas c. 
principalmente, experimentais. Neste último caso, medidas locais 
de variáveis características do escoamento têm sido realizadas. na 
maioria das vezes, com o auxílio de técnicas intrusivas que. pela 
sua própria defin ição. pressupõem o emprego de sondas imersas 
no meio fluido. A presença fisica destas sondas, entretanto, além 
de produzir perturbações no campo de escoamento. ocasionando 
desvio na trajetória de bolhas e de partículas fluidas. pode 
provocar distúrbios na interface gás-líquido, comprometendo a 
confiabilidade dos resultados. Segundo Tassin & 
Nikitopoulos ( 1995), o uso destas técnicas deve-se restringir aos 
casos em que o tamanho das bolhas e/ou a di stância média entre 
elas mostram-se suficientemente grandes, quando comparadas 
com as dimensões próprias da sonda. Em qualquer outra situação. 
a utilização de métodos não-intrusivos- dentre os quais inclui-se 
a visualização de escoamentos - . muito mais do que desejável. 
torna-se praticamente obrigatória. 

A literatura aponta vários artigos envolvendo a visualização de 
escoamentos como ferramenta para o estudo do movimento 
ascensional de bolhas gasosas em água e outros líquidos. Nos trabalhos 
de Tassin & Nikitopoulos ( 1995). Meng e/ a/. ( 1995) e Saffman ( 1969). 
bolhas são geradas na parte inferior do recipiente que contém o líquido 
e a dinâmica de seu movimento ascendente é captado por uma câmera 
fixa posicionada numa região previamente estabelecida da scçào de 
testes. Bhaga & Weber(l981), por sua vez, utilizam uma filmadora 
deslocando-se com velocidade semelhante àquela de ascensão das 
bolhas. permitindo identificar dimensões, formas geométricas. 
configurações de escoamentos e a eventual presença de movimentos 
secundários em cada uma das fases presentes. 
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Em trabalho anterior. Vieira et a/. ( 1997) propuseram uma 
técnica experimental não-intrusiva - baseada no processamento e 
na interpretação de imagens estáticas captadas em película 
fótográfica -. implementada para investigar o movimento 
ascendente de pequenas bolhas de ar cm meio líquido infinito, 
deslocando-se com velocidade terminal. Por questões de ordem 
operacionaL apenas dois pontos experimentais puderam ser obtidos 
naquela oportunidade, impedindo uma análise mais conclusiva 
sobre a qualidade dos resultados. Ainda assim. os ensaios 
realizados colocaram cm evidência as potencialidades do método, 
fornecendo os subsídios necessários para o seu aperfeiçoamento. O 
presente artigo amplia o volume de dados obtidos na primeira fase 
do trabalho, proporcionando os elementos necessários para uma 
melhor avaliação da metodologia empregada. 

CONSIDERAÇÕES DIMENSIO NA IS E FENOME NOLÓG ICA S 

O movimento ascendente de uma bolha cm meio líquido 
infinito pode se dar cm linha reta, cm zig-zag ou cm espiral 
uniforme, dependendo dos valores assumidos por determinados 
parâmetros que regem o fenômeno - Saffman ( 1969). Segundo 
Grace ( 1973 ), as principais quantidades fisicas que caracterizam 
este problema podem ser expressas pela relação funcional: 

F{g.pL . PG , JlL . Ilc; - a , D , U )=0 (I) 

com: 

D=(6V/n) 1n (2) 

onde g é a aceleração da gravidade. p a densidade, 11 a 
viscosidade absoluta. a a tensão superficiaL D o diâmetro 
equivalente. lJ a velocidade terminal da bolha e V- o seu volume. 
Os índices L e G correspondem, respectivamente, à fase 
contínua c à fase dispersa, consideradas, na presente aná li se, 
como incompressívcis e newtonianas. 



A aplicação do teorema dos 1t de Buckingham às variáveis da 
Eq uação (I), resulta na obtenção de cinco grupos adimensionais 
independentes, quais sejam: 

o número de Reynolds: 

P L D u Rc = _.:_"------

o número de Ei.itvos: 

2 
Eo = g D PL 

(JL 

o número de Morton: 

a razão de viscosidades: 

a razão de densidades: 

(3) 

(4) 

(5) 

(6) 

(7) 

Segundo Haberman & Morton ( 1953 ), citado por 
Grace ( 1973), tanto a densidade quanto a viscosidade da fase 
dispersa exercem pouca inOuência sobre a dinâmica do 
movimento das bolhas. Em vista disso, as propriedades do 
escoamento podem ser determinadas prescindindo-se dos 
parâmetros K c y como elementos de análise. Por outro lado, dois 
outros grupos adimensionais aparecem ocasionalmente na 
literatura especializada: 

o número de Weber: 

Re 2 Mo 112 
We=----­

Eo l / 2 

o coefic iente de arrasto: 

ambos resultantes de uma combinação dos parâmetros 
anteriormente definidos- Re. Eo e Mo. 

(8) 

(9) 

É importante acrescentar, ainda, que o coeficiente de arrasto 
pode ser obtido, alternativamente, a partir da própria equação que 
o define: 

· (I O) 

onde A representa a área projetada da bolha e F0 a força de 
arrasto, representada no diagrama de corpo da Figura I, onde o 
peso próprio da bolha é desprezado. 

Quando a bolha atinge sua velocidade terminal, a força de 
empuxo (FE) se torna numericamente igual à força de arrasto 
(F0 ) . Para uma bolha de forma esférica, esta s ituação pode ser 
expressa pela seguinte equação: 

(II) 
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___ ........ . 

t-orça ae LmôJ\i""' 1 : , ; 

Força de Arrasto ( F c) 

Figura 1 - Deslocamento ascendente de uma bolha gasosa em 
meio líquido: Diagrama de forças 

A substituição deste resultado na Equação (lO) produz: 

(12) 

A forma geométrica de uma bolha gasosa imersa cm meio 
líquido estacionário é determinada pela distribuição de pressão na 
interface gás-líquido que, por sua vez, depende da interação 
mútua entre a tensão superficial , o empuxo c as forças de inércia 
- Durst et ai. ( 1986). Nos estudos de Bhaga & Weber ( 1981 ), 
nove diferentes formas de bolhas são identificadas com o auxílio 
de técnicas de visuali zação, podendo ser classificadas em três 
grandes grupos - esférica, elipsoidal e calota esférica/elipsoidal - , 
em função dos valores assumidos pelos números de Reynolds e 
Ei.itvos, como mostra o mapa da Figura 2. 

10 6 

10 5 

104 

ro 
'O 

<I) '6 
0::: 10 3 "' vi .9-

~ 32 
Elipsoidal "' o (.) 

;. 10 2 
\ ~ <I) 

"' 0::: <ll 
<I) 

" "' 'O 10 :§ 
e Esférica "' --l (,) 
<I) 

E 
·:::J 
z 

10-1 

10-2 

10-2 10·1 10 10 2 10 3 

Número de Eõtvos, Eo 

Figura 2 - Mapa de formas para bolhas de gás deslocando-se 
em meio líquido - adaptado de Grace(1973) e Durst et 
ai (1986). 



É bem sabido que as forças oriundas da tensão interfacial 
atuam no sentido de minimizar a supcrficie da bolha. Decorre daí 
que, para números de Eõtvos suficientemente pequenos, bolhas 
gasosas deslocando-se em meio líquido aproximam-se da forma 
esférica, independentemente dos valores do número de Reynolds. 
Um alto grau de esfericidade é esperado, também, quando as 
forças viscosas sobrepujam as forças de inércia. Na prática, esta 
situação se verifica nos escoamentos a baixo número de 
Reynolds, qualquer que seja o valor assumido pelo número de 
Eõtvos. Bolhas elipsoidais são encontradas para números de 
Reynolds relativamente elevados e números de Eõtvos 
intermediários. Calotas esféricas ou elipsoidais, por último, 
podem ser observadas nas situações em que ambos os parâmetros 
adimensionais - Re e Eo - apresentam valores razoavelmente 
elevados. 

DISPOSITIVO E TÉCNICA EXPERIMENTAL 

Os resultados apresentados no âmbito deste artigo foram 
obtidos num túnel hidrodinâmico vertical, com seção de ensaios 
de 146 x 146 x 500 mm, construída de maneira a permitir perfeito 
acesso visual ao escoamento. Este equipamento. representado 
esquematicamente na Figura 3 e descrito em mais detalhes por 
Mansur e/ ai. ( 1996 ), pode operar em modo contínuo ou 
intermitente (blow-down), com velocidades variando entre 3 e 30 
cm/s. Devido à presença de telas e colmeias, instaladas à 
montante da contração, a intensidade turbulenta na seção de testes 
é mantida em níveis inferiores a I , I%, mesmo nas condições 
mais adversas de funcionamento. 

Figura 3- Túnel hidrodinâmico vertical em circuito aberto, 
operado pela ação da gravidade. 
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Em modo de operação intermitente - condição em que foram 
realizados os presentes ensaios experimentais - o reservatório 
superior é abastecido por intermédio de um conjunto moto­
bomba, até atingir o seu nível máximo. Em seguida a bomba é 
desligada. aguardando-se o tempo necessário para que a água no 
interior do túnel se tranqüilize. A válvula de controle de vazão é, 
então, parcialmente aberta, dando-se início ao ensaio 
propriamente dito . 

Evidentemente, devido à diminuição do nível da água do 
reservatório superior, a velocidade média do escoamento na seção 
de testes decresce continuamente durante a operação do túnel. 
Entretanto, medidas no campo de escoamento, efetuadas por 
anemometria de fio quente, mostraram que, para velocidades 
abaixo de 14 cm/s. as flutuações turbulentas são da mesma ordem 
de grandeza que a diminuição da velocidade média, desde que o 
tempo de duração do ensaio não ultrapasse 20 s. Respeitada esta 
condição, a variação da velocidade média fica encoberta pelas 
flutuações · turbulentas, podendo ser desprezada, sem que se 
incorra cm erros significativos. 

Bolhas de ar de diferentes diâmetros são introduzidas na 
corrente descendente da seção de ensaios, por meio de uma 
pequena seringa equipada de uma longa agulha hipodérmica. 
Através de um <úuste adequado na vazão do túnel , bolhas de 
mesmo volume podem ser mantidas estacionárias no interior da 
seçào de testes, onde são facilmente visualizadas numa cota 
vertical constante. Um procedimento conceitualmente semelhante 
foi utilizado por Beard & Pruppacher ( 1969) num estudo sobre a 
queda de gotas de água em meio atmosférico, desenvolvido com 
o auxílio de um túnel de vento vertical, alimentado com ar úmido 
oriundo de um sistema de condicionamento de ar. Do ponto de 
vista fisico, estas duas situações, além de equivalentes entre si, 
são absolutamente análogas àquela encontrada na maioria dos 
trabalhos si milares da literatura, onde bolhas ou gotas deslocam­
se no interior de um meio fluido estacionário. 

O diâmetro da bolha (D) é determinado fotografando-se um 
elemento de referência de dimensões conhecidas, cuidadosamente 
introduzido na seçào de testes no mesmo plano onde se situa a 
bolha estacionári a. A velocidade terminal da bolha (U), por sua 
vez, é obtida a partir da medida direta da vazão mássica do túnel 
hidrodinâmico. considerando-se um perfil de velocidades 
uniforme na scçào de ensaios. 

RE SULTA DOS E DISCUSSÃO 

A Figura 4 apresenta a imagem digitalizada de uma bolha de 
ar fotografada durante a realização de um ensaio com velocidade 
terminal U = 12.0 cm/s. Nesta condição de teste, pode-se 
observar que a forma geométrica da bolha apresenta excelente 
esfericidade - diâmetro medido a partir da imagem digital: 
O= 1.05 mm. 

Os resultados experimentais da Figura 5 são comparados com 
dados de outros autores, fornecidos por Grace ( 1973 ). Ainda que 
a concordância entre eles se mostre satisfatória, deve-se ressaltar 
a incerteza embutida no cálculo dos números de Eõtvos c Morton, 
que decorre, sobretudo, do valor adotado para a tensão superficial 
da fase contínua crL . considerada, nesta análise, como água 
filtrada a 24.5 °C. É importante salientar que a totalidade dos 
pontos experimentais situa-se inteiramente na região de bolhas 
esféricas. como indicado na Figura 2. Este resultado mostra-se 
cm perfeita sintonia com o que se observa visualmente na análise 
das imagens captadas cm fotografia. 

A Figura 6 compara o coeficiente de arrasto C0 experimental 
com os fornecidos por Harpcr ( 1972). A linha tracejada 



Figura 4 - Bolha de ar em velocidade terminal: imagem 
digitalizada, captada originariamente em película 
fotográfica. 

corresponde ao coeficiente de arrasto de uma esfera rígida, 
calculado pela correlação: 

C 0 = ~ ( l + 0,15 Re
0

'
687 

) 

R e 
( 13) 

preconizada por Durst et a!. (1986) e válida para Re:;; 103 A 
diferença entre os dados relativos às bolhas gasosas e à esfera 
rígida deve-se, sobretudo, ao movimento do fluido no interior da 
bolha que, evidentemente, modifica a configuração do 
escoamento nas proximidades da interface gás-liquido. 

CONCLUSÃO 

No presente artigo, uma técnica experimental não-intru siva 
foi proposta para quantificar as principais variáveis rel ativas ao 
movimento ascendente de pequenas bolhas de ar deslocando-se 
com velocidade terminal em meio líquido infinito. Pela 
metodologia implementada - baseada exclusivamente na 
visualização de escoamentos em túnel hidrodinâmico -. a bolha 
gasosa permanece estacionária relativamente à seção de testes, 
enquanto a fase liquida escoa no sentido vertical descendente. 
Este procedimento, além de permitir melhor observação visual do 
fenômeno tisico, facilita sobremaneira a tomada de imagens, 
posto que o aparato destinado a este fim - câmara fotográfica ou 
filmadora - pode ser montado sobre um tripé fixo . Na maioria 
dos trabalhos correlatas encontrados na literatura, o equipamento 
de captura de imagens é montado sobre um di spositivo de 
movimentação que lhe permite acompanhar o movimento 
ascendente das bolhas. 

Uma avaliação preliminar das incertezas experimentais 
inerentes ao procedimento adotado indica a necessidade de 
obtenção de dados mais confiáveis para a viscosidade e. 
principalmente, para a tensão superficial do líquido - água da 
rede urbana -, considerado, neste estudo, como livre de 
impurezas. Ainda assim, as comparações efetuadas com dados da 
literatura apresentaram concordância satisfatória, revelando as 
potencialidades do método e fornecendo subsídios para futuros 
desenvolvimentos. 

Numa próxima etapa desta pesqui sa, a mesma técnica 
experimental será empregada na análise do movimento de bolhas 
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de dimensões maiores, cuja geometria se afasta substancialmente 
da forma esférica. Para isto, o emprego de uma câmera de grande 
formato - negativos preto & branco, 120 x 180 mm - está sendo 
avaliado, o que aumentaria a resolução das imagens obtidas e, 
consequentemente, a qualidade dos resultados. 
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ABSTRACT 

Local measurements in dispersed two-phase liquid-gas flows 
have usually been pe1formed using intrusive probes which can 
modiJY lhe flow pattern and introduce considerable errar in the 
measured variables. This paper concerns to the use of a non­
intrusive technique for studying the motion of single gas bubbles 
rising through an infinite liquid medium at terminal velocity. The 
present investigations were carried out in a vertical water tunnel 
of low turbulence operated by gravitational action, specially 
designed and constructed to jlow visualization purposes. Air 
bubb/es of different diameters have been introduced into 
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descende n/ flow of the test section by a long hypodermic needle. 
These bubbles may be k.ept stationary in the test section by an 
adequa/e flow rate contra! which allows to equilibra/e buoyancy 
and drag forces. Under this equilibrium condition, the size of 
bubbles, drag coejjicient and other parameters may be 
determined by visualization techniques. The generated images 
have been captured in photographic ji/m, digitized and processed 
for further quantitative analysis. Experimental results are 
presented in terms of convenient dimension/ess groups and 
compared with the avai!able literature data showing a good 
agreement. 
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SUMMARY 

Single water vapor hubbles departing with about constant .frequency and diameter are produced in a 
pool boiling experime/11 at subalmo:.pheric pressures. Single bubbles means: only one aclive nucleation 
site on the heatinR swface is considered. The bubbles of constantfrequency and departure diameter are 
identified in lhe hoiling curves (h vs. 1] ) ; lhe experimental heat lransfer coe!Jicients are compared with 

values ji-om correlalion equations for nucleate boiling heat transfer. A simple 1he01y was introduced to 
explain the measured h e ai }luxes. 

INTRODUCTION 

Since the bcginning of this century many experimental and 
theoretical works have bcen published. which had thc objective to 
undcrstand the phcnomcnon of evaporation. Rayleigh ( 1917) was 
onc of the pionccrs. Ncvcrthclcss thcre are still unknown facts 
about the hcat tran sfer mcchanisms during bubble growth. We do 
have many theorctical-cxperimcntal corrclations. which are uscd 
to design heat exchangcrs. boilcrs and othcr apparatus. but there 
are still doubts conccrning thc hcat transfer mechanisms and the 
boundary conditions undcr which thcy would bc prcdominant 
(see e.g. thc intcresting work from Fujita. 1992). Onc cvidcncc of 
the importance of this subject may bc the grcat numbcr of 
recently publi shed articles: rcsearch on hcat transfcr mcchanisms 
during bubble growth rcccives again grcat attcntion. Thc effcct of 
hcating surfaccs considcring spatial and temporal variations of 
surface-temperaturc has bccn invcstigatcd. Some intcresting 
works by Fyodorov and Klimcnko ( 1989). Bergez and 
Giovannini (1991). Stcphan and Hammcr (1994). Guo and EI­
Genk ( 1994) or l'asamchtoglu and Una I ( 1993) should be 
mentioncd. Duc to the complcxity of thc problcm the approach 
now goes to numcrical simulations. 

Thc work of Lcincr and Ciorcnflo ( 1992) shows an illustrativc 
scheme of the mechanisms of hcat transfcr by nucleatc boiling 
and Oh ir ( 1990) resumes thcsc as: I) transicnt conduction 
(between two consecutivc bubblcs). 2) forced convection duc to 
the movemcnt of thc grmving bubblc (microconvcction), 3) 
cvaporation thruugh thc liquid-vapor interface. 4) natural (or 
forced) convection far away from thc bubblcs. 

Thcre is an arca whcrc thc hcat transfcr is affccted by the 
prescnce of thc bubblc. and an arca whcrc it is · not. Natural 
convcction and forccd convcction duc to global flow (convectivc 
boiling) occur in thc domain outsidc of the influcncc óf the 
bubbles. This charactcrises scnsiblc hcat transport. 

ln thc domain of bubble-intlucncc thcrc occurs 
microconvcction. Therc are also convective phcnomcna duc to 
thc induced movcmcnt of tluid by surfacc tcnsion along thc 
bubble (Marangoni-Convcction). Thc tcmperaturc diffcrences in 
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this region activatcs the surfàcc tcnsion gradients. These 
phenomena charactcrisc also sensible hcat transport. 

Also in thc domain of bubble-intluence there occurs 
evaporation of a microlayer of liquid. cvaporation around the 
bubble and hcat conduction across thc dry spot under thc bubble. 
for some bubble-growth regimes. e.g. those achievcd in this 
work, thc bubble has not a hcmispherical shape. but spherical, so 
that thc evaporation of the microlayer gives place to a more 
locali sed proccss. which would bc occurring in the contact region 
solid-liquid-vapor, the so called thrce-phase-line (TPL) as 
denominated and discussed by M itrovic (I 997) and modellcd in 
the works of Stephan and Hammer ( 1994) and Golobic et ai. 
( 1996 ). Thcse phcnomcna characterise latent heat transport in 
nucleatc boiling. 

The dcscriptions are only qualitative and until now thcre are no 
closed modcls for the prediction of general characteristics for 
heat transfcr processes in nucleate boiling based on data of thc 
heating surfàcc and the working tluid. 

The convcntional approach for lhe determination of heat fluxes 
in nucleatc boiling on largc surtàces with many active nuclcation 
sitcs can not give in formation on energy transferred separately for 
evaporation. microconvcction or natural convection. For these 
largc surfaces Fujita ( 1992) prcsents intcresting results. 

ln the prescnt work wc prescnt results obtained for single vapor 
bubblcs in nucleatc pool boiling, 1vhich were departing with 
about constam frcqucncy and diametcr. The working fluid was 
watcr. A stainless steel surlàce was heated only in a small spot in 
ordcr to avoid thc occurrence of natural convection . Thus it is 
possible to associate thc supplied hcat directly to the scqucncc of 
growing bubbles. 

EXPERIMENTS 

Experimental Apparatus. The experimental apparatus is 
shown in Fig. I. 1t consists basically of a pressurc v esse I encasing 
the hcating system which consists of a copper rod with an elcctric 
hcater and a stainlcss stcel housing. 
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Fig. I -Experimental Apparatus: Pressure vessel + Hcating systcm (Dimcnsions in mm) 

The pressure vessel is a stainless steel cylinder (AIS\ 304) with 
double walls, so that a tempering fluid can flow in the space 
between. Thus the working fluid inside the vessel is kept at 
saturation temperature. Five observation windows around and at 
the top of the vessel allow visual recording c.g. by a video 
camera. The internal volume is approximately 0.4 liter. 

The copper rod of the heating system is made of highly purc 
copper. The upper part of this rod is 25 mm long with a diameter 
of 3 mm. Four thermocouples (copper-constantan) are 
mechanically fixed along this part ofthe rod. The top ofthe rod is 
soldered to the centre of a small stainless steel sheet (AIS! 304) 
which is 50 Jlm thick and 18 mm in diameter. This sheet, which is 
heated only in its centre, represents the heating surface. Only the 
edges of this sheet were electron beam welded to the stainless 
steel support in order to keep radial conduction heat losses sma\1. 
The heating surface was polished and an artificial cavity about 
30 11m in diameter was produced with a laser beam in its centre in 
order to suppress activity of other cavities. 

ln this configuration, the single bubble is created in the 30 Jlm 
nucleus, it grows on the 3 mm directly heated spot and to a small 
extent on the 18 mm surface. 

The measurement system consists of a microprocessor 
voltmeter connected to a selector switch for the thermocouplcs 
along the upper part of the copper rod and 3 nickel/chromium­
nickel thermocouples inside thc pressure vessel, a pressure 
transducer; a high resolution CCD shutter camera (Pulnix-TM 
765) with macro lens (2.8/50); a stroboscope and a powcr supply 
(HP 6655A). The thermocouples and the pressure transducer 
were calibrated with this measurement system. 

Eguations for the experimental results. The saturation 
temperature (T1) of the fluid is calculated as the arithmetic mcan 
of the temperatures from three nickel/chromium-nickel 
thermocouples arranged inside the pressure vessel. The heat tlux 
supplied to the heating surface ( q ) and the local superheat 

(L1T = Tw- T1) were calculated from the linear distribution of the 
temperatures measured along the copper rod. The boiling heat 
transfer coefficient (h) follows from eq. (I): 
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h= _q 
Tw -T1 

(I) 

Two correlation equations for h from the literature were used 
to compare the rcsults. The corrclations were taken from VDI­
Warmeatlas (1994) and from Cooper (1984). The results of the 
calculations werc quite similar. Thus only the results by Cooper 
(1984). with a slightly better agrecment with our experimental 
results, will bc describcd in this work. Thc correlation equation 
from Coopcr ( 1984) is: 

111 = SS(q )0 67 Ü -o 5 P~ 12 (-log
10 

p,. )--<J 55 

where h, in W/m2 K (theoretical hcat transfer coefficient) 
q in W/m2 

Ü = 18.015 kg/kmol (molecular wcight of watcr) 
p, = p/p, (reduced prcssure) 
Pc = 22 .1 MPa (criticai pressure of water) 

(2) 

The volume ofthe single bubbles was calculated as thc volume 
of an cllipsoid, which is thc shape of thc observed bubbles and 
from this the diameter (dd) of an equivalem spherical bubble was 
obtained. 

Thc latent energy transfer to the single bubblcs in one cyclc per 

unit arca ( Q~" ) was calculatcd from thcir departure diameter (dd) 

according to eq.(3 ). The refcrence arca is thc directly heated spot 
arca (d = 3 mm) ofthe surface. 

2 d
3 

h Q;,. = _ "Pg f;; 
3 d2 

where pg is thc vapor density in kg/m3 

h1x is the specitic cnthalpy of cvaporation in J/kg 

(3) 

ln ordcr to calculate thc energy transfcr during the waiting 
time, it is considcred a one dimensional heat conduction process, 
which takcs place during thc waiting time. The boundary 
condition is a constant wall superheat (measured). The initial 
condition is fluid at the saturation temperaturc, which hits the 



surface after bubble departure. The energy equation and the 
boundary conditions are: 

and 

ar a2r 
-=a~-­ot ox2 

r(x,O)= 7f 
T(=,t)=1/ 
T(O,t)= Tw 

t >o 
t>O 

where a1 is the thermal diffusivity ofthe liquid in m2/s 
x is the space coordinate in m (x =O at the surface; 

x ="" in the liquid, far from the surface) 
1 is the time in s 

(4) 

The eq. (4) is valid for the waiting time (O:::; t:::; lw). According 
to Carslaw and Jaeger ( 1959), the solution to this equation is: 

---= erfc ---T-Tt( x l 
Tw - Tt 2.JU;/ 

(5) 

Where erfc( ) is thc complementary error function. Thus the 

heat flux at the surface (for x = 0), 4 cmuf· can be calculated as 

follows : 

. ~T qcond=-kt dX 
x=O 

(6) 

where k1 is the thermal conductivity ofthe liquid in W/m K 
The energy transfer during the waiting time in onc cycle to the 

fluid per unit arca ( Q;.ond ) is: 

lw 

Q~ond = J q cond 
(7) 

o 

The theoretical heat flux is the sum of the energy transfer 
during bubble growth and energy transfer during the waiting 
time, divided through the sum of waiting and growth times 
( t w + t K = I I f) . Thus the thcorctical heat flux is: 

(8) 

where f is thc measured frequency of the singlc bubblcs. The 
assumption in eq. ( 4) of constant wall superheat in space and time 
can be questioned, as discussed in Kenning ( 1992). New models 
to calculate the heat flux in nuclcate boiling consider the spatial 
and temporal variations of the surface superheatlng (see. e.g. 
Golobic ct ai., 1996; or Stephan and Hammcr, 1994 ). Howcver 
thesc models consider thc temperaturc variations in the growing 
time. Here it is considcred as a first approximation that the 
surface temperature in the waiting time is constant. The value of 
the waiting time (lw) was estimated from the pictures of thc 
bubbles, which were recorded with thc CCD-camera. 

The observed departure diameter was compared with results 
from Kutateladze and Gongonin ( 1979), presented in the work of 
Jensen and Memmel ( 1986) as the equation of best overall fit of 

649 

examined data (45.4% 1). This >IIU\\ :, ii, .:- ~ ; ..... :, .,.L;._ o~iillt:r ··~ 

the data of departure diameter in the literature. The equation is: 

( 5 ~12~ ddr =0.251+10 KJ ~ ) 
g I -Pg 

where 

(9) 

where cr is the surface tension in N/m 
g is the gravitational acceleration in m/s2 

p1 , pg are the density ofthe liquid and ofthe vapor, 
respectively, in kg/m3 

!l1 is the absolute viscosity ofthe liquid in kg/m s 
Pr1 is the Prandtl number ofthe liquid 
Ja is the Jakob number defined below: 

(Tw-Tt)cptPt 
Ja = -----'---

PK hfK 

(lO) 

where c"' is specific heat capacity at constant pressure of the 
liquid in J/kg K. 

The criticai heat flux ( q c> was obtained from a correlation 

equation presented by Stephan (1988): 

(II) 

EXPERIMENTAL RESUL TS 

These experimental results for the single bubbles and a 
comparison of measured bubble growth with theories from the 
literature was firstly presented in Hahne and Ribeiro ( 1998). ln 
the present work we want to emphasize the assumption of 
transient heat conduction during the waiting time and the 
comparison between the theoretical heat flux and the measured 
values. 

Our results are presented in boiling curves (h vs. q ) and in a 

comparison of our experimental heat transfer coefficients (h) with 
those obtained with Cooper's correlation (Eq. 2) (h,) for the 
saturation temperatures: 345.8 K, 350.7 K and 355.3 K. For these 
temperatures single bubbles were produced. Considerations are 
then made about the departure diameters of these bubbles and 

about the calculated heat flux ( q, ) and the measured heat flux ( 

q ). 

Boiling curves. The experiments were conducted with 
demineralized water. AI each saturation temperature many 
measurements within a large range of hcat fluxes werc carricd 
out. 

Descriptivc data for the three saturation temperatures are 
prcsented in Table I: - the criticai heat flux; - the minimum and 
maximum heat fluxes supplicd: - the values of C and n in the 

simplified correlation h= C(q )" (h in W/m2 K; q in W/m2
). 

These values were obtained from our experimental results by the 
least square method. They were calculated for three cases: - for 
ali data points (n" C1) ; - for data points obtained for non-constant 
bubble frequency and non-constant departure diameter (n 2> C2) ; -

for data points obtained for constant bubble frequency and 



dcparture diamcter (n 3, C3) fo r each saturation temperature. For 
Cooper's equation (Eq . 2), n'"""P' C..oop values were calculated. 

conductcd fro m the highcr heat fluxes to the lowcr. For ali the 
data ofFig. 2 : n1 = 0.72 ; C1 = 2.4. 

ln Fig. 2 the boiling curve (h vs. 4 ) fo r the saturation 
temperature T1 = 345.8 K is shown. The experiments were 

Tablc I - Parametcrs of opcration : n and C for thc correlation equation h = C (q Y 
0 qL. 

K 

345.8 790 
350.7 858 
355.3 932 

4 min / qc 
. I . 

q max qc n c, nl c! n3 c3 

% % 

18 85 0.72 2.4 0.77 1.2 0.32 3x l02 

2 1 70 0.83 0.5 0.87 0.3 - -
2 83 0.62 8.0 0.75 1. 7 0.07 3x 103 
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ncoop c,·oop 

0.67 3.4 
0.67 3.6 
0.67 3.7 



Thc thrce points identified with the lcttcr A in Fig. 2 indicatc a 
strange behaviour: as thc heat flux was rcduced, thc boiling hcat 
transfcr coefticicnt increascd, becausc the supcrheat tempcrature 
of thc surface dccreased disproportionatcly. Following this 
sequence the systcm turncd back to a "normal" bchaviour (h 
decreasing with (i decreasing). The points marked with !3.1 , 8.2, 

Table 2- Descriptivc data for bubblcs with constantfand dd 

Bubble 71 !1T h I ~ ddt 

K K kW/m 2 K Hz 10-3 m 10-3 m 

8 . 1 345.8 12.8 13.3 41.7 4 .34 8.31 
8.2 345.8 11.8 13.1 45.3 3.97 7 .67 
8.3 345.8 11.1 12.5 47.7 3.68 7.22 
8.4 350.7 13.5 13.6 42.3 4 .09 7.32 
135 355.3 9.6 6.6 20.7 3. 18 4.46 
8.6 355.3 7.8 6.5 20.7 2.95 3.65 
8.7 355.3 3.6 6.1 10.7 2.94 1.78 

The curve h= C(q Y' for bubblcs with constant frcquency and 

departurc diameter is different from the rest of the data. It 
depends very weakly on q , i.e. the inclination exponcnt n is 
small. This occurs bccause thc wall temperature varies more or 
less directly proportional to the heat flux (Table 2). The sarne 
tendcncy is exhibited in Fig. 3 for points 8.5, 8 .6, 13.7 which 
represent results for constant .f and d" at l i= 355.3 K. Thc 
respective n3 exponent in Table I is 0.07; for points 13.1, 8.2, 8.3 
it is 0.32. For comparison this cxponent for non-constant.fand d" 
is between 0.75 and 0.87. For small inclinations n. consequently 
the factor C ( ordinate section at q = I) is largc; herc for 
T1 = 345.8 and 355.3 K, C3 = 300 and 3000. 

For T1= 350.7 K only one point 13.4 was registered for constant 
land dd. 

40 000 •m---m-•••••• " "" ··-••- ·•• ·-m--•-""" "" 

20 000 

o 

-- --- - --- ----,,/--_1_· 

---- -,-···-- -

o 

.. 
8

.4 o~~-~ t 345.s K] 
J Bc2--- • 350.7 K 

8 .5 8 ·3 · • 355 .3 K 
- - ·--··-····--

•8.7 

h 20 000 40 000 
Fig. 4- Comparison of h, with h 

ln Fig. 4 our experimental results are comparcd to results 
obtained with Cooper's correlation (Eq. 2). This correlation 
undercstimates h. Thc higher thc heat fluxcs. thc higher is the 
deviation. With thc corrclation an inclination of 
n'"""" = 0.67 = const. and a Ccoop = 3.4 is obtaincd for 
T1 = 345.8 K. This inclination is smaller than obtaincd in most of 
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8.3 corresrOnd to t!Je ""vriu.:!.ilHl:.. .,._ t _i·! tl bHhhh· fn ... qt~«"'n l''' 

and ron,tant dcpartur..: diamct..:r fot ilte single bubbles at 
l i= 345.8 K. The departure diamcters werc always of the sarne 
ordcr of magnitude around the diarneter of the dircctly heated 
spot (3 mm). The frequencies varicd with heat flux frornl= 41.7 
to 47.7 Hz (Tablc 2). 

q (i, 
q{ ~q 100 

f l/2d l 2
dd 

kW/ m2 kW/ m2 d 

q 10- 3 m/ s 1/ 2 m/ s2 

170 182 7.1 28.0 7.5 
154 153 -0.6 26.7 8.2 
139 122 -12.2 25.4 8.4 
184 193 4.9 26.6 7.3 
63 67 6 .3 14.5 1.4 
51 54 5.9 13.4 1.3 
22 22 0.0 9.6 0.3 

our experiments n 1 = 0.72, n2 = 0.77 (345.8 K), n 1 = 0.83, 
n2 = 0.87 and n1 = 0.62, n2 = 0.75 (for 350.7 and 355.3 
respcctivcly). but the differcnce is not very large. lt should be 
noted that Cooper's correlation was obtained for boiling results 
on large hcating surfaces with many irregularly appearing 
bubbles. 

Departure diameters and heat flux. ln Table 2 some 
dcscriptivc data for the constantland d" bubblcs are given. For 
thrcc different saturation temperatures there are the v alues of the 
wall superheat t:;.T _ thc experimental heat transfer coefficient 
from cq. (I) , h. the measured frequency of bubble release , 
dcparture diameter (mean valuc for a sample of circa 80 bubbles). 
departurc diamctcr as calculated with eq.(9). measured heat flux 
{i , theorctical heat flux from eq.(8) q

1
, the deviation between 

thcm. and two parameters relating measured frequency of release 
to dcparturc diameter. 

Thcse bubbles were produced for heat !luxes q :õ:: 0.214 c . 

Thc departurc diametcr d",. as prcdicted by eq. (9). is largcr 
than thc measured departure diameter dJ, except for bubble 8.7. 

The amount of latent energy transferred in the vapor of the 
bubblcs is high (57 to 76 % ofthe total measured energy supplicd 
to thc surfacc). Considering that the diameter of the direetly 
hcated spol is about the same order of magnitude as the departure 
di amctcr of the bubbles, it can be said that more than half of the 
supplicd heat is uscd for lhe evaporation process. Thc rcst of thc 
energy was probably transferrcd during thc \vaiting time by 
transient conduction. The superheated liquid laycr formed by this 
transicnt conduction is then mixed with the main body of fluid. 
The mixing process is probably due to the forced convection 
(microconvcclion). which is induced by thc rnovement of the 
bubbles. This assumption gave good results, as can bc scen in the 

comparison of the theoretical heat flux ( q1 ) and the mcasured 

heat flux ( q ) in table 2. The maximal absolutc deviation is 

12.2% (mean absolute dcviation is 5 %). 
For the bubbles B.1. 8.2. 8.3 (T1 = 345.8 K) it is obscrved that 

rcducing q . .f increascs, and d" decreascs. For lhe bubblcs 8.5, 

8.6. B.7 (T1 = 355.3 K) on1y a large reduction of 4 reduces the 

frequency \vhilc the departure diameter does not decrease vcry 
much. 

For inertia-controlled bubblc growth, lvey ( 1967) proposed a 
value of I 2 dJ= 0.81 g (=7.95). This value is approximately 
obtaincd for bubbles 13.1 through 8.4. 8ut for thesc bubbles also 
the product I 112 dJ remair.s approxirnate1y the same, which, 



according to lvey (I 967), seems to be characteristic for heat­
transfer-controlled growth. 

SUMMARY OF RESUL TS 

I) Single bubbles heat transfer coefficients are larger than 
calculated with correlations by Coo per ( 1984) and by VDI­
Warmeatlas ( 1994 ). The higher the heat transfer coefficient, the 
larger the difference. 

2) For single bubbles with constant frequency and departure 
diameter the heat transfer coefficient depends only little on heat 
flux. Changes in heat flux cause a more or less directly 
proportional change in wall temperature. The effect of frequency 
and departure diameter is not clear: for high heat fluxes 
(q ~ 139 kW/m2

) at r,= 345.8 K, a decreasing q causes an 
increasing f and a decreasing dd. For low heat fluxes 
(q $63 kW/m2

) at r,= 355.3 K, a decreasing 4 causes both a 
decreasingfand a slightly decreasing d.J. 

3) For irregularly arising single bubbles with varying departure 

diameter the exponent n in h = C(q Y' agrees quite well with that 

in the literature found for large heating surfaces with a multitude 
of varying bubbles. 

4) The amount of latent energy transferred to the vapor of the 
bubbles is high (57 to 76% ofthe total measured energy supplied 
to the surface). 

5)The assumption of transient heat conduction during the 
waiting time gives good results for the heat flux . Theoretical 
values of the heat flux, which consider this assumption and the 
heat transported in the vapor of the bubbles, agreed well with the 
measured values. 
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SUMÁRIO 

Apresenta-se um modelo para o processo de condensação pelicular sobre dutos inclinados de seção 
elíptica, considerando os efeitos da tensão superficial. Duas soluções são propostas, uma analítica, pelo 
método das características, e outra numérica, por diferenças finitas. Os resultados mostram o desenvolvimento 
e o colapso pelicular, bem como, a influência da tensão superficial sobre a pelicula de condensado, reduzindo 
o coeficiente médio de transferência de calor no processo de condensação. 

INTRODUCÀO 

O presente trabalho apresenta um modelo analítico descritivo 
do processo de condensação pelicular sobre dutos inclinados de 
seção elíptica. Nesta disposição, dutos de mesmo perímetro 
apresentam maior superficie de condensação por unidade de 
volume do condensador do que quando dispostos horizontal ou 
verticalmente; o efeito da ação gravitacional é menor do que nas 
disposições verticais, embora maior do que nas horizontais. 

Ao contrário das disposições horizontais, em dutos verticais 
ou inclinados a região de desenvolvimento da película extende-se 
por seções transversais sucessivas. Por outro lado, ao contrário 
das disposições verticais, em dutos horizontais ou inclinados a 
drenagem do condensado é intensificada pelo colapso da película, 
na parte inferior do duto. Assim, em dutos inclinados, a película 
de condensado é mais delgada, oferecendo menor resistência 
térmica à transferência de calor da interface para a superficie de 
condensação (Caldeira, 1998). 

A consideração da elipsidade da seção transversal do duto 
presta-se à generalização do modelo, no sentido de também 
representar processos de condensação sobre superficies aletadas. 
Nestas geometrias, a curvatura da superficie influencia o 
escoamento na película, pois, além do efeito gravitacional. pode 
ser significativo o efeito da tensão superficial. Este efeito é 
considerado no modelo aqui apresentado. 

ANÁLISE 

vapor 

' ico. 

O sistema analisado está representado na Figura I . Um duto 
reto, semi-infinito, cujo eixo alinha-se à direção x, tem seção 
transversal elíptica de raio r(e,e), onde e denota a excentricidade 
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da elipse e e mede a distância angular, a partir da linha dorsal 
superior. O eixo do duto está inclinado de um ângulo \jl em 
relação à direção horizontal. O duto encontra-se num meio 
infinito com vapor saturado seco de uma substância simples. A 
superficie do duto é mantida a uma temperatura constante, 
inferior à temperatura do vapor. Esta diferença de temperatura 
provoca a condensação do vapor. 

O condensado assume a forma de uma película escoando sobre a 
superficie do duto sob a ação do campo gravitacional, da tensão 
superficial na interface líquido-vapor e da tensão viscosa na superficie 
do duto. Devido à inclinação do eixo, o escoamento é tridimensional, 
sendo decomposto nas direções x, axial, y, normaL e z, perimetral, 
expressa também pela distância angular e medida a partir da linha 

dorsal superior do duto. Os vetares unitários destas direções são i , j 

e k , respectivamente. A espessura local da película é Õ(x,z). 

Para consideração das equações de balanço de massa, 

quantidade de movimento e energia para o líquido, o vapor e a 

interface, são feitas algumas hipóteses relativas às características 

do sistema, às condições do processo e ao comportamento 

termomecânico dos fluidos e da interface: 
h I . o processo de condensação ocorre em regime permanente; 
h2 . o vapor não se movimenta tangencialmente à interface de 

condensação; 
h3. a temperatura da interface de condensação é constante e 

igual a temperatura de saturação do vapor; 
h4 . o comportamento reológico do líquido é newtoniano; 
h5 . o comportamento térmico do líquido é de Fourrier; 
h6. as propriedades termo-fisicas do líquido e do vapor são 

constantes; 
h7. o vapor não oferece resistência viscosa ao escoamento do 

condensado; 
h8. o escoamento do condensado é lento (de Stokes); 
h9. não há dissipação viscosa no escoamento do condensado; 
h I O. não há efeito advectivo de energia no escoamento do 

condensado; 
h 11 . não há condução de calor na película de condensado nas 

direções axial e perimetral; 
h 12. a espessura da película de condensado é muito menor que o 

raio de curvatura da superficie do duto; 
h 13 . a espessura da película de condensado é muito menor que o 

comprimento característico do escoamento do líquido. 



Condensado. Considerando estas hipóteses, as equações de 
conservação para o condensado ficam reduzidas a: 

O='V.pü, 

O=pg-V'p+!-!V'.Vü, 

0=k'V2T. 

(I) 

(2) 

(3) 

Aqui, g é o vetor aceleração da gravidade, V é o operador 

gradiente, p denota massa específica, 11 viscosidade dinâmica, k 
condutividade térmica, ü é o vetor velocidade c Ta temperatura. 

Interface. Na interface de condensação, os balanços de massa, 
quantidade de movimento e energia são dados por (Slattery, 
1967:DeemereSlattery. 1978): 

. -, ...... -,, -( ) -· ( ) -m=p u-ui ·/;=pv u -ui ·/; (4) 

m(ü'-ü")-(I'-I") ~=Ko+V'so , (5) 

m(h'-h")-(ii'-ii").~ ={i( ~) · {üi ~)+v s (oüi) . (6) 

representando ri1 o fluxo mássico por unidade de área 

interfacial. Ç o veto r unitário normal à interface. ü i o veto r 

velocidade da interface, ü' e ü" os vetares velocidade. I' e I" os 

tcnsores tensão, respectivamente, do líquido e do vapor. Tem-se 
I=~- p!, onde ~ é o tensor de cisalhamento. l o tensor 

unitário. <J a tensão superficial na interface líquido-vapor. V s o 

operador gradiente na interfàce (Hopke e Slattery, 1975) e i( o 
vetor curvatura . 

Em regime permanente. a espessura da película é função 
apenas da posição sobre a superfície do duto. Ou seja, a interface 

não tem movimento paralelo a si própria. Assim, sendo 1 um 

vetor unitário no plano tangente à interface, 1.~ =O , tem-se 

üi.1=u,, üi·~=O, resultando m=pü'.~. Para valores 

reduzidos do fluxo mássico na interface e levando em conta as 

hipóteses h3 e h6, multiplicando-se escalarmente a Eq (5) por Ç e 

por 1 , resultam, respectivamente (Figueiredo, 1980): 

p'- p" = K<J , 

(~·-~).1=0 
(7) 

(8) 

onde K =i(· Ç é a curvatura, p' e p" assinalam a pressão, 

respectivamente, do líquido e do vapor, imediatamente em cada 
lado da interface. A segunda equação representa a condição de 
cisalhamento nulo no líquido. junto à interface. 

No balanço de energia. Eq. (6). h representa a entalpia 
específica e q o vetor fluxo de calor por unidade de área 

interfacial. Supõe-se que os fluxos de energia cinética através da 
interface e de energia térmica conduzida pelo vapor são muito 
pequenos. Deste modo: 

-, ): . (h" h') . h q .-, = -q = -m - = -m I v , (9) 

onde h1v representa a entalpia específica de mudança de fase. 
Com base nestas hipóteses e na segunda lei da termodinâmica, é 
possível completar o conjunto de condições de acoplamento das 
fases na interface (lshii, 1975: Bouré e Delhaye. 1982). Em 
particular, se os processos interfaciais são supostos reversíveis, 
resulta a continuidade de temperatura 
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T' = T" =Ti= TV= T,,. (p") . (I O) 

onde Ti e Tv denotam, respectivamente, as temperaturas da 
interface e do vapor. 

Acoplamento Fluidodinâmico. Para determinar o fluxo de 
condensado, é necessário recorrer à continuidade da massa na 

intcrtàce e em qualquer seção transversal da película. Sendo j o 

vetor unitário na direção normal à superficie do duto. para a 
maior parte da superficie da película é razoável supor 

}.~~I e 1 = T + k . O flu xo mássico de condensado por unidade 

de área intertàcial é calculado através do perfil de velocidade, 

ü = u T +v J + wk . obtido pela integração da equação da 

continuidade, com condições de contorno: 

y = O Ü=O, ü.j =v= o ( 11) 

y=8 ü = ü' , ü.j=-v=-v' ( 12) 

sendo v' a velocidade normal do líquido na interface. As 
condições . de contorno (I I) e ( 12) expressam a aderência do 
líquido à pared~ do duto e a ausência de resistência viscosa na 

interface. Com V r= (i · v)i + (J · V)J. vem 

. 8 
m =V,. I üdy- ü'. V ,8 =V T (üm8 )- ü'. V ,8, 
p o 

onde üm denota a velocidade média do condensado, 

8 
8üm = I üdy c Üm. j =O 

o 

( 13) 

(14) 

Pela hipótese h 12. a espessura da película de condensado é 
muito delgada. Portanto. a pressão hidrostática do condensado 
exercida por uma coluna de líquido desta ordem de grandeza é 
desprezível. ou seja, a pressão no condensado não varia na 
direção normal à supcrfkic do duto. 

O= pg,- oV',K+ !-!V' ,.Vü ( 15) 

Por aproximação. os vetorcs ifr = (g·i)i +(g·k)k e Vr são 

paralelos ao plano tangente à intcriàce. A hipótese h 13 é básica 
para a teoria de camada limite c proporciona a parabolização da 
Eq. ( 15) (Caldeira, 1998). Assim, considerando a Eq. ( 15), 
simplificada por h 13. as condições de contorno (II) e 

y = 8 élu = élw = 0 (hipótese h7), 
ély ély 

( 16) 

determina-se, por integração em y. as velocidades u e w. 

Acoplamento Térmico. !\ intensidade do processo de 
condensação depende da resistência térmica à transferência de 
energia através da película. representada pela Eq. (3 ). Para sua 
resolução. tàz-se uso da hipótese h II e da Eq. (I 0). Suas 
condições de contorno são: 

y=O 
y = 8 (x,z) 

T ~ To, 

T = Ti, 
( 17) 
( 18) 



onde T0 é a temperatura da superficie do duto, suposta constante. 
Obtém-se, portanto, um perfil linear de temperatura para o 
condensado, do qual 

dT k ( ) k • q=-k-=- T--T0 =-ilT=h ôT , 
dy Õ I Õ 

(19) 

onde é introduzido o coeficiente local de transferência de calor, 
h"=k!õ. As análises fluido c termodinâmicas são agora acopladas 
mediante as equações (9), ( 13) e ( 19). Resulta, então, 

(20) 

Aplicada ao problema da condensação pelicular sobre uma 
placa plana vertical , esta equação difere da solução de Nusselt 
(1916 ), devido à consideração da velocidade do condensado na 
interface de condensação, já presente na Eq. (13). Em termos 
formai s, esta discrepância decorre da aplicação da regra de 
Leibnitz à equação de conservação da massa para o condensado. 

Adimensionalização. A Eq. (20) é reconfigurada em função 
da solução da Eq. ( 15) e dos seguintes parâmetros e variáveis 
adimensionais: 

- x-:- y-: z- õ * 
X=-1+-J+-k A=-. K=KL , V'T:LV'T , 

L L . L ' L ' ' 

h•L 
Nu=--. . k 

(21) 

A espessura adimcnsional da película, A, depende dos 
números adimensionais de Jacob, Raleigh e Bond. A curvatura, 
K, representa a topologia da interface; a orientação e a forma da 

seção do duto determinam a ação gravitacionaL G . O coeficiente 
adimensional de transferência de calor é o número de Nusselt, 
Nu. Procedendo à adimensionalização, resulta a equação 
diferencial parcial não-linear de quarta ordem 

.l a I (- I • ) * 4 I * ( - I • ) 4 -=- G~--V'~K .V'
1

A +-'\7 1 . G~--V'~K A 
Ra 8 Bo 3 Bo 

(22) 

Esta equação é válida para dutos de eixo qualquer. não 
necessariamente relo, com qualquer orientação relativa ao campo 
gravitacional e com seção transversal arbitrária. 

Dutos com Seção Elíptica. O modelo é aplicado para 
determinação da espessura da película no processo de 
condensação sobre um duto reto de seção transversal elíptica. 

inclinado (O< \jl < 1tl2) em relação à direção horizontal. Para 

tanto, são definidos novos parâmetros e variáveis adimensionais 

X I 
x=--. 

L tg\jl 

Ra 4 
r:-A COS\jl, 

Ja 
Bo* = Bocos ljl. (23) 
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t_. · ·- · 

No rl ~no da scçào transversal, a iutensidade da açào 
gravitacional na direção Ç depende do ângulo cj>, formado entre a 
direção vertical e a direçào normal à superficie do duto. A relação 

entre este ângulo e a posição angular e é dada por 

I 
tgcJ> = r---:J tge , 

vl-e2 
(24) 

[ 
2]1 I 2 

e= 1-(~) (25) 

(26) 

onde e denota a excentricidade da elipse, sendo a e b, 
respectivamente. os semi-cixos maior c menor desta. L é o 
diâmetro equivalente da seçào elíptica. Ainda no plano da seção 
transversal, a posição Ç sobre a superficie do duto ao longo de 
uma linha perimetral também pode ser expressa em função da 
posição angular e, ambas medidas a partir da linha dorsal 
superior. A relação entre estas variávei s é 

dÇ = r(e)de , (27) 

f(9)= a ~ 
L 1-(1-~}os2 e 

(28) 

Considerando ].~=I e as hipóteses hl2 e hl3, a curvatura 

da interface líquido-vapor pode ser aproximada pela curvatura da 
superficie do duto. Logo, 

(29) 

Finalmente. a substituição das Eq. (23) a (29) na Eq. (22) 
resulta na equação diferencial parcial linear de primeira ordem 

ar ar 
-+E(e e Bo*)-+F(e e Bo*)r-8=0 
ax · · ae · ' ' 

E( e. e Bo *) = _!_(sen"'- -
1
- aK) 

. ' f 'I' fBo * ae 

F(S.e l3o *) = ~_!_[asencj> _ -~-~(_!_ aK )] 
• 3 r ae Bo * ae f ae • 

As condições de contorno são: 

x=o 
e= o 

r( O. e)= o. (33) 

r(x.O)= 8 (l-e-F(9.e,Bo*)x). 
F(e,e,Bo*) 

(30) 

(31) 

(32) 

(34) 

A primeira condição corresponde ao início do processo de 
condensação, quando a temperatura da superficie do duto é T0 < 
T; a partir da seção X = O. A segunda condição de contorno 
decorre da aplicação da condição de simetria à Eq. (30), 
a A 1 ae =ar 1 ae =o em e= o. 



SOLUÇÃO ANALíTICA 

Uma solução analítica pelo método das características para o 
problema de condensação pelicular sobre dutos inclinados com 
seção transversal elíptica, desconsiderando os efeitos da tensão 
superficial, foi apresentada por Fieg e Roetzel ( 1994 ). Esta 
solução é extendida para as condições consideradas no presente 

trabalho. Considerando a Eq. (27) e F(e,e,Bo*) =% :~ e 

aplicando o método das características, resulta: 

dr dÇ 
if<i"E=E=dx, 

8---r 
3 dÇ 

dr 8 dE r 8 
-+---=-
dÇ 3 dÇ E E' 

dÇ = dx. 
E 

(35) 

(36) 

(37) 

Assim, considerando as condições de contorno (33) e (34), a 
solução é obtida como: 

ç Ç, 

x= fi- Jdi · (38) 

o o 

8 [ ç 5 Ç, 5 l 
r=8E-3 I ÔdÇ-I ÔdÇ , (39) 

onde Çc é um parâmetro associado a cada curva característica. 
Para outros casos, a complexidade da função E pode dificultar a 
determinação de uma solução analítica. Entretanto. para o caso 
particular de dutos inclinados com seção transversal circular, 

e c= 2arctan[ exp( -f }ant] · (40) 

8 [ 9 5 9, 5 l 
r=8E-3 I Ôfde-I EJfde , (41) 

onde as funções ( 40) e ( 41) são expressas por meio da variável e 
em lugar de Ç , sendo ec o parâmetro correspondente a Çc. 

SOLUÇÃO NUMÉRICA 

Dada a complexidade das funções E(e.e,Bo*) c F(e.e,Bo*), 
em geral a Eq. (29) requer uma solução numérica. No caso 
estudado, é proposta uma solução por diferenças finitas, baseada 
num esquema "upwind" (Anderson et ai.. 1984 ). com a seguinte 
discretização: 

Predição 

(n+l) n 11X( n n J ( nJ r. =r- -E- r. -r. I + 8-Fí· 11X 
J J 11e J J- J 

(42) 

Correção 

rn+ 1 = _!_Jr!1 +í(n+ 1) _E 11X(r(n+ 1) -í(n+ 1) J+ 
J 21 J J 11e J .I - I ) 
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11X ( n n n J [ F ( n ( n + l)Jl ) -E- í· -2í· 1+f· 2 + 8-- í· +í- 11X . 
11e J J - .I - 2 .I .I 

(43) 

Nesta discretização, o índice n vincula os nós da malha à 
variável independente x. e o índice j à variável independente e. 
Uma malha fixa é utilizada, onde 11X corresponde ao espaçamento 
da malha em x, e 11e em e . O critério de estabilidade requer 

O:<;; E I1X :<;; 2 , 
11e 

corroborado por experimentações numéricas. 

(44) 

Tabela I - Confronto entre a solução analítica (MC) com a 
numérica (MDF). para dutos com scção transversal circular. 

Aferição da Solução Numérica. Para aferição da solução 
numenca, a solução analítica. obtida pelo método das 
características (MC), é confrontada com a solução numérica, 
obtida pelo método das diferenças finitas (MDF), para o caso 
particular do duto inclinado com seção transversal circular. Este 
procedimento é apresentado na tabela I. 

RESULTADOS 

A fim de facilitar a apresentação dos resultados. é definida a 
variável normalizada s que representa o comprimento do arco da 
seção elíptica do duto: 

e 
ffde 

s=-o-. 
1[ 

ffde 
o 

(45) 

As figuras mostram a influência da tensão superficial no 
processo de condensação, onde 8*= f'l· 25 e Ra*=Ra cosljl. A Fig. 
2 apresenta o crescimento pelicular para o caso Bo*~=, 

mostrando que na região inferior do duto (s=l) a película cresce 
gradativamente até o seu colapso (8*~=). 
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Figura 2 - Evolução pelicular com tensão superficial irrelevante. 
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Figura 3 - Evolução pelicular com tensão superficial relevante. 

A Fig. 3 mostra a ação relativa dos efeitos gravitacionais e da 
tensão superficial, através do aparecimento de um máximo local 
nas curvas de x=O.l c x=0.5. A tensão superficial impele o fluido 
das regiões superior (s=O) e inferior (s=l) para a central (s=0.5) 
da elipse. Enquanto, a gravidade o impele de s=O para s=I. Ou 
seja, entre s=O c s=0.5 a tensão superficial e a ação gravitacional 
somam-se, enquanto entre s=0.5 e s= l a tensão superficial se 
opõe ao efeito da ação gravitacional. Acresce que· as forças 
associadas à tensão superficial decrescem das regiões superior e 
inferior para a central da elipse, ocorrendo o oposto com a força 
gravitacional. 

Comparando as Fig. 2 c 3, observa-se que o colapso pelicular 
é antecipado quando os efeitos da tensão superficial são 
relevantes. Na Fig. 2, o colapso ocorre em s=I , na Fig. 3 em s<l. 

Na Fig. 4, constata-se que o aumento do parâmetro 1/Bo* 
provoca a antecipação do colapso pelicular. Além disso, a tensão 
superficial reduz a espessura pelicular na região superior do duto 
(0:5 s :50.25) favorecendo localmente a transferência de calor; esta 
mesma força atua de forma contrária na região inferior da elipse. 
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Figura 4 - Efeitos da tensão superficial sobre a película 
desenvolvida (i1 li1x~O). 

A Fig. 5 representa a evolução média do coeficiente de 
transferência de calor ao longo do duto. Para tanto, define-se 

eco lapso 
J Nu. fde 

Num= --0"---­
n 
J fde 
o 

(46) 

onde ecolapso é o ângulo e em que se manifesta o colapso 
pelicular. 

1.50 

1.00 

0.50 
~00 1.00 200 

X 
Figura 5 -Evolução do Número de Nusselt médio. 

A Fig. 5 destaca a redução média no processo de 
transferência de calor ocasionado pela ação da tensão superficial. 
Este fato decorre da redução da área útil para o processo de 
condensação resultante da antecipação do colapso pelicular 
quando os efeitos da tensão superficial são relevantes. 

CONCLUSÕES 

O modelo desenvolvido mostra que a película de condensado 
se estabiliza ao longo do duto. Ou seja, após uma região de 



intensa variação na espessura pelicular surge uma região onde a 
espessura da película não varia mais significativamente na 
direção axial. 

Quando relevante. o efeito da tensão superficial prejudica o 
processo de transferência de calor por reduzir a área úti I ao 
processo de condensação sobre o duto. Entretanto, como 
mostrado na Fig. 4, a tensão superficial favorece localmente a 
transferência de calor na região superior do duto. Logo, novas 
geometrias devem ser propostas com o intuito de explorar o efeito 
combinado da tensão superficial com a ação gravitacional. 

O modelo proposto falha nas vizinhanças da região onde 
Õ-7oo. Isto ocorre porque as hipóteses h 12 e h 13, assim como a 

aproximação }.~ = I, não são válidas naquela zona. Portanto. a 

solução numérica fornece apenas resultados qualitativos na região 
do colapso pelicular. 

O modelo apresentado para a condensação pelicular difere de 
outros usualmente adotados por considerar a influência da 
velocidade do condensado na interface líquido-vapor; os 
resultados obtidos são mais conservativos sob a perspectiva do 
processo de condensação. 

BIBLIOGRAFIA 

Anderson. D.A., Tannehill, J.C., Pletcher, R. H .. 1984, 
•· Computational Fluid Mechanics and Heat Transfer ... 
Hemisphere Publishing Corporation, Ncw York. 

Bouré. J.A. c Dclhaye. J.M., 1982,"'Gencral Equations and 
Two-Phase Flow Modeling .. , Handbook of Multiphase Systems, 
Ed. G. Hetsroni , Hemispherc Publishing. Corp .. Washington. 

Caldeira, A. B., 1998, ··Efeitos da Tensão Superlicial na 
Condensação Pelicular sobre Dutos Inclinados com Seção 
Elíptica c Superficie Anisotérmica·•, Tese M.Sc., COPPE/UFRJ, 
Rio de Janeiro. RJ. 

Deemer. A.R. e Slaltery. J.C .. 1978. "Balance Equations and 
Structural Models for a Phasc Interface" , lnt..l. Multiphase Flow, 
4, 171-192. 

Fieg, G.P. e Roetzel , W. , 1994, " Calculation ofLaminar Film 
Condensation in and on lnclined Elliptical Tubes'' . Int. J. of Heat 
and Mass Transfer. v 37, n 4, pp 619-624. 

Figueiredo A.M.D.. 1980, ·• Beitrag zur algemeinen Fluid­
und Thermomechanischen Beschreibung der Mehrphasen­
stromung'' . Disscrtation. Universitat Stuttgart. 

Hopke, S.W. e Slaltcry. J.C., 1975, .. Bounding Principies for 
Two-Phase Flov< Systems .. , Int.J. Multiphase Flow, I, 727-742. 

lshii, M., 1975, "Thcrmo-Fiuid Dynamic Theory of Two­
Phase Flow ", Eyrollcs, Paris. 

Nusselt. W. , 1916, .. Di e oberflaechen Kondcnsation des 
Wasserdampes .. . Zeitschrift des Yereincs Deutscher lngenieure, n 
60. pp 541-546, pp 569-575. 

Slattery . .l.C. , 1967, "General Balance Equation for a Phase 
Interface .. , IEC-Fundamentals. 6, I 08-115. 

SUMMARY 

This paper shows a representative mathemalical model of the jilm condensation on inclined duc/s with 
elliptical cross section, considering surface tension elfects. The model is solved using an analytical solution, 
using the method of characteristics, and a numerical one, using jinite differences. The results show the 
development and the breakdown of lhe liquid film, besides the swface tension influence ove r the condensation 
process, diminishing the average heat transfer coejjicient. 
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SUMMARY 

This work is dedicated to the validation and comparison of two numerical techniques applied to the 
solution of a non linear heat transfer problem (the Stefan problem), including heat conduction with phase 
change. A new method, based on the C!TTprocedure, is described in detail and compared to a more classical 
procedure based on a jinite volume approach. Where feas ible, the results of both methods are compared to the 
reference Neumann analytical solution for dij]áent test cases. A methodology for the systematic va!idation of 
numerical procedures for the solution of sue h problems is then proposed. 

PUC 
RIO 

INTRODUCTION 

The need for validation of the numerical procedures used in 
fluid tlow and heat transfer simulation is every day more evident. 
More and more complex situations are being considered in 
simulation software, and there is a methodological need for 
systematic comparisons with reference solutions and/or 
experimental data. 

considered constant. The energy equation, boundary and initial 
conditions tor the liquid and solid phases are given in 
dimensionless form by: 

The case of 1-D phase change problems is particularly well 
suited for this covalidation effort, since in this situation reference 
solutions are available. though to a certain extent in a limited 
way. The so-called Neumann so lution of the Stefan problem is 
indeed an easily computable analytical expression, which can be 
used to test the accuracy of alternative procedures that can be 
!ater used for so lving more complex problems, where analytical 
solutions are out of reach. 

This so lution. detined for melting or soliditication of a 
semi-intinite medium, is commonly used to validate numerical 
solutions, but the comparison is often limited to a simple 
graphical display of the front position evolution with time, 
generally leading to a qualitative agrcement. 

One of thc purposes of the prcscnt paper is to propose a 
systematical proccdure for the quantitative validation of phase 
change simulation codcs. 

The other purpose of the present study is to present a new 
application of lhe Gcnerali zcd Integral Transform Technique for 
the solution of moving boundary problems. lt is shown that thc 
accuracy of the GITT solution is excellent when compared to 
classical discrete techniques and may be used to provide 
rcference solutions whcn analytical exact solutions are not 
available. 

PROBLEM FORMULA TION 

The anc-dimensional transicnt heat conduction problem 
studied considcrs a slab initi ally in the solid phasc at an uniform 
temperature 7/. At time t=O, the surface x =O is brought to some 
temperature T11 abovc the mclting tcmperature, T., , and held 
constant thereafter. The thermal properties of both phascs are 
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e;(o ,r)=J. r>O (2) 

e; (s(r). r)= o. r>O (3) 

(4) 

e:(s(r), r)= o, r>O (6) 

e:(l.r)=/. r>O (7) 

(8) 

An initial time, r 
0

, and the initial conditions, e,~ (TI) . e:o (TI) and 

S(r
0 

). given by the exact solution of Neumann's problem, were 

used to circumvent the absence ofthe liquid layer at r= O. 
The hcat balance at the moving boundary provides the 

relation: 

dS(r) 
v--= 

dr 
ae; (TI . r )I _

1
.,.r' k. ae; (TI . r )I 

aTI q=s(r ) aTI q=S(r) 

(9) 

with the known initial condition s(ro ). 



The dimensionless groups were defined using the domain 
thickness L as the reference length, and a rcference time built on 
the liquid thermal diffusivity, as follows: 

'( ) T;(x,t)- Tm · '( ) Tm- T,(x ,t) . , k · 
8 1 TJ,r = , e., TJ,r = · k =_2. , 

T,;- Tm Tm- "I; kl 

• p ,cp, · • (r -T). x. (10) 
W = -- ' t!J.T m ' ' TJ =- ' 

Ptcpt (To- Tm) L 

r=~; S(r)= s(t); v=-' =___!!_ 
p 1c pt L L Ste c pi (7;, - Tm ) 

INTEGRAL TRANSFORM SOLUTION 

The generalized integral transform technique (Cotta, 1993 
and Cotta, 1998) has been succcssfully applied in the analysis of 
progressive freezing of finitc slabs (Selim and Seagrave, 1973), 
linear moving boundary problems (Cotta, 1986), nonlinear heat 
conduction with ablation in finite s lab geometry (Diniz et ai., 
1990) and in multilayered media (Ruperti and Cotta, 1991; 
Ruperti et ai. , 1992). This hybrid technique transforms the partia! 
differential .equations governing such heat transfer problems into 
a system of ODEs, that can be solved through well-established 
initial value problem solvers. 

The main steps of the G.I.T.T. solution of Eqs. (1-9) are 
underlined hereafter. Ali the results presented were obtained 
through symbolic manipulation (Cotta and Mikhailov, 1997) 
using the Mathematica software system (Wolfram, 1991 ). 

Thc temperature field in each phase can be expressed in 
terms of a particular and a homogeneous solution : 

e;(TJ,r)= F; (rp)+81 (TJ,r) , O< TJ < S(r) ( 11) 

e;(TJ,r)= F, (rp)+8.{TJ,r) , S(r)< TJ < I (12) 

where the functions F, (rp) and F,. (TJ ; r) are the solutions of a 

quasi-steady state problem, given by: 

S(r)- TJ , 
F; (TJ ;r)=~ 

F, (TJ:r)= TJ-S(r), 
1- S(r) 

O< TJ < S(r) 

s( r)< TJ < 1 

The resulting homogeneous problem can be written as: 

é18 , (TJ,r) éJF; (rp) _ é1'8JTJ, r), o< TJ < s(r). 
---'-d-'-r~+ dr - dTJ 2 

r >O 

81 (0.r)=O . r>O 

e, ( S( r). r) =O, r>O 

8JTJ, r v) = e;o(TJ)- F, (TJ, r o)• o< TJ < s( r v). 

(13) 

( 14) 

( 15) 

(16) 

( 17) 

r= r v ( 18) 

• é)(} ' ( TJ , r) . aF, ( TJ , r) - k. é)2 (}' ( TJ , r) ' S( r)< TJ < J, 
w éJr + w dr - dTJ 2 

r >O (19) 

e ,(s(r),r) =o , r>O (20) 

e ,(i.r)=O. r>O (21) 

8,(TJ,r 0 )= e:o(TJ)- F, (TJ:r o)• s( r")< 7J < 1, 

r=r
0 

(22) 

dS(r) 
v--= 

dr 
éie,}TJ , r )I - t!J.T' k. éle ,a(TJ. r )I -

TJ qoS(r) TJ qoS(r) 

(23) dF1 (T) ;r )l T' .aF, (TJ;r)l - !!,. k ----"-::-' '-'---'-
dTJ q ~.l(r) dTJ qoS(r) 

The appropriate e igenvalue problems are chosen following 
the ideas in the integral transform method as applied to moving 
boundary problems (Diniz et a/., 1990; Ruperti and Cotta, 1991; 
Ruperti et ai., 1992). The set of equations for the liquid phase is 
given by: 
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d21j!, ,(TJ,r) + J1 ,2(r)lji
1
,(TJ,r) = O• Oq<S(r) (24) 

lji,(O.r)=O (25) 

ljl ,, (s( r), r)= o (26) 

where the time-dependent eigenfunctions, ljl
1

, (TJ, r). eigenvalues, 

J.l, (r). and norms, N 
1
, (r) , are readily obtained from the solution 

of system (24-26), to yield: 

ljl t, (TJ ,r)= sin(J1,(r)TJ) 
N 112( ) t, r 

i1r ; 
Jl,(r) = S(r) 

N,, (r)= S(r) 
2 

(27) 

(28) 

Similarly, the cigenvalue problem corresponding to the 
solid phase is : 

k' d
2

1jf ,,\1J,r) +w'/3/(r)lji, ,(TJ,r) = O• S(r)< TJ < 1 (29) 

ljl" ( S( r), r) = O (30) 

lj/ , (1. r)= O (31) 

with the eigenfunctions, cigenvalues, and norms: 

(32) 
sin(/3 ( )( ' / • )'' ' lji ,,(TJ.r)= , r w k · (1-TJ)) 

N 112( ) 
xr T 

(33) /3,(r)= i1r (~)'12 ;N ( )- w'(l-S(r)) 
'· ,.....{_\\ • Ji r----'--~ w 2 

The above auxiliary problems allow definition of two 
integral transform pairs: 



S(r) 

e,,(r)= f l/f,,(7J,r)8,(rp)d7J (34) 

/) 

81 (7J ,r)= L'I',,(7J,r)8, ,(r) (35) 

i=/ 

I 

e, (r) = f "' ,, (7J , r)8.(1J, r)d7J 
(36) 

S(r) 

8,(7J,r)= L'I',,(7J,r)8,,(r) (37) 

i= l 

Equations (15) and (19) are operated on with 
S~) I 

J "'', (1J , r )dl] and J "'" (lJ , r )dl], respectively. Substitution of 

O S(r) 

the inversion formula and use ofthe orthogonality property in the 
resulting equations, providcs: 

(-!)' ..f2 dS(r) ( in J
1

- ·- 1 2 (38) - - 8 (r)' 1- , , ... ,n, 
inS 111 (r) dr S(r) '' 

(-Jt./2 dS(r) _ !{__(_in_j
2 

Õ . r , 
imv'(l-S(r)( dr w' 1-S(r)) ., () 

i= /,2, ... ,n, (39) 

where the final transformed systcm was truncated to sufficiently 
large finite orders, n1 and n,, corresponding to the liquid and solid 
layers, respectively. 

The initial conditions ( 18) and (22) were transformed in a 
similar way, using an asymptotic solution to obtain the 

temperature fields at T0 . The transformed initial conditions (18) 

and (22) are: 

i= /,2, ... ,n1 (40) 

i=l,2, ... ,n, (41) 

The differential equation for the boundary condi.tion is also 
rewritten in terms ofthe transformed temperatures, in the form: 

dS(r)=_.!_"•-fi(-l)'ine r- t'.,fk' +-~-+ 
dr v~ S3/2 (r) ,, () v(I-S(r)) vS(r) 

t::,T'k'~ .fi(-l)'in fi .(r) 
L.- ,.--;-( ( ))3/2 .• ' 

V •=I "1/W 1-S r 
(42) 

together with the initial condition: 

(43) 

where À is provided by the exact solution ofNeumann 's problem. 
The system of ordinary differential equations represented 

by Eqs. (38), (39) and ( 42), with the initial conditions ( 40), ( 41) 
and (43), was numerically integrated through the use of 
subroutine OIVPAG (Gear's method) from the IMSL (1989) 
library, with a prescribed relative error target of 10-7 

FINITE VOLUME SOLUTION 

The numerical method uses a front immobilization 
technique based on a classical coordinate transformation first 
proposed by Landau ( 1950). Sue h front tracking methods are 
particularly well suited to 1-0 gcometries and are commonly 
used in diffusive phase change problems (Sparrow and Chuck, 
1984 ). They h ave bcen successfully extended to the solution of 
2-0 moving boundary problems involving natural convection in 
the melt (Sparrow et a/., 1977; Gadgil and Gobin , 1984). 
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Coordinate Transformation. The following transformed 
coordinates, 

X =_..!]____ and X.=~' 
I. S(r) ·' 1-S(r) 

are used in the solid and liquid phases, respectively. The moving 
physical solid and liquid domains are thus mapped onto fixed 
computational spaces. 

The transformed equations in each domain have the 
following general form : 

êJ8,' + C X ae: =D aze: , where i= L, S 
êJr ' ' êJX, ' êJX/ 

(44) 

and, 

C =--l_dS : D =-'-: 
r S(r)dr I. S(rY 

C =-l_dS ; D.= a' 
1 I- S(r) dr 1 (I- S(r )) 2 

Equation (44) exhibits a pseudo-convectivc term, due to 
grid deformation in time. The non-linearity of the problem is 
retained in the coefficients of the transformed equations, which 
dcpend on the interface velocity and position, leading to an 
iterative solution procedure. 

Numerical Proccdure. The mathematical problem is solved 
numcrically using a finite volume procedure adapted from the 
method described by Patankar ( 1980). Only the non standard 
aspects of the method are undcrlined hereafter . The integration of 
the pseudo-convective term rcquires some attention, since the 
local grid velocity is space-dependent and non-conservative. The 
general equation is integrated in the following form: 

êJe; +~[cxe'-DêJ e;J= Ce' 
êJr êJX, ' ' ' ' êJX, ' ' 

(45) 

Space discretization of the divergence term in the left hand 
side uses a second order centered difference scheme, and time 
integration uses either an implicit or a Crank-Nicholson scheme. 



The discretization of the sourcc term ansmg from the partia! 
derivalion leading to equation ( 46) is consistent with the schcme 
retained for the diffusion term. 

ln the simulations presented hereafter, the Crank-Nicholson 
scheme is used, both for the diffusion-convection tcrrn and for the 
source term on the right hand side. 

Interface Balance Equation. Estimates of the front position 
and velocity are necessary to evaluate the coefficients at the 
current time. Once the discretized Iine·ar systems are solved 
(TOMA), the resulting temperature fields are used to solve the 
energy balance equation at the interface, leading to a new value 
of the velocity. This value is compared to the estimated vclocity. 
and the calculation is iteratively repeated until the rclative 
diffcrence is smaller than a prescribed criterion. Convergence is 
generally obtained in 2 or 3 iterations, except at thc vcry 
bcginning ofthe process. 

lnitialization. The coordinatc transformation requires the 
coexistcnce of both phases and the calculation has to be 
initializcd with a very thin solid layer: the initial estimation of the 
time and front velocity is obtained from the analytical solution of 
the Stefan problem. Tests concerning the initialization procedurc 
havc shown that an initial thickness of the solid laycr of ordcr 
1/ 1000 of the domain thickness is satisfactory and may be set to 
1/ 100 in most cases, the only constraint being on the size of the 
time stcp at early times. 

REFERENCE SOLUTION 

The 1-D diffusive phasc change problem is particularly 
well suited for testing the accuracy of numerical or hybrid 
solution procedures, since a rcference solution is available: the 
so-called Neumann solution of the Stefan problem, although 
limited. is indeed an easi ly computable analytical expression 
which provides an exact solution ofthe problem. 

The Neumann Solution. This solution is defined for melting 
or solidification of a semi-infinite medi um. and may be used for 
thc case of a finite wall as long as the heat flux at lhe wall 
limiting the initial phase (hcre x = L) may be neglected. The 
similarity solution proposed by Neumann (Crank. 1984) givcs the 
following expression for the interface position: 

S(r)=H.J! (46) 

where À is the solution ofthe following transcendental equation: 

, 2 • 
h" 

;;~,f"'. 'r7&J?~': 
EljC À, ---. 

k 

(47) 

that can be easily solved using a Newton-Raphson procedurc or a 
formal computation package. Herein, ali the exact results were 
obtained through lhe use of the Mathematica ( Wolfram. 1991) 
system. 

ln the following section, lhe comparison is not limiled to a 
simple graphical display of the front position evolution with time: 
when possible, a quantitative comparison with lhe reference value 
is presented. 

The Test Cases. F ou r test cases h ave been chosen for the 
validation of thc numerical procedures. The thcrmophysical 
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properties of two differcnt phase change materiais (PCM) are 
considered. corresponding to the orders of magnitude for tin and 
octadccane. For cach PCM, two situations are considered: first 
the initial solid phase is at thc melting temperature (thc one­
domain problcm). and secondly, lhe initial lemperature of the 
solid phase is lower than Tm . 

The properties. boundary conditions and rcsulting 
dimcnsionless parametcrs are presented in Table I. 

Table I - Properties and boundary conditions of the phase change 
materiais. 

Metal Paraffin 
H 60000 .l/kg 125000 J/kg 
k 60 W/(m K) 0.2 W/(m K) 
Cn 200 J/(kg K) 1250 J/(kg K) 
p 7500 kg/m3 800 kg/m' 

Tm 503 K 303 K 
To 506 K 313 K 
T SOO K 293 K 
Ste 0.01 0.1 

The sarne values of the propcrties are considered for the sol id and 
liquid phases ( k. =I : w. = I). ln lhe one-domain case T, = T, 
(/1,]*~' 0). 

lt can be sccn that lhe govcrning parameter, the Stefan 
number. is onc order of magnitude larger in the case of 
octadeçanc than for lhe case of tin. 

ln the following simulations, the numerical paramcters uscd 
for thc Finite Volume Method are: 82 regularly spaced nodes in 
each phasc (in the compulalional domain), time stcp Ôl = J(l5

. 

convergcnce crilerion E = 5.x Jo-• and an inilial time of 10'5 The 
number of lerms used in thc liquid and solid phases for thc 
G.I.T.T. solution was 30 and 70. respectivcly, with initialtimes of 
] 0'8 (tin) and 10-6 

( OCiadecane ). 

COMPARISON 

Case without conduclion in the solid phase (ôT* = 0). The 
simulalions have becn executcd for both methods in a time range 
from O to I (in terms of thc Fourier number). Interface positions 
have becn stored cvcry 10'2 A regrcssion of lhe Log(5)(r)} vs.­

Log(r) valucs give a power law wilh a 0.5 cxponent with a 10·" 
error for F.V.M. and /0-6 for G.I.T.T. Then lhe value of lambda 
h as been idenlifícd by linear regrcssion of the S(r) vs. 2.J! curve 
using lhe subrouline DRLINE of the IMSL package( 1989). This 
valul'S are compared with the exact solution in Table 2. 

Table 2 - Exact and calculatcd v alues of À. 

Exact F.V.M. G.I.T.T. 
Metal 0.070593 0.070542 0.070597 

jSte-0.01) 
Paraffin 0.220016 0.219861 0.220087 
(Ste=O.I) 

lt can bc secn from thc rcsults lhat bolh methods give an 
excellent accuracy, leading to a so lution within. less than 0.1 % 
from thc cxact solution. The F.V.M. solution is relatively 



unsensitive to the Stefan number with a relative error of 0.07 %. 
The so lution given by the G.l.T. teehnique is far more accurate in 
lhe case of metal (Ste = 0.01) with a relative erro r of 0.005 %, but 
the error is largcr (0.03 %) for the higher Stefan number 
considcred in this comparison. Tables 3 and 4 show a comparison 
bctween exact and numcrical values of S(r) at different times for 
the case of tin and octadecanc. rcspectively. 

Tablc 3 ~ Moving boundary position for tin (t:.T* = 0). 

Time F.V.M. G.I.T.T. Exact 
0.1 4.46656E-02 4.46498E-02 4.464 71 E-02 

0.2 6.31535E-02 6.31442E-02 6.31405E-02 
0.3 7. 73 286E-02 7. 73354E-02 7.7331IE-02 
0.4 8. 92809E-02 8. 92991 E-02 8. 92 94 2 E-02 

0.5 9.98019E-02 9.98393E-02 9.98340E-02 
0.6 1.09325E-O I 1.09368E-O I 1.09363 E-0 I 
0.7 I. 18081 E-0 I 1.1813 I E-0 I 1.18125E-O I 
0.8 1.26219E-O I 1.26287E-O I 1.26281 E-0 I 
0.9 1.33874E-O I 1.33948E-O I 1.33941 E-0 I 
1.0 1.41120E-OI 1.41193E-OI 1.41187E-OI 

Table 4 ~ Moving boundary position for parallin (t:.T* = 0) . 

Time F.V.M. G.I.T.T. Exact 
0.1 1.39208E-OI 1.39194E-O I 1.39151E-01 
0.2 I. 96828E-O I I. 96851 E-0 I 1.96789E-01 
0.3 2.41 008E-O I 2.41 092E-O I 2.41016E-OI 
0.4 2.78259E-OI 2. 78390E-O I 2. 7830 I E-0 I 
0.5 3.11052E-01 3.11249E-OI 3.11150E-01 
0.6 3.40728E-O I 3.40956E-O I 3.40848E-O I 
0.7 3.68020E-OI 3.68275E-01 3.68158E-01 
0.8 3.93401E-01 3.93702E-OI 3.93577E-OI 
0.9 4.17257E-01 4.17584E-OI 4.17452E-O I 
1.0 4.39826E-O I 4.40 172E-O I 4.40033E-OI 

Case with conduction in the solid phase (t::,.T* ;~c()). ln this 
case, lhe exact solution may bc found only in the vcry first times 
of the process, as long as the zero tlux condition is rcspected at 
the cold wall. Thereforc, the results are not compared to the 
Neuman solution, but the interface position for both methods is 
given at differcnt times in Tables 5 and 6. Tables 5 and 6 show 
lhe relativc diffcrcncc betwccn the two solutions. E, which 1s 
defincd as: 

E= 
2

[S,;m (r)~ S10 M (r~ 
S,;m (r)+ s,,M (r) 

(48) 

Tablc 5 ~ Moving boundary position for tin (t:.T'* ;~c 0}. 

Time F.V.M. G.I.T.T. E . 

0.1 4.27682E-02 4.27757E-02 7.50E-06 
0.2 6.04783E-02 6.04855E-02 7.20E-06 

0.3 7.40 189E-02 7 .40259E-02 7.00E-06 
0.4 8.53269E-02 8.53553E-02 2.84E-05 

0.5 9.52084E-02 9.52442E-02 3.58E-05 
0.6 1.04058E-OI 1.04100E-O I 4.20E-05 
0.7 I. 12 114 E-0 I 1.12169E-OI 5.50E-05 

0.8 I. 19557E-O I 1.19615E-O I 5.80E-05 
0.9 1.26485E-O I 1.26552E-01 6.70E-05 

1.0 1.32994E-OI 1.33062E-O I 6.80E-05 

T ablc G l'vtoving bounJary pusniun for paraftin tt:.t* ;~c 0). 

Time F.V.M. G.I.T.T. E 

0.1 I. 19603 E-0 I 1.19700E-O I 9.70E-05 

0.2 1.69008E-OI 1.69113 E-0 I 1.05E-04 
0.3 2.06082E-O I 2.06193 E-0 I 1.11 E-04 
0.4 2.35967E-OI 2.36137E-OI 1.70E-04 
0.5 2.61 020E-O I 2.61209E-O I 1.89E-04 
0.6 2.82514E-01 2.82728E-01 2.14E-04 
0.7 3.01300E-OI 3.01530E-OI 2.30E-04 
0.8 3.17935E-OI 3.18170E-0 1 2.35E-04 
0.9 3.32792E-01 3.33038E-OI 2.46E-04 
1.0 3.46165E-OI 3.46417E-O I 2.52E-04 

The calculations were performed with a Pentium II 266 
Mllz processor undcr Windows NT. The computational time 
required to obtain the results presented in Table 6. through the 
two approaches, was 22 sec (G.l.T.T.) and 57 sec (F.V.M.) To 
different extents, both approaches could be optimized towards 
computational cost reduction, but this was not considered the 
main gual at the present research stage. 
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RESUMO 

Analisa-se numericamente o efeito da razão de aspecto no processo de convecção natural de metais 
líquidos em uma cavidade fechada bi-dimensional, nos regimes laminar e turbulento, utilizando-se a 
aproximação de Boussinesq. As paredes horizontais são adiabáticas, enquanto as paredes verticais são 
mantidas a dtferentes temperaturas. São apresentados, graficamente, a distribuição de isotermas, o campo de 
velocidades, o campo de distribuição da energia cinética turbulenta, e sua taxa de dissipação. Analisa-se a 
influência da razão de aspecto nos números de Nusselt global e ao longo das paredes verticais. 

INTRODUCÀO 

O estudo da convecção natural em cavidades fechadas se 
deve à importância deste processo em várias aplicações 
industriais como coletores solares, reatares nucleares, 
componentes eletrônicos em cavidades, janelas e paredes duplas, 
purificação de metais, solidificação ou fusão de metais, entre 
outros. Na indústria siderúrgica, processos como o de fabricação 
de aços de alta qualidade requerem o estudo da solidificação 
combinada ao fenômeno da convecção natural. 

Ostrach, ( 1972) organizou uma extensa revisão bibliográfica 
em trabalhos envolvendo convecção natural em cavidades 
retangulares fechadas e cilindros horizontais fechados. Nobile, 
Souza e Barozzi ( 1989) estudaram o fenômeno da convecção 
natural turbulenta em uma cavidade fechada. As propriedades são 
constantes, exceto pela aproximação de Boussinesq. O modelo de 
turbulência é o de duas equações diferenciais para baixo número 
de Reynolds (LRN K-€). É dado ênfase a escoamentos com 
número de Rayleigh acima de 1010 O número de Prandtl 
utilizado é 0,7 1. Mohammad e Viskanta (1991) obtiveram 
soluções numéricas, utilizando uma malha não uniforme com 61 
x 61 pontos nodais, em escoamentos em regime transiente, 
laminar, para números de Prandtl iguais a 0,00 I, 0,005 e 0,0 I 
para números de Grashof acima de 107

. As paredes verticais da 
cavidade são aquecidas, enquanto que as horizontais são isoladas. 
Nota-se que com o aumento do número de Prandtl cresce a 
freqüência da oscilação do escoamento. Mohammad e Viskanta 
( 1993) investigaram o fenômeno da convecção natural turbulenta 
em uma cavidade fechada em escoamentos a baixo número de 
Prandtl , observando que o escoamento torna-se turbulento 
quando o número de Rayleigh, Ra, é maior que 105

, tornando-se 
necessário a utilização de modelos de turbulência. Siio estudados 
dois casos distintos. No primeiro, a cavidade é aquecida por 
baixo e resfriada por cima, enquanto que as paredes verticais são 
adiabáticas. No segundo, a parede oeste é aquecida e a parede 
leste é resfriada, enquanto que as paredes horizontais são 
isoladas. Aqui a razão de aspecto varia de I a 1/6 com Rayleigh 
variando de 2,2x I 05 a 2,2x I 09

. É apresentada uma correlação 
entre o número de Nusselt global e, o número de Rayleigh e a 
razão de aspecto, para razões de aspecto menores do que a 
unidade. Foram obtidas soluções utilizando-se modelos bi­
dimensional e tri-dimensional, as quais foram comparados com 
dados experimentais. O modelo de turbulência utilizado foi o 
LRN K-€. 
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No presente trabalho, analisa-se a influência da razão de 
aspecto no campo de velocidade e temperatura, para os regimes 
laminar e turbulento. A razão de aspecto (AR) varia de 1/5 a 511 
paraRa= 6,2 x 106 (turbulento) eRa= 6,2 x 10~ (laminar) com 
Pr = I , I X 10'2. 

MODELO FÍSICO E MATEMÁTICO 

Considera-se o escoamento devido à convecção natural em 
uma cavidade fechada bidimensional, figura I , de um fluido 
Newtoniano. A cavidade é mantida a temperaturas uniformes e 
diferentes em suas paredes verticais. A parede oeste é mantida a 
uma temperatura T H maior de que a temperatura da parede leste, 
Te. As paredes horizontais são isoladas termicamente. 

ISOlada 

-r: 
H 

_L~-
1· X 

isolada 
L 

Figura I - Desenho esquemático. 

Te 

Para a determinação do campo de velocidade e temperatura as 
equações de conservação de massa, quantidade de movimento 
linear e energia devem ser resolvidas. No regime turbulento essas 
equações são baseadas em valores médios no tempo e equações 
adicionais do modelo de turbulência LRN K-€ devem ser 
resolvidas 

O escoamento é analisado no regime permanente e as 
propriedades são consideradas constantes, exceto pela 
aproximação de Boussinesq. Nela a massa específica é 
considerado constante em todos os termos, com exceção do termo 
de força de corpo, quando apresenta variação linear com a 
temperatura. As equações de conservação podem ser escritas 
como: 

(I) 



a(pujui) a-p* a_ [( )raui aujll ____:____::__:_ = --+- ,.1+ 1-Lt - +- + 
axi axi axJ axi axi (2) 

+ pg~ ("T-"Tc)82i 

a(p- ui"T) = ~[(~+& 1 a"T] 
axJ axj Pr (Jt ) axj (3) 

onde ui são os componentes da velocidade nas direções 

coordenadas xi, sendo x2 a coordenada na direção vertical. Jl e Jl1 

são as viscosidades molecular e turbulenta, respectivamente. p 

é a massa específica avaliada na temperatura de referência Te, ~ 
é o coeficiente de expansão térmica e g é a aceleração da 

gravidade. p' = p + (2 I 3) p K- p g xi õ2i, é a pressão 

modificada, que incorpora efeitos da pressão dinâmica associada 
as flutuações da velocidade e parte dos efeitos gravitacionais, 
sendo que a gravidade atua na direção x2. Pr é o número de 

Prandtl. K é energia cinética turbulenta e O" 1 é o número de 

Prandtl turbulento. 
Para um número de Rayleigh acima de aproximadamente I 05 

o escoamento torna-se turbulento. O modelo de turbulência 
selecionado é o de duas equações diferenciais para baixo número 
de Reynolds, LRN K-E, originalmente desenvolvido, por Jones e 
Laundcr ( 1972) c, modificado por Lam e Bremhorst ( 1981) e por 

Davidson ( 1990). Neste modelo, a viscosidade turbulenta, !l 1 , é 

definida como j.1 1 = f
11 

c11 p K2 /e , onde cP é uma constante 

empírica. E é a taxa de dissipação da energia cinética turbulenta, 
h é uma função de amortecimento da viscosidade turbulenta e 
depende da distância à parede. A energia cinética turbulenta e a 
taxa de dissipação da energia cinética turbulenta podem ser 
obtidas das seguintes equações de conservação: 

a(pu.i K) a [( .!:!._J~]+P +Gs -pe C4l ---=- ~-t+ ax K ax.i crK .i 

a(p u.i e)= _a [(~-t+l::L ~~]-
ax.i dXj O"E)dXj (5) 

~ ( /1 CJE PK +elE Gg- h c2E P E) 

onde Pk é o termo de produção de K e, G8 o termo associado ao 
empuxo, são definidos da seguinte forma: 

(
a-u · a-ui J a-u.i 

PK = llt ax~ + dXj dXi ' 
o

8 
=-Jlt g~ af 

O"t a x2 (
6

) 

fi e fi também são funções de amortecimento e dependem da 
distância normal à parede mais próxima n e são definidos como: 

0,14 
( J

3 

/1 =I+--;; 

f 2 = [ 1-0,27 exp(- Ren][ 1-exp(-Ren)] (7) 
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[ 
3,4 l ; - exp -

2 f).l- (l+Retf:'íü) 

Ret = pK2 
JlE 

(8) 

Re - p../K n n- --
Jl 

As constantes e as funções empíricas utilizadas aqui, foram 
retiradas do trabalho de Davidson ( 1990). São elas: 

O"t =0,9, 0"1( =1,0, ()E =1,3, CJ.l =0,09, CIE =1,44 e 

C2E = 1,92 

As condições de contorno para a energia cinética turbulenta 
são de K = O em todas as paredes. Já para a taxa de dissipação 
da energia cinética turbulenta, considera-se fluxo nulo nas 
paredes. 

Adimcnsionalizando essas equações, conclui-se que o 
escoamento é governado pelos seguintes parâmetros: razão de 

aspecto, AR= H I L, número de Prandtl, Pr = vja, e 

número de Rayleigh Ra = g~LHH3 /(a u). 

MÉTODO NUMÉRICO 

O método numérico utilizado na resolução das equações 
de conservação é o método de diferenças finitas com 
formulação para volumes de controle (Patankar, 1980). O 
esquema de interpolação é o do tipo "Power Law'' (Patankar 
,1980). O algoritmo S!MPLEC (Van Doormaal e Raithby, 
1984) é utilizados para resolver o acoplamento velocidade­
pressão. 

O algoritmo TOMA linha por linha, Patankar (1980), foi 
utilizado para resolver o sistema de equações discretizadas 
resultante. Utiliza-se o algoritmo de correção por blocos para 
acelerar a convergência. A convergência é obtida quando o 
resíduo normalizado de todas as equações é menor ou igual a 
lxl0.6

. 

É utilizada uma malha não uniforme, com os pontos nodais 
concentrados nas proximidades das paredes de acordo com 
Janssen e Henkes ( 1993). Define-se a posição i-ésima da face do 
volume de controle. xi. em função do número total de pontos 
nodais n e o comprimento do domínio L, como: 

xi=ii-L/(2rr)sen(ii2rr), onde ii=(i-1)/(n-2) para 

2:<õ:i :-::: n. 

RESULTADOS 

Como mencionado, o presente trabalho consiste na análise da 
influência da razão de aspecto no processo de convecção natural 
de metais líquidos em cavidades. Selecionou-se um número de 
Prandtl típico igual a 0,0 11, o qual foi mantido constante. Dois 
números de Rayleigh diferentes foram escolhidos, representando 
um escoamento em regime laminar (Ra = 6,2 x I 04

) e em regime 
turbulento (Ra = 6,2 x I 06

). Investigou-se nove razões de aspecto 
diferentes: 1/5, 1/4, 1/3, 1/2, III, 211,311,411 e 5/1. 

A validação do problema foi realizada para o caso de uma 
cavidade quadrada, comparando os resultados obtidos com os 
resultados experimentais de Viskanta et al.(l986) e numéricos de 
Wolff et al.(1988). A comparação foi apresentada por Rocha e 
Nieckele ( 1997), mostrando que uma boa concordância foi obtida 
entre os dados. 

Realizou-se um teste de malha para definir o número de 
pontos nodais necessários na resolução das equações 
discretizadas. Um caso típico encontra-se ilustrado na figura 2, 
onde o perfil de temperatura adimensional ao longo da 
coordenada horizontal, é apresentado para diferentes posições 



verticais. A temperatura adimensional é 6 = (T - Tc)/(TH - T c). 
Verificou-se, que a solução para uma malha de 41 x 41 pontos 
pode ser considerada satisfatória, tendo sido utilizada em todos 
os casos apresentados aqui. 

AR= 1,0 
1.00 _ _ ___ _ _ ___ _ .:...._ _ _ ~~-2-,-,2-,~ 

------ 4lx41 8 
y/H = 0,9 

0.80 

0.60 

0.40 

0.20 

0.00 0.20 o 40 0.60 o 80 1.0( 

x/H 

Figura 2 - Teste de malha. 

Campo de Velocidades. O vctor velocidade é apresentado 
para duas cavidades com AR = I c AR = 1/3, nos regimes laminar 
(Ra = 6,2 104

) c regime turbulento (Ra = 6,2 106
) nas figuras 3 e 

4, respectivamente. O vetor velocidade para a razão de aspecto 
AR = 311 encontra-se ilustrado para os dois regimes na figura 5. 
Note que em todos os casos existe uma simetria cm relação a 
diagonal da cavidade. Altas velocidade são observadas ao longo 
das paredes verticais. Observa-se que para AR = I e R a = 6.2 I 04 

(fig. 3a), existe um grande vórtice girando no sentido horário c 
pequenas rccirculações surgem nas quinas. No regime turbulento. 
duas recirculações de baixa intensidade surgem na região centraL 
sendo envolvidas por um vórtice aproximadamente circular. 
Quando a razão de aspecto diminui (AR= 1/3, fig. 3b e fig. 4b), 
o vórtice central é esticado, sendo possível observar claramente a 
formação de uma camada limite ao longo das supertlcics superior 
e inferior. Para o caso laminar, 

6.65e+OO rn / 5 

4. 8 -tc~+ 0 1 rrt/ S 

(a) AR= I ""' ""' 

...... -._.-

a rccirculaçào na quina inti:rior do !::ldu quente estica na 

horizontaL ao longo da parede isolada, enquanto a do lado 
superior desaparece. Já no caso turbulento, as recirculações 
centrais desaparecem. Os gradientes próximo às paredes são 
maiores. Quando o razão de aspecto cresce (AR = 3/ 1, fig. 5a e 
fig. 5b ), observa-se um perfil de velocidade semelhante ao caso 
AR = 1/3 , porém com a cavidade na vertical. Neste caso, a 
recirculação secundária cresce na vertical ao longo da quina 
superior da parede aquecida no regime laminar, enquanto que no 
regime turbulento, as velocidades são mais uniformes próximo as 
paredes verticai s, apresentando gradiente mais acentuado. 

Campo de Temperaturas. As figuras 6 a 8 ilustram as 
isotcrmas para os casos laminar e turbulento nas cavidades com 
razões de aspecto AR = I, 113 e 311, respectivamente. Observa-se 
que as isoterm as são perpendiculares às paredes isoladas, como 
era esperado, com gradiente acentuado próximos as paredes 
verticai s. Para as cavidades com AR ::; I observa-se que as 
isotcrmas são semelhantes. Observa-se altos gradientes na 
paredes verticais, sendo as isotermas aproximadamente 
horizontais no centro das cavidades, uma vez que esta região está 
associada a baixas velocidades. Para AR > l, as isotermas são 
aproximadamente verticais, com perfil semelhante ao de 
condução de calor pura, especialmente no caso laminar. 

Campo de Variáveis da Turbulência. A energia cinética 
turbulenta K, ass im como a taxa de dissipação E, encontram-se 
ilustradas nas Figuras 9 e 10. para AR = 1/3 e 3/ 1. O 
comportamento das grandezas turbulentas para as razões de 
aspecto menores do que I é semelhante, assim como para AR > I , 
porém diferem entre si. Observa-se que o campo de energia 
cinética acompanha o campo de velocidade, pois quanto maior a 
velocidade maior a geração de energia cinética. Altos valores são 
observados na região tipo camada limite para AR < l e perfis 
aproximadamente circulares para AR > I , quando os perfis de 
velocidade são mais uniformes. A dissipação da energia cinética 
também é máxima nas regwes onde os jatos 
ascendente/descendente atingem as paredes horizontais, isto é, no 
canto esquerdo e canto inferior direito. Para AR > I, a 
distribuição é bem mais uniforme, novamente com os valores 
mais elevados próximos as paredes horizontais. 

(b) AR= 1/3 
figura 4- Campo de Velocidade . Ra = 6,2 106 (a) AR= I (b) AR= 113 

667 



-- --~ ·-· -- ·-- -·- ---· ·- -·· .. ---- -

7.18e+OO m/s 

I' 
; ~ ; ~ ~: ::::::~~~~~ ' . ::II I/ /---- ... .... ,\\\\~ 

"'' , ;///// .--- .... ,,,,,\\11 
...... 1 11 I I/..- ..- __ ''\\\\\ 

..... , ,; I I I l//--,,,\1\\ 
.... ,~;;I li //~~,,,\\\\P 
'":,~ ///III//----._'-\\\\\\ 
'" 'í' ~/////-...\\\\\1' 

rrl 11/_... ___ '\\\\\ I 

;, V~/;~~~/-'''\HIIffl, 
ii rlit/;;,'\l\11 

flll '11//~~lj!l'' HlJUJ J. l\1 "- ~;;~/ 1 
\\\,,_/ 11/f nw 

,..\\\\,---,//! /Jfl'' 
,\\\\\''--,/////,/IV. 
\\\\'~-...-//ll/11'': .. . 

,\\\\\, ___ /// 11/11'' ... . 

~
\\\''---'//I I /I'': .... . 

/I ' '''''--..-..-//// ..... .. 
\\\'\,..,. _ _ _.,.,.,.//I/ I 4• ~ . .. .. ,, , 

:::~~~~~~~~ ~~~i ; : ' :: 

4. 01 e+Ol m / S 

";í;/,0_.;..-- cJ ~. 
,,/·"w////--:~,~ 
11}.~////--:---"-\.'il 

1/l///...---.,,\.\\\ 
!//I///-~''-\.\\\\ 
F/111/..-----..,\\\\~ 
li!!;; ... __ '\\\\\ 
1./!!;;,,,,\\\\\' 
/r/;; ,,,, 1\\\\1 
11 11 r '-, 1 \1 I 
1!1 r r 1 • , , I 
Ir r~, , 'IIII 
I ,, ' I IJ/ 

l i llt ' IIIJI 

li 1"-,l rlll 
i1 \ 1',- 1, r 

11 
j 

11\\ 11 .. ,,,,,1 
\\\\k ,,l/f f/1 
\\\\,, __ / 1 111/ll 

~l\\\\\'~-..-/lf/1/l ~\\\\\''--•. --,..-/I lfd!~' 
i\\\,""'-----...-...-/////f/1 
"""'- --///.-': 1);~1/1 ~==::;:~::;~\!;~~:~ ~ ;..-'C:~-;~~ ~:· 

(a) Ra = 6,2 104 (b) Ra = 6,2 106 

Figura 5- Campo de Velocidade. AR=3/l 
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Figura 6 -lsotermas. Ra = 6,2 104 (a) AR= I (b) AR= 1/3 

~ ~ __________; 

r~ ··--... 

(a) AR= I (b) AR= 1/3 

Figura 7- lsotermas. Ra = 6,2 106 (a) AR= I (b) AR= 1/3 

(a) Energia Cinética Turbulenta 

(b) Dissipação de Energia Cinética Turbulenta 

(a)Ra=6,2104 (b)Ra=6,2106 

Figura 8- lsotermas. AR=3/l Figura 9- Ra = 6,2 I 06
. AR = 1/3 
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(a) Energia Cinética (b) Dissipação de Energia 
Turbulenta Cinética Turbulenta 

Figura 10- Ra = 6,2 106 AR= 3/1 

Número de Nusselt. Os números de Nusselt local e médio 
foram definidos como 

onde qw é o fluxo de calor local ao longo da paredes e o fluxo de 

calor médio é q w = I I H J q w dy . 

A figura II apresenta a distribuição do número de Nusselt 
local ao longo da parede vertical para as diversas razões de 
aspecto investigadas, para regime laminar (Ra = 6,2 104

) e 
turbulento (Ra = 6,2 I 04

), respectivamente. Observa-se que a 
troca de calor é sempre mais elevada na parte inferior da parede, 
uma vez que o fluido quente sobe, fazendo com que o fluido frio 
desça e banhe a parede quente, resultando em um maior fluxo de 
calor. 
Observa-se que no caso laminar, a distribuição do número de 
Nusselt ao longo da parede vertical é bem menos acentuada do 
que no caso turbulento. Note, que variação do número de Nusselt 
é mais acentuada para AR próximas de I, no caso laminar. Para o 
caso turbulento, a distribuição de Nusselt ao longo da parede é 
bem semelhante para as diversas AR testadas, com um acréscimo 
na não uniformidade no caso de altas AR. Como era de se 
esperar, quando AR cresce, a área de transferência de calor cresce 
e, conseqüentemente, o Nusselt cresce. 

A influência da razão de aspecto do número de Nusselt médio 
é apresentada na Figura 12. Nesta figura, são apresentadas 
também duas correlações para estimar o número de Nusselt 
médio no caso laminar Nu_l (Ra = 6,2 104

) e no turbulento Nu_t 

(Ra = 6,2 I 06
). Observa-se que no caso laminar, Nu cresce até 

aproximadamente 3, para AR = 2, permanece aproximadamente 
constante, e aumenta sua taxa de crescimento para AR > 3. A 
correlação que ajusta estes dados é 

Nu_!= 0,5596 + 2,3027 AR- 0,755 AR2 + 0,096 1 AR3 (I O) 

Para o caso turbulento, observa-se que Nu atinge um valor 
máximo para AR = 2, apresentando uma pequena caída para AR 
= 4 e recuperando para AR = 5. Devido ao aumento no empuxo, 
que leva a altas velocidades, a troca de calor é bem mais 
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Figura 12 - Influência da Razão de Aspecto na Distribuição do 
Nusselt médio ao longo da parede vertical. 
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acentuada no caso turbulento. Neste caso, a correlação que ajusta 
os dados é 

Nu_t = 5,605 + 4,591 AR- 1,586 AR2 +O, 1661 AR3 (li) 

Visando a comparação com dados encontrados na literatura, 
apresenta-se ainda no mesmo gráfico a correlação proposta para o 
regime turbulento por Mohammad e Viskanta. 1993, para o 
número de Nusselt médio para razões de aspecto inferiores a I: 

Nu= 0,386 AR 
0

•
213 

( Ra Pr ) 
0

•
286 ( 12) 

Observa-se que a concordância entre os modelos é bem razoável, 
porém a correlação proposta, realmente só é válida para AR < I. 

Visando avaliar o efeito da convecção natural na troca de 
calor pelas parede das cavidades, apresenta-se na figura 13. a 
variação do número de Nussclt médio normalizado pelo número 
de Nussclt de condução pura Nuk com a razão de aspecto. 
Observa-se que para cavidades com pequenas razões de aspecto, 
a influência da convecção natural na troca de calor é significativa. 
especialmente no regime turbulento, onde um fator igual a 30 é 
observado para AR = O, I. Por outro lado, apesar do número de 
Nusselt ser maior para AR> I, a influência da convecção natural 
é muito pequena, o que já era esperado pois como mostrado na 
fig. 8, as isotermas são aproximadamente verticais. 

35 

30 
~ = 25 z -lz 20 

15 

10 

5 

o 
o 

Pr = 0.011 

2 

Ra = 6.2 106 

Ra = 6.2 104 

3 4 5 AR 

Figura 13 - Aumento da Troca de Calor Devido a Convecção 
Natural em Relação a Condução Pura 

CONCLUSÃO 

Analisou-se numericamente a influência da razão de aspecto 
em cavidades sujeitas a convecção natural de metais líquidos. 
Investigou-se um caso em regime laminar e um outro cm regime 
turbulento, onde o modelo K-f LRN foi utilizado. Observou-se 
que a turbulência induz a uma maior não uniformidade na 
transferência de calor pelas paredes da cavidade, uma vez que 
jatos associados a altas velocidades são encontrados. não só 
levando fluido quente para cima, mas trazendo o fluido frio para 
a parte inferior da cavidade, aumentando a troca de calor. nesta 
região. 

Duas correlações foram propostas, para avaliar o número de 
Nusselt médio cm função da razão de aspecto. Ainda é necessário 
investigar o efeito das várias razões de aspecto para outros 

. . . 
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números de Rayleigh. visando criar uma correlação mais geral 
tanto para o regime laminar como turbulento 

A convecção natural apresenta uma aumento significativo na 
troca de calor cm relação a condução pura para baixas razões de 
aspecto, não sendo significativa para AR > 3. 

SUMMARY 

Numerical analysis of thc aspect ratio effect in the natural 
convection process of liquid metais, in the laminar and turbulent 
regime. inside a closed two-dimensional cavity. by adopting thc 
I3oussincsq approximation. The horizontal walls are adiabatic, 
whilc the vertical walls are maintaincd at different tempcratures. 
lhe distribution of thc velocity field, isotherms, turbulent kinetic 
energy and its dissipation rate are presentcd inside the cavities. 
The influence of the aspect rate in the Nusselt number along the 
vertical walls and in thc average Nusselt numbcr is invcstigatcd. 
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