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Resumo da Dissertacao apresentada & COPPE/UFRJ como parte dos requisitos

necessarios para a obten¢ao do grau de Mestre em Ciéncias (M.Sc.)

SIMULACAO FLUIDODINAMICA DA TRANSFERENCIA DE CALOR
CONJUGADA EM ARRANJOS ALINHADOS OU DESENCONTRADOS DE
ALETAS PINIFORMES ELIPTICAS

Rodrigo Peralta Muniz Moreira

Setembro/2015

Orientador: Paulo Laranjeira da Cunha Lage

Programa: Engenharia Quimica

Utilizando a ferramenta de fluidodinamica computacional, este trabalho investiga
o desempenho para a transferéncia de calor conjugada em arranjos de aletas pinifor-
mes elipticas, nas configuragoes de pinos alinhados e desencontrados, sob convecc¢ao
forcada e conveccao mista. Quando necessario, um procedimento numérico para
calculo de transferéncia de calor para escoamentos quase estacionarios foi utilizado.
Dados experimentais para resfriamento direto com ar foram simulados utilizando as
equacoes de Reynolds Average Navier-Stokes, tratando o ar como gas ideal. Foram
avaliados diferentes modelos de turbuléncia baseados na viscosidade turbulenta, o
qual o modelo SST mostrou melhores resultados, quando comparados com dados
experimentais. A boa concordancia entre resultados simulados e experimentais para
valores de Nusselt médio validaram o procedimento numérico.

O escoamento foi avaliado para a faixa de niimero de Reynolds no ttnel de vento
de 1800 a 9000 e 600 a 3500 para conveccao forcada e mista, respectivamente, e
nimero de Reynolds maximo nos pinos de 200 a 1200 e 140 ate 1500 para conveccao
forcada e mista, respectivamente. No estudo sob conveccao mista, foram estudados
para a relacao Grashoff sobre Reynolds de 1 até 100, e os resultados das simulacoes
foram comparadas com previsoes de correlacoes disponiveis para nimero de Nus-
selt médio, mostrando uma concordancia razoavel, mas com diferentes tendéncias
em relacao a da variacao do nimero de Reynolds. A causa disso foi investigada e
identificou-se uma possivel falha na técnica experimental usada para obter os dados
para desenvolvimento das correlacoes. Portanto, os resultados simulados foram uti-
lizados para desenvolvimento de novas correlacoes para prever o numero de Nusselt

médio.
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Abstract of Dissertation presented to COPPE/UFRJ as a partial fulfillment of the

requirements for the degree of Master of Science (M.Sc.)

CONJUGATE HEAT TRANSFER SIMULATION FOR MIXED CONVECTION
ON ELIPTICAL PIN FIN ARRANGEMENTS

Rodrigo Peralta Muniz Moreira

September /2015

Advisor: Paulo Laranjeira da Cunha Lage

Department: Chemical Engineering

Using computational fluid dynamics, it was investigated the conjugate heat trans-
fer performance of elliptical pin fin arrays in aligned and staggered arrangements
under forced and mixed convection conditions. When necessary, a previously devel-
oped numerical procedure for the heat transfer rate prediction in quasi-periodic flows
was employed. Available experimental data for forced convection air cooling were
simulated using the Reynolds-averaged Navier-Stokes equations, treating air as an
ideal gas. Different turbulence models based on turbulent viscosity were evaluated,
which showed that SST model showed better results when compared to experimental
data. The good agreement between the simulated and experimental mean Nusselt
numbers validated the numerical procedure.

The flow was evaluated for the Reynolds number from 1800 to 9000 and 600
to 3500 for forced and mixed convection, respecively, and maximum Reynolds
number on pins from 200 to 1200 and 140 to 1500 for forced and mixed convection
respectively. For mixed convection, were evaluated conditions for the Grashoff to
Reynolds relation about 1 to 100, and the simulations were compared to predictions
of available correlations for the mean Nusselt number. The simulated and the
predicted values of Nusselt number showed only a partial agreement, with different
trends regarding the Reynolds number variation. The cause of this disagreement
was investigated and it was identified a possible flaw in the experimental technique
used to obtain the data employed to derive these correlations. Therefore, the

simulated results were also used to develop new correlations for the Nusselt number.
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Capitulo 1

Introducao

1.1 Contexto

A operagao de diversos sistemas de engenharia resulta em geragao de calor, a qual
pode gerar sobreaquecimento e até mesmo falha do sistema. No sentido de se evi-
tar este tipo de problema, muitas vezes se utilizam aletas, que sao superficies que
se estendem de um objeto com a finalidade de aumentar sua troca térmica com o
ambiente a partir de trocas de calor por conveccao e por aumento da area de dis-
ponivel. As aletas podem ser solucao de resfriamento em diferentes sistemas, desde
eletronicos até aparelhos de ar condicionado.

A fonte fria mais comum no resfriamento de produtos eletréonicos continua sendo
o ar. Com a maior dissipacao de calor em sistemas microeletronicos e com a mi-
niaturizacao desses sistemas ¢ cada vez mais importante o gerenciamento térmico
no projeto e desenvolvimento de novos produtos. A relagao entre a confiabilidade
e temperatura de operacao de um dispositivo semicondutor tipico mostra que a re-
ducao na temperatura corresponde num aumento exponencial na confiabilidade e
na vida 1til do dispositivo. Neste caso, o principal objetivo da aleta é manter a
temperatura do dispositivo menor que a temperatura maxima permitida.

Além disto, a conveccao mista nestes dispositivos é relativamente comum, a qual
também pode ser encontrada em processos como trocadores de calor com baixas

vazoes, receptores de energia solar expostos ao ambiente, etc.

1.2 Motivacao

Aletas piniformes elipticas s@o adotadas em sistemas de resfriamento, pois minimi-
zam a perda de carga em relagao a pinos de diferentes geometrias, por reduzir efeitos
de vortices, e melhoram o desempenho da transferéncia de calor. Para resfriamento

dos equipamentos, diferentes regimes de convecgao podem estar envolvidos, como a



forcada ou mista.

Devido a natureza complexa do escoamento através de arranjos de aletas pinifor-
mes, nao existe solucao analitica para prever a transferéncia de calor nestes sistemas
de superficies estendidas com acuracia. Como resultado, diferentes trabalhos da li-
teratura tem sido realizados de forma a avaliar o desempenho da transferéncia de
calor em dissipadores de calor baseados em aletas piniformes, bem como mudancas
geométricas e caracteristicas do escoamento.

A Fluidodinadmica Computacional (CFD) ¢ uma ferramenta com a qual se con-
segue analisar o comportamento de sistemas envolvendo escoamento de fluidos e
transferéncia de calor e fenomenos associados, através de simulagoes computacionais.
Para predizer esses fenomenos, a ferramenta de CFD resolve equacoes de transporte
sobre o dominio geométrico de interesse, com condicoes de contorno especificadas.

Diante disso, a fluidodinamica computacional vem ganhando for¢a como ferra-
menta de projeto com o aumento do poder computacional disponivel e da eficiéncia
dos codigos empregados. O uso de simulacoes numéricas permite a reducao dos
custos experimentais na construcao de prototipos e realizacao de testes, assim como
permite obter uma riqueza de detalhes da fluidodindmica no interior dos dispositivos
a qual seria impossivel de ser obtida com métodos experimentais.

Uma vez que os resultados numeéricos estao validados contra dados experimentais,
tem-se uma ferramenta poderosa para obter informacoes importantes para entendi-
mento das fisicas envolvidas para o desenvolvimento e otimizacao de novos projetos

de superficies aletadas e aumento de escala.

1.3 Objetivos

Este trabalho tem como objetivo o desenvolvimento e validacao de um modelo mate-
mético para simulacao de sistema de resfriamento em aletas piniformes elipticas sob
condicoes de convecgao forcada ou mista em arranjos alinhados e desencontrados.
Para validar o modelo matematico, os resultados das simulacoes foram comparados

com dados experimentais disponiveis na literatura |2, [3].

1.4 Organizacao do texto

Para organizacao deste trabalho, no capitulo [2] é apresentada uma fundamentacao
teorica basica de transferéncia de calor em arranjos de aleta piniformes. Descrevem-
se trabalhos de carater teérico-experimental com enfoque em trabalhos que envolvam
regime de conveccao forcada ou mista sobre aletas piniformes e trabalhos numéricos

de fluidodinamica computacional.



A metodologia aplicada para este trabalho est& apresentada no capitulo[3l Neste,
descreve-se a definicao dos casos que foram estudados numericamente, bem como os
modelos tedricos utilizados para célculo do coeficiente convectivo de transferéncia
de calor e nimero de Nusselt. Sao descritas as equacoes governantes utilizadas para
a solucao do escoamento em regime de conveccao forcada ou mista para representar
o fendmeno de transferéncia de calor. Neste capitulo sao apresentados os modelos
de turbuléncia e leis de parede os quais foram avaliados neste trabalho. Demais
metodologias utilizadas para obter os valores de resisténcia térmica e niimero de
Nusselt sao descritas neste capitulo.

O capitulo [4] apresenta o procedimento numérico adotado para a solucao das
equacoes de transporte. Apresentam-se a construcao das geometrias, os detalhes
das malhas computacionais e seus critérios de qualidade e configuracoes do modelo.
Sao descritos os métodos de solucao adotados para as simulagoes.

A descricao dos resultados é apresentada no capitulo [l Neste é apresentado o
estudo de validacao do modelo matematico proposto através de comparacoes com
resultados de coeficiente convectivo de transferéncia de calor correspondentes aos
resultados experimentais de YANG et al. [2], para resfriamento direto com ar de
arranjos de aletas piniformes de secao reta eliptica sob regime de conveccao forcada.
Neste capitulo foram comparados diferentes modelos de turbuléncia e leis de parede,
de forma a determinar qual a abordagem adequada para as condicoes de operacao
testadas.

No capitulo 5| também descreve-se o estudo de fluidodindmica computacional
para calculo de transferéncia de calor em arranjos de aletas piniformes de secao
eliptica sob regime de conveccao mista. Para validacao da modelagem proposta,
comparou-se os resultados obtidos no presente trabalho com as correlagoes propos-
tas por DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3]. Uma anélise critica dos resultados foi
apresentada para interpretacao dos resultados obtidos e foram verificadas as princi-
pais caracteristicas do escoamento.

A conclusao do trabalho ¢ apresentada no capitulo [6] e é apresentada sugestoes

para trabalhos futuros.



Capitulo 2
Revisao Bibliografica

Um grande niumero de trabalhos tem se dedicado a estudar a transferéncia de calor
em aletas piniformes sob convecgao forcada, tanto de carater tedrico-experimental,
quanto estudos numéricos utilizando ferramentas de dinamica dos fluidos computa-
cional (CEFD). Entretanto, observou-se que a literatura relacionada a transferéncia
de calor em aletas piniformes sob convecgao natural ou convecgao mista é limitada,
tanto para estudos de carater experimentais, quanto para estudos numeéricos.

Esta secao visa apresentar o estado da arte da transferéncia de calor em dissipa-
dores de calor do tipo aleta de pinos, tanto em estudos de carater experimental com
enfoque em condicoes de conveccao mista, quanto em trabalhos numéricos de CFD

presentes na literatura.

2.1 Transferéncia de calor em aletas piniformes

O termo "dissipadores de calor” ou "superficies estendidas” é normalmente utilizado
para retratar um caso especial envolvendo transferéncia de calor por condu¢ao no
interior de um soélido e transferéncia de calor por conveccao (e/ou radiacdo) entre as
fronteiras do solido e vizinhanca [I, 5]. Para aumentar a transferéncia de calor, tais
superficies estendidas sao utilizadas, de forma a aumentar a area disponivel para
transferéncia de calor entre o sélido e o fluido adjacente.

Na engenharia, diferentes configuracoes de aletas sao aplicadas. Uma aleta plana
é qualquer superficie estendida que esteja fixada a uma parede plana. Uma aleta
anular é aquela que se encontra na forma de circunferéncia fixada a um cilindro. J&
aletas piniformes consistem em uma base com uma matriz de pinos fixados nesta.
Estas podem ser classificadas de acordo com a densidade de pinos (baixa densidade
ou alta densidade) e arranjo (alinhado ou desencontrado).

O desempenho de um dissipador de calor é geralmente medido através da efeti-
vidade, resisténcia e eficiéncia deste [IL 5]. A efetividade é definida como a razao

entre a taxa de transferéncia de calor da aleta e a taxa de transferéncia de calor caso



nao houvesse aletas. J& a resisténcia térmica ¢ definida pela razao entre a diferenca
de temperatura entre a base e o fluido e o fluxo de calor dissipado.

Uma outra medida do desempenho de uma aleta térmica é fornecida pela efici-
éncia da aleta, . O potencial motriz maximo para a convecgao é a diferenca de
temperatura entre a base e o fluido. Logo, a taxa méaxima que poderia dissipar
energia ¢ a taxa que existiria se toda a superficie estivesse na temperatura da base.
Define-se como eficiéncia da aleta a razao entre a taxa de transferéncia de calor so-
bre a taxa de transferéncia de calor caso toda a superficie estivesse na temperatura
da base. Para aletas, deseja-se que seja, portanto, bom condutor de calor (condu-
tividades térmicas elevadas), de forma a que a temperatura no solido se mantenha
proxima a da base, maximizando sua eficiéncia.

As anélises realizadas neste trabalho tiveram como foco a avaliacdo da eficiéncia
e resisténcia térmica das aletas avaliadas e nimero de Nusselt médio. A metodo-
logia e equacoes utilizadas para determinacao indireta do coeficiente convectivo de
transferéncia de calor, nimero de Nusselt médio, resisténcia térmica e eficiéncia da
aleta, estao descritas no capitulo [3| Esta se¢ao apresenta uma revisao dos conceitos
basicos para calculo do coeficiente convectivo de transferéncia de calor, h, e niimero
de Nusselt, Nuy em dissipadores de calor em arranjos de aletas piniformes para um
regime de conveccao mista.

O namero de Nusselt médio de um dissipador de calor de pinos com diametro
equivalente d pode ser definido por:

Nug = hd (2.1)
A

Trabalhos experimentais pioneiros em escoamento em banco de tubos [0, [7] para
escoamento em banco de tubos forneceram algumas diretrizes para entendimento do
escoamento em aletas piniformes, cujos experimentos mostraram que o escoamento
em banco de tubos é controlado pelo gradiente de pressao, viscosidade do fluido e
nimero de Reynolds.

Entretanto, a aplicacao de trabalhos experimentais para transferéncia de calor
em banco de tubos tem limitacoes quando se deseja analisar dissipadores de calor
do tipo aletas piniforme [§8]. A maior diferen¢a é que escoamento em banco de
tubos consistem em tubos longos que geralmente possuem um fluido escoamento
internamente destes, de forma que a temperatura seja constante ao longo de toda a
superficie do tubo, enquanto que uma aleta piniforme possuem efeitos de gradiente
de temperatura ao longo do comprimento desta.

Escoamento sobre um banco de tubos ou pinos de secao reta circular esta pre-
sente na engenharia em diferentes aplicagoes industriais. O arranjo para posiciona-

mento dos pinos pode ser de maneira alinhada ou desencontrada, e a configuracao



(a) (h)

Figura 2.1: Defini¢oes dos arranjos e parametros geométricos para banco de tubos
apresentada por INCROPERA e DEWITT [I].

é caracterizada pelo diametro dos pinos, a distancia transversal, S, e a distancia
longitudinal, Sy, medidas a partir do centro dos pinos. O escoamento dentro do
banco de tubos é dominado por separacao da camada limite e efeitos de estiramento
de vortice. A Figura [2.1] apresenta as defini¢oes de Sy e S para os arranjos geo-
métricos envolvidos e tubos ou pinos circulares [I]. Para tubos ou pinos elipticos as
definicoes dos arranjos sao as mesmos.

Para escoamento em banco de tubos, grande parte das correlagoes desenvolvidas
da literatura calculam o valor do nimero de Nusselt médio utilizando como para-
metro de operagao o nimero de Reynolds baseado na velocidade maxima, Req maz,

e é definido por:

ma.l’d
Regmas = 22 (2.2)
0
onde, Se A; < 24, na Figura [2.1] tem-se que
S

para o arranjo alinhado e desencontrado. Porém, para o arranjo desencontrado, se

245 < Ay, isto &, 2(Sp — D) < (Sr — D), a velocidade maxima é calculada como:

St

Umaz = mu (24)

Em aletas elipticas, em funcao do diferente formato do pino, Reg .. € calculado
de forma distinta. O capitulo 3] descreve a metodologia aplicada para os ntimeros
adimensionais em arranjos de aletas elipticas.

Para a transferéncia de calor nesses dispositivos ha trés regimes de conveccao
existentes: conveccao forcada, natural ou mista. A conveccao forcada é um meca-

nismo ou tipo de transporte de calor no qual o movimento relativo entre o fluido



e a superficie é mantido por meios externos, tais como ventilacdo, enquanto que
na convecc¢ao natural o movimento é resultado de forcas de flutuacao devido aos
gradientes de temperatura no fluido.

Define-se como convecgao mista o regime de escoamento quando tanto os me-
canismos da conveccao forcada quanto os da conveccao natural sao igualmente im-
portantes. Os nimeros adimensionais de Reynolds e Grashof avaliam a intensidade

do escoamento forcado e natural, respectivamente. A definicao desses é apresentada

pelas Equagoes (2.5) e (2.6)).

Rey — P1d (2.5)
1
T, — To) &
Grg = 951 ~ ) (2.6)

Gry
R6d2

< 1 a conveccao natural

Quando a razdo entre o nimero de Gry e Rey ao quadrado (%) é de ordem

Gry
Reg?
> 1 a conveccao forcada pode ser

unitaria, tem-se o regime de conveccao mista. Para

GT‘d
Reg?

pode ser desprezada, enquanto que para
desprezada.

Para os regimes de conveccao mista, a direcao da forca gravitacional tem elevada
importancia no estabelecimento do escoamento. Quando as forcas de empuxo tem a
mesma, dire¢ao do escoamento imposto por fonte externa, a conveccao mista é dita
assistida, enquanto que nos casos onde as forcas de empuxo sao opostas ao escoa-
mento, tem-se convec¢ao mista oposta. Para os casos nos quais a forca de empuxo

é perpendicular ao escoamento, tem-se regime de convecgdo mista transversal [I].

2.2 Aletas piniformes

Dentre os trabalhos da literatura, verificou-se que muitos trabalhos avaliaram pa-
rametros geométricos como o arranjo, espacamento transversal e longitudinal entre
pinos, altura do pino, diametro equivalente e perfil geométrico dos pinos, além de
parametros operacionais como nimero de Reynolds, visando projetar aletas que
reduzam a perda de carga e a resisténcia térmica desta. NAGARANT et al. [9] apre-
sentaram uma revisao de aplicagoes para superficies estendidas, englobando tam-
bém aletas piniformes circulares e elipticas e TAHSEEN et al. [10] apresentaram
uma revisao da literatura em aletas piniformes em diferentes geometrias (circular,
eliptica, quadrangular), a qual teve como principal foco as caracteristicas termo-
fluidodindmicas em permutadores de calor em funcao dos parametros velocidade de
entrada, configuragdo dos tubos (alinhado ou desencontrado) e espacamento entre
pinos. Verificou-se que as formas mais estudadas foram pinos de secao hexagonal,

circular, eliptica e quadrada.



Para a conveccao forgada sobre banco de tubos, a literatura sugere que o es-
pacamento entre pinos afeta significativamente o desempenho da transferéncia de
calor. Para arranjos com tubos longos, ZUKAUSKAS [IT] reportou a redugao do
espacamento transversal e o aumento do espagamento longitudinal entre pinos leva
a um aumento na transferéncia de calor.

Para aletas piniformes, a razao de aspecto, isto ¢, a relacao entre a altura e
diametro do pino, foi avaliada por BRIGHAM e VANFOSSEN [12]. Foi observado
que nao ha dependéncia no coeficiente convectivo de transferéncia de calor para
L/d < 2 para os dados avaliados. Entretanto, o efeito é grande para L/d = 4 e 8,
com aumento da transferéncia de calor com o aumento da razao de aspecto.

CHAPMAN e LEE [13] realizaram um estudo experimental em aletas piniformes
de aluminio de secao quadrada e eliptica sob condigoes de baixas velocidades (0,5
até 5 m/s), onde avaliaram efeitos do escoamento de ar que passa externamente a
aleta, ou seja, um bypass, sobre a resisténcia térmica. Verificaram que pinos elipticos
melhoram o desempenho na transferéncia de calor, mesmo com uma menor vazao
de fluido passando pela aleta devido a existéncia do escoamento em bypass do ar
maior em pinos elipticos.

A performance de pinos elipticos, mostrou-se superior em relacao a dos pinos
circulares em diferentes trabalhos da literatura [2, 13|, 14], incluindo no regime de
conveccao mista [3]. LI et al. [14] investigaram experimentalmente a transferéncia
de calor com aletas em arranjo desencontrado em tunel de vento retangular para
a faixa de Reynolds de 1000 — 10000, verificando desempenho superior dos pinos
elipticos em relacao aos circulares, inclusive para maiores densidades de pinos.

DOGRUOZ et al. [15] apresentaram um estudo experimental e compararam com
um modelo teérico para avaliar o efeito do espacamento entre pinos, além da dis-
tancia entre o pino e o topo do canal para o calculo da resisténcia térmica global e
na perda de carga em aletas piniformes em arranjo alinhado e de secao quadrada na
faixa de velocidade de 2 até 4 m/s. Verificou-se que apesar de maior perda de carga,
com o pino ocupando toda a altura do canal a resisténcia térmica foi minima, pois
evita um bypass do fluido.

De acordo com o observado experimentalmente por KHAN et al. [16], o espaga-
mento entre pinos também pode ser responsavel por bypass de fluido. KHAN et al.
[16] avaliaram o efeito de bypass na transferéncia de calor em aletas piniformes e
verificaram que, dependendo da area total livre externa ao dissipador térmico em
relacao a area do escoamento através do arranjo de pinos, uma porcao significativa
de ar nao passa através do banco de aletas. Nesse estudo, verificaram efeitos de
bypass lateral e superior da aleta no desempenho da troca de calor em aletas de pi-
nos cilindricos. A influéncia do arranjo dos pinos foi também avaliada, tendo como

conclusao que, para o arranjo alinhado, tem-se uma maior resisténcia térmica em



relagao ao arranjo desencontrado para a mesma densidade de pinos.

YANG et al. |2] conduziram experimentalmente um estudo comparativo usando
aletas de diferentes geometrias de pinos (circulares, elipticos e quadraticos) para
arranjos de pinos alinhado ou desencontrado. Também avaliaram neste trabalho
os efeitos da densidade de pinos. Foi observado que quanto maior a densidade de
pinos, maior foi o coeficiente convectivo de transferéncia de calor para todas as
geometrias dos pinos analisadas. Observaram que aletas com pinos elipticos foram
as que geraram as menores resisténcias térmicas.

Trabalhos mais recentes tem sido realizados com o objetivo maximar a transfe-
réncia de calor sob conveccao forcada, sem um aumento da area de superficie. Para
baixas razoes de aspecto aletas com pinos circulares, LAWSON et al. [17] avaliaram
para faixa de ntimero de Reynolds de 5000 até 30000 mostrando que o espacamento
transversal entre pinos tem grande importancia na transferéncia de calor. MOUSA
[18] apresentou um estudo experimental em conveccao forcada para transferéncia
de calor e perda de carga em arranjos de aletas piniformes. A faixa de Reynolds
avaliada foi de 200 até 2700, mostrando melhor desempenho para aletas em arranjo
de pinos desencontrados. Para espacamentos 6timos de pinos encontrados a partir
da revisao da literatura, JOO e KIM [I9] analisaram para diferentes geometrias de
pinos (circular, triangular, hexagonal e diagonal) no arranjo desencontrado e niimero
de Reynolds na faixa de 5000 — 10000, o efeito da altura do pino em relacao a altura
do canal. JOO e KIM [19] experimentalmente verificaram que a transferéncia de
calor é maior para a razao entre altura do pino e do canal de 0,5 e que o formato e
altura do pino sao importantes parametros a serem considerados para projeto.

CHINGULPITAK e WONGWISES [20] apresenta uma revisao de trabalhos da
literatura em diferentes dissipadores de calor, incluindo aletas piniformes, analisando
efeito da direcao do escoamento na transferéncia de calor e efeitos do bypass em
trabalhos de carater experimental.

Apesar de existir na literatura muitos trabalhos que estudam transferéncia de
calor sob convecgao forgada em pinos ou banco de tubos [L1] 21H25], existem poucos
trabalhos que lidam com convecgdo mista para aplicacoes em aletas piniformes [3].
DESHMUKH e WARKHEDKAR [26] apresentaram uma revisao da literatura para
desempenho em aleta de pinos cobrindo todos os modos de transferéncia de calor,
incluindo a convecgao mista.

KOBUS e OSHIO |27, 28| realizaram um estudo tedrico e experimental sobre o
desempenho de aletas com pinos circulares sob conveccao mista para jatos colidentes.
O modelo teorico foi verificado por meio de comparagoes com os dados experimentais,
incluindo efeitos de varios parametros da aleta, nos quais foi verificado a existéncia
de um valor de espacamento 6timos entre pinos.

A orientagao do dissipador de calor foi avalada por HUANG et al. [29], onde



realizaram um estudo experimental sob conveccao natural em aletas piniformes de
secao quadrada, verificando que a orientacao dos pinos altera a transferéncia de calor
e que a porosidade 6tima da aleta estd na faixa de 83 até 91 %.

Com a base da aleta orientada verticalmente, JOO e KIM [19] experimentalmente
analisaram a transferéncia de calor em aleta de pinos circulares em arranjo desen-
contrado sob convecgao natural, e propuseram correlagoes para prever e otimizar a
transferéncia de calor. Através do modelo tedrico e correlagao proposta, realizaram
uma analise de otimizacao para determinar a melhor geometria em funcao da altura,
diametro e espacamentos longitudinais e transversais entre estes.

DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3] apresentaram um estudo para anélise da
transferéncia de calor em aleta de pinos elipticos nas configuracoes alinhada e desen-
contrada sob conveccao mista assistida. Foi desenvolvido um modelo teérico para
realizar a medida indireta do coeficiente convectivo de transferéncia de calor em
funcao da densidade de pinos, razao de aspecto e nimero de Reynolds. Com os
resultados obtidos, correlacoes foram propostas para ajustar aos dados obtidos.

A Tabela apresenta um resumo dos principais trabalhos experimentais avali-
ados da literatura, descrevendo a geometria e faixa dos parametros avaliados expe-

rimentalmente.

2.3 Aplicacao de CFD sobre aleta piniformes

BHUTTA et al. [31] apresentaram uma revisao da literatura em trabalhos de CFD
em diferentes permutadores de calor, incluindo escoamento em banco de tubos,
estudo o qual foi verificado que diferentes modelagens de turbuléncia foram avaliados
como modelo k — €, k — € realizavel, k — ¢ RNG, SST £ — w.

Foi verificado que a grande maioria dos trabalhos publicados utilizando a fer-
ramenta de fluidodinamica computacional foram realizados para arranjos de tu-
bos desencontrados [32H35], devido ao melhor desempenho e maior aplica¢ao deste
na industria. JANG e WU [36], utilizando a ferramenta de mecéanica dos fluidos
computacional, resolveram o escoamento contra banco de tubos em escoamento in-
compressivel, tridimensional e laminar, avaliando efeitos de diferentes parametros
geométricos além do arranjo dos tubos, no qual foi observado que o modelo teve
concordancia razoavel com dados experimentais.

SOODPHAKDEE et al. [37] realizaram um estudo numérico em arranjos de ale-
tas piniformes com secoes circulares, quadradas ou elipticas em regime laminar para
escoamento bidimensional com condicao de periodicidade e superficies isotérmicas.
Os resultados de SOODPHAKDEE et al. [37] para o intervalo de Rey de 100 até 1300
mostraram que geometrias elipticas reduzem a perda de carga global do sistema em

relacdo aos outras geometrias testadas, porém foi verificado uma menor resisténcia
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Tabela 2.1: Resumo dos principais trabalhos experimentais da literatura

Pesquisadores Regime Tipo de aleta Faixa de valores
ZUKAUSKAS [11] Conveccao  Tubos circulares 1000 < Regmaz < 2 %
forcada 108
CHAPMAN e LEE Conveccdo Aletas piniformes e 1000 < Res,, < 6 X
[13] forcada longitudinais:  pinos 10% 400 < Req <
elipticos e de secao 2000
quadrada
LI et al. [14] Convecgao  Aletas piniformes cir- 1000 < Reg < 1 x 10*
forcada culares e elipticas
DOGRUOZ et al. [15] Conveccdo Aletas piniformes de 200 < Rey < 600
forcada secao quadrada
KHAN [§] Convecgao  Aletas piniformes cir- Reg =~ 400
forcada culares
YANG et al. |2] Conveccao  Aletas piniformes com 1800 < Rey,, < 9000
forcada secao circular, eliptica e 200 < Reg < 1200
e quadrada
LAWSON et al. [17]  Convecgao  Aletas piniformes cir- 5000 < Reg < 3 x 10*
forcada culares
MOUSA [18] Conveccao  Aletas piniformes cir- 200 < Reg,, < 2700 e
forcada culares e de secao qua- 1000 < Rey < 10000
drada
PANDIT et al. [30] Conveccao  Aletas piniformes de 5000 < Rey,,, < 10000
forcada secao circular, trian-
gular, hexagonal e di-
agonal
DESHMUKH e Conveccao Aletas piniformes cir- 200 < Reg,, < 5000;
WARKHEDKAR [3]  mista culares e elipticas 50 < Regq < 250; 1 <
Gry/Req < 100
KHAN [8], KOBUS e Convecgdo Aletas piniformes cir- 0 < Req < 200
OSHIO [28] mista culares
HUANG et al. |29] Convecgao ~ Aletas piniformes de 5 x 10* < Rayg < 5 X
natural secao quadrada 10°
JOO e KIM [19] Convecgao  Aletas de placas e ale- Ra~ 1 x 10°
natural tas piniformes circula-

res
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térmica para aletas circulares. Ja SAHITT et al. |38 realizaram um estudo numérico
com objetivo de otimizar a geometria do perfil transversal de pinos para aplicacao de
resfriamento de eletronicos, mostrando uma superioridade de pinos elipticos quando
comparados com geometrias circulares.

DELIBRA et al. [39] aplicaram um modelo hibrido LES/RANS para estudar
perfis de velocidade, vorticidade e perfis de temperatura em uma matriz de pinos
desencontrados, e compararam os resultados das simulagoes utilizando as abordagens
URANS e LES, para a faixa de Reynolds entre 10000 — 30000. Para o céalculo dos
coeficientes médios de transferéncia de calor, foi observado que os modelos baseados
em média de Reynolds (URANS) tiveram acuracia semelhante aos modelos LES
e hibrido. Outros trabalhos da literatura aplicaram a modelagem de CFD com
abordagem de turbuléncia RANS para a avaliacao de transferéncia de calor em
aleta piniforme ou permutadores de calor similares [40-44] para convecgao forgada,
e obtiveram boa concordancia com dados experimentais avaliados, validando esta
abordagem.

Utilizando ferramentas de fluidodinamica computacional, MITRE et al. [45] ana-
lisaram a transferéncia de calor sob convecgao forcada em canais com arranjos ali-
nhado ou desencontrado em geometrias de pinos circulares. Utilizando o modelo
de turbuléncia SST com solugao em regime estacionario com o método pseudo-
transiente, MITRE et al. [45] desenvolveram um procedimento numérico para avaliar
os numeros de Nusselt médios para escoamentos quase-estacionarios sobre arranjos
de aleta piniformes, o qual foi aplicado para este trabalho, e esta descrito na secao
B.3.2l Foram também avaliados efeitos de diferentes condigoes de contorno nos re-
sultados das simulagoes, tendo sido verificado que as caracteristicas periodicas do
escoamento melhoram a transferéncia de calor em relacao ao escoamento estaciona-
rio.

RAO et al. [46] compararam resultados obtidos para nimero de Nusselt simu-
lados por um modelo de CFD utilizando o modelo de turbuléncia k — € realizable
com dados experimentais obtidos para canais com aleta piniforme, mostrando que
o resultado numérico teve uma boa concordancia aos experimentais. A faixa de
nimero de Reynolds avaliada foi de 8200 — 54000. DIANT et al. [47] desenvolveram
um modelo numérico para a simulacao da transferéncia de calor em escoamentos
turbulentos sob conveccao forcada, utilizando o modelo de turbuléncia k£ — € para
avaliar efeitos do espacamento entre pinos. O modelo foi validado através de com-
paracoes com testes experimentais para transferéncia de calor e perda de carga e
com correlacoes disponiveis na literatura.

TALER e OCLON [48, [49] apresentaram um estudo numérico e experimental
para determinacao do coeficiente de transferéncia de calor para escoamento em aletas

de tubos ovais, onde, para as simulacoes, o modelo SST foi utilizado em conjunto com
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o modelo de transi¢do formulado por LANGTRY e MENTER [50]. Os resultados
de CFD tiveram uma predicao com erros de até 13 % em relacao aos resultados
experimentais.

Para a faixa de Reynolds de transicao de laminar a turbulento, BHUIYAN et al.
[51] realizaram um estudo de CFD tridimensional para investigar a transferéncia
de calor e as caracteristicas fluidodinamicas em escoamento cruzado em arranjos de
banco de tubos aletados sobre conveccgao forcada. Foram avaliadas a perda de carga
e transferéncia de calor para a faixa de Reynolds de 200 — 2000 e comparados os
resultados utilizando diferentes modelos de turbuléncia para a solucao em estado
estacionario (kK — ¢, k — e RNG e k — w SST). O modelo foi validado através de
comparagoes com dados experimentais de WANG et al. [52], com concordancia ra-
zoavel. Entre os modelos de turbuléncia avaliados, verificou-se que o modelo SST
apresentou resultados concordantes com o experimental para a faixa de transicao de
laminar para turbulento. Também verificou-se que o arranjo desencontrado de aleta
permitiu melhor transferéncia de calor por gerar uma melhor mistura do fluido.

Trabalhos recentes como o de AL-DAMOOK et al. [53], avaliam via CFD um
estudo de transferéncia de calor conjugada em aletas piniformes perfuradas, onde
observaram que estas possuem valores de niimero de Nusselt médio cerca de 11 %
maior em relacao a geometrias soélidas dos pinos. Através da ferramenta de CFD e
usando o modelo de turbuléncia SST, verificaram que as geometrias perfuradas nao
s6 aumentam a transferéncia de calor por um aumento da area de troca térmica,
como também modificam a estrutura do escoamento na regiao dos pinos.

Para regime de convec¢do mista em escoamento laminar, ROUTA et al. [54]
avaliaram por CFD a transferéncia de calor em um canal com aletas longitudinais
em diferentes geometrias. Os resultados obtidos para escoamento laminar em regime
estacionario destacaram a existéncia de fortes assimetrias nos perfis de temperatura,
devido aos efeitos da forca de empuxo.

Analisando o efeito de bypass, LI et al. [55] avalariam o escoamento em banco
de tubos para avaliar o efeito das paredes delimitadoras. Foi verificado pelo modelo
numérico que as paredes modificam o escoamento e transferéncia de calor significa-
tivamente, por alterar a estrutura dos vortices formados devido ao escoamento ao
redor dos pinos mais proximos as paredes, devido & menor resisténcia do escoamento
nesta regiao.

A Tabela apresenta um resumo dos principais trabalhos de simulagao numé-

rica da literatura avaliados.
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Tabela 2.2: Resumo dos principais trabalhos de simulacao numérica da literatura

JANG e WU [36]

Conveccao
forcada

Aletas de placas e tro-
cadores de calor tubu-
lares

100 < Regyn < 900

SOODPHAKDEE
et al. |37

Conveccao
forcada

Aletas piniformes de
secao circular, eliptica
e quadrada

100 < Req < 1300

DELIBRA et al. [39]

Conveccao

Aletas piniformes cir-

1 x 10* < Rey < 3 X

forcada culares 10
MITRE et al. [45] Conveccao  Aletas piniformes cir- 7000 < Rey, < 2,5 €
forcada culares 6000 < Regmaz < 7 X
10*
RAO et al. [46] Convecgao ~ Aletas piniformes cir- 1 x 107 < Regy, < 5 X
forcada culares 10* e 4000 < Req <
2 x 10%
DIANT et al. [47] Conveccao  Aletas longitudinais e 3000 < Reg,, < 9000
forcada piniformes circulares e 800 < Rey < 2000
TALER e OCLON Conveccao Tubos ovais 50 < Rewyn < 4000
[48, [49] forcada
BHUIYAN et al. [5I] Convecgao Aletas de placas com 200 < Reg,, < 2000
forcada tubos circulares
AL-DAMOOK et al. Conveccao Aletas piniformes cir- 3000 < Re,, < 7000
[53] forcada culares e piniformes
circulares perfuradas
ROUTA et al. [54] Conveccgdo Trocador de calor tu- Rey,, ~ 1200
mista bular aletado
LI et al. [55] Conveccao  Feixe de tubos 1,8 X 10* < Regmar <
forcada 3,6 x 10*
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Capitulo 3

Metodologia

3.1 Definicao dos casos simulados

Este capitulo visa descrever os experimentos e procedimentos utilizados para cal-
culo dos coeficientes convectivos de transferéncia de calor, bem como a resisténcia
térmica do dissipador, os quais foram obtidos da literatura pra validacao da mode-
lagem matemética proposta. Os casos avaliados foram para convecgao forcada sobre
arranjos de aletas piniformes, obtidos do experimento de YANG et al. [2], e convec-
cao mista em arranjos de aletas piniformes, obtido do trabalho de DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3].

3.1.1 Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes

YANG et al. 2] avaliaram doze diferentes configuragoes geométricas de aletas, mo-
dificando o formato do pino, a configuracao dos pinos em arranjos alinhados ou
desencontrados e a densidade de pinos. Para cada configuracao geométrica, foi ava-
liado o desempenho térmico por meio da medida indireta do coeficiente convectivo
de transferéncia de calor, h.

Os experimentos foram realizados em um tinel de vento, no qual o ar é forcado
a passar através da secao de teste por um ventilador centrifugo. Para minimizar
efeitos de ma distribuicao, foi imposto um distribuidor do escoamento na entrada e
um misturador do ar na saida.

Neste trabalho, com o objetivo de validar o modelo numérico em condicoes de
conveccao forcada, quatro geometrias de arranjos de aletas analisadas experimental-

mente por YANG et al. [2] foram selecionadas:
e aleta de pinos elipticos com configuragao alinhada e 25 pinos;
e aleta de pinos elipticos com configuracao alinhada e 49 pinos;

e aleta de pinos elipticos com configuracao desencontrada e 25 pinos;
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Tabela 3.1: Definicao das geometrias estudadas para experimento de YANG et al.

12].

Geometria Arranjo da aleta Ntimero de pinos Sr S Sp
Geometria 1 Alinhado 25 8,25 8,00 -
Geometria 2 Alinhado 49 50 5,33 -
Geometria 3 Desencontrado 25 11,00 5,34 7,67
Geometria 4 Desencontrado 41 8,25 4,00 5,75

Figura 3.1: Vista lateral do tunel de vento do experimento de YANG et al. |2]:
geometria gerada com software ANSYS Design Modeler para as simulagoes.

e aleta de pinos elipticos com configuracao desecontrada e 49 pinos.

Cada pino eliptico possui dimensao de 3 mm no maior eixo e 2 mm no menor
eixo (2a e 2b respectivamente). A Tabela descreve os parametros geométricos
das quatro diferentes geometrias testadas. A regiao de secao de teste, no tinel de
vento, tem 470 mm de comprimento, 45 mm de largura e 20 mm de altura.

As distancias transversal (Sr), longitudinal (S) e diagonal (Sp) foram defini-
das da forma usual, apresentada em INCROPERA e DEWITT [1] e ilustrada na
Figura 2.1

Destaca-se que, para cada geometria, cinco diferentes velocidades de entrada
foram avaliadas por YANG et al. [2], de 1 até 5 m/s.

As temperaturas de entrada foram medidas por uma malha de 4 termopares,
localizados ap6s o distribuidor, enquanto que as temperaturas de saida foram me-
didas com o uso de 8 termopares, localizados apos o misturador. A localizagao dos
sensores seguiu a recomendacdo da ASHRAE [56].

As aletas sao constituidas de liga de aluminio e a condutividade térmica deste
material ¢ de 170 W m~! K~1 [2]. O arranjo de aletas foi posicionado no interior do
tinel de vento de forma que ocupasse toda a secao transversal do mesmo e que todo
o ar passe pela aleta, como ilustrado na Figura A base do dissipador térmico
tem geometria quadrada com lado de 45 mm e espessura de 2 mm. Como fonte de
calor, um aquecedor elétrico foi posicionado na superficie inferior da base. A taxa
de dissipacao de calor fornecida para todos os experimentos foi de 25 W. A fim de

minimizar perdas de energia no sistema, uma placa de baquelite foi instalada sob
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o aquecedor. Para medicao da temperatura da base, cinco termopares igualmente
espacados foram posicionados sob a base do dissipador e para calculo de h, YANG

et al. [2], utilizaram a equacao:

Qs
h p—
A07709

onde 7y ¢ a eficiéncia da superficie e © é a média logaritmica da diferenca de tem-

(3.1)

peratura entre a superficie e o ar na secao de teste, descrita pela Equacao (3.2).

(T, -T;) — (T, - T,
(T,-T3)
(Tb_TO)

@:

(3.2)

In

onde Ty é a temperatura da base medida na face inferior e T; e T, sao as temperaturas
de entrada e saida de ar.
A eficiéncia da superficie, 79, pode ser escrita em funcao da eficiéncia da aleta,

1, a area da aleta Ay e area total da superficie Ay, de acordo com a Equacao (3.3)).

_q_ fo -
o = 1 (1—mn) (3.3)
Ay = NA; + A, (3.4)
_ tanh(mlL)
n=——"r (3.5)

Dz
m = A (3.6)

onde Ay é a area de troca térmica de uma aleta, NV é o nimero de aletas no dissipador
de calor, Ay é a area livre da base do dissipador térmico e A, é area da secao eliptica
do pino.

As incertezas associadas ao experimento para o calculo do coeficiente convectivo
de transferéncia de calor foram calculadas a partir do método proposto por MOFFAT
[57] e o valor calculado é de 3,3 até 7,2 %.

3.1.2 Conveccao mista em arranjos de aletas piniformes

Esta secao visa descrever as principais caracteristicas do experimentos e procedimen-
tos realizados por DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3] para medir indiretamente o
coeficiente convectivo de transferéncia de calor, h.

A Figura ilustra a configuracdo experimental disponivel, onde em (1) tem-se
o tanel de vento, em (2) o sistema de aquecimento, em (3) o dissipador de calor

aletado, em (4) um homogeneizador de fluxo de entrada, e em (7) se apresenta o
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Figura 3.2: Configuracao experimental utilizada por DESHMUKH e WARKHED-
KAR [3], obtida através de comunicagao pessoal em 2014.

ajuste para a a profundidade do tinel de vento em funcao da razao de aspecto do
pino. Nota-se que o experimento foi montado de forma a que a gravidade se d& no
sentido contrario ao escoamento, caracterizando a conveccao mista como assistida.

O tanel de vento tinha 2 metros de altura, largura de 180 mm e profundidade
ajustavel. Aproximadamente na metade do tinel de vento foi colocado o dissipador
térmico. Um homogeneizador de escoamento foi utilizado na entrada para garantir
que a velocidade na entrada fosse uniforme.

A secao de testes foi construida com aluminio e possuia dimensoes da base de
164 mm por 164 mm e 12 mm de espessura. Os pinos elipticos tinham eixos maior
e menor de 12 e 8 mm, respectivamente.

Para aquecimento da aleta, um aquecedor elétrico principal foi colocado com po-
téncia de até 400 W, com um isolamento de la de vidro de 50 mm. Entretanto, para
evitar perdas térmicas, foi incluido um aquecedor secundario, apés o isolamento,
sendo também isolado com uma camada de 1a de vidro de 20 mm. Para garantir
que todo o fluxo de calor do aquecedor primério fosse direcionado ao dissipador de
calor, mediu-se a temperatura entre o aquecedor priméario e o aquecedor secundario,
e ajustou-se o calor fornecido por este ultimo até que a diferenca de temperatura en-
tre estes fosse nula. Desta forma, de acordo com DESHMUKH e WARKHEDKAR

[3], mais de 98 % do calor do aquecedor primario era transferido para a aleta.
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A temperatura da base foi medida utilizando cinco termopares tipo J igualmente
espacados e a média destes foi utilizada como temperatura média da base para
os calculos de resisténcia térmica. A temperatura do ar a montante da aleta foi
calculada utilizando quatro termopares localizados na entrada do tunel de vento,
enquanto que a temperatura a jusante foi obtida com quatro termopares localizados
logo apoés a aleta. A exata posicao de medicao nao foi informada.

No trabalho de DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR |[3], foram avaliados os efeitos
de parametros geométricos e condigoes de operacao de uma aleta de pinos sob convec-
¢ao mista assistida. Dentre os parametros avaliados no DESHMUKH e WARKHED-
KAR [3], tém-se a geometria circular ou eliptica para o pino, a configuracdo alinhada
ou em quinconcio da aleta, a fragao de vazios (a), a razdo de aspecto do pino () e
a velocidade de entrada (u.).

A Figura ilustra as defini¢coes usuais dos parametros de espagamento longi-
tudinal, Sy, e transversal St, os quais foram definidos de acordo com INCROPERA
e DEWITT [1], ilustrado na Equagdo (3.7). A fracdo de vazios ¢ a fracdo da area
da superficie aletada nao ocupada pelas aletas, dada pela Equacao (3.7)).

nA. ~1 1
WeL, S1ST

A razao de aspecto é a razao entre a altura e didmetro equivalente do pino,

(3.7)

a=1

definida por: .
7= (3.8)

Conforme a Equagao (3.7)), os valores de S; e Sr determinam a densidade de
aletas (1 — ). Para os experimentos de DESHMUKH e WARKHEDKAR [3], St
e Sy, foram escolhidos de forma a se obter uma densidade de pinos de média para
alta. Para a razdo de aspecto, DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3] escolheram os
valores de v de forma a obter eficiéncias de aleta na ordem de 90 %.

Para garantir condigoes de conveccao mista, a velocidade de entrada foi esco-
lhida de forma que tanto a conveccao natural quanto a conveccao forcada sejam
s < 10,

Em resumo, DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3] estudaram geometrias de pinos
elipticas e circulares para as seguintes condicoes: 5,1 < v < 9,18, 0,534 < a <
0,884, 18 < S;, <36 mm, 9 < Sp <18mme 0,1 < uy <0,5m/s. A Tabela[3.2]

apresenta os valores utilizados para cada um dos parametros analisados.

importantes, o que implica que 0,1 <

Para interpretar os resultados experimentais, eles usaram um modelo para o cal-
culo da resisténcia térmica da aleta, a partir do qual o coeficiente convectivo de
transferéncia de calor pode ser calculado. A partir dos resultados obtidos, foi gene-
ralizada uma correlacao empirica para calculo do coeficiente convectivo de transfe-

réncia de calor.
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Tabela 3.2: Definicao das condigoes experimentais realizadas por DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3].

Parametro Valores
« 0,53 0,70 0,79 0,84 0,88
v 5,10 6,12 7,14 8,16 9,18

uolm/s] 0,1 02 03 04 05

Para formulagao do modelo teoérico para a reducao de dados, as seguintes hipo-
teses foram consideradas por DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR |[3]:

e cada pino tem se¢ao reta uniforme e altura Ly;

a extremidade do pino é adiabatica;

o tinel de vento é selado, e toda a vazao de ar alimentada ar passa pelo

dissipador de calor;
e 0 escoamento ¢ normal ao eixo do pino;
e a vazao ¢é uniformemente distribuida na secao reta do tunel de vento;
e 0 escoamento é estacionario e laminar;

e a transferéncia de calor por radiacao ¢ desprezivel,

Usando a lei de Fourier para a conducao, a taxa de calor em um tnico pino

eliptico pode ser modelada pela Equacao (3.9)).

Qf = )\mAf(Tb — Tf) tanh(mh) (39)

m = (iif) (3.10)

e Ty foi assumida por DESHMUKH e WARKHEDKAR [3] como sendo a média

aritmética entre a temperatura de entrada (7;) e temperatura de saida (7,).

onde

Para a base do dissipador, a taxa de calor pode ser modelada como:

Qp = hAy (T, — T;) (3.11)

Portanto, o calor total trocado pela aleta é definido como:

Qs = Qp +nQy (3.12)

onde n é o nimero de pinos elipticos da aleta.

Sabendo que a resisténcia térmica do dissipador de calor é modelada como:

20



T, — Ty
Qs

e considerando que o coeficiente convectivo de transferéncia de calor (h) é o mesmo

Rrp = (3.13)

para a base e para todos os pinos, pode-se substituir @y da Equacao (3.9) e @, da
Equagao (3.11) na Equagao (3.12)) para obter a estimativa da resisténcia térmica do

dissipador.

Rro = {h[(WiLs — nA.) 4+ nipoPr L]} (3.14)

onde, para arranjos de aletas com pinos elipticos de dimensoes 2a e 2b (maior e
menor eixo respectivamente), Py ¢ o perimetro do pino, Ly ¢ o comprimento do
pino, a area de um pino ocupada sobre a base é calculada como A, = mwab e a
eficiéncia térmica da superficie aletada, n9. W e L, sao a largura e comprimento da
base da aleta.

Sabendo que a razao de aspecto () é a razdo entre a altura e o didmetro equiva-
lente do pino, onde o didmetro equivalente ¢ descrito por d = v/4ab. O perimetro do
pino foi aproximado por P; ~ 7d, o qual sobrestima o perimetro de um pino eliptico
em 3 %, proximo do erro de 2,1 % reportado por DESHMUKH e WARKHEDKAR
[3] para o diametro do pino.

Utilizando estas relagoes a Equacao pode ser reescrita por:

Rro = {hWSLs [(1 _ ) L 47770]} 1 (3.15)
’ WL, WL,
e utilizando a defini¢do de a e sua aproximagao, ambas dadas na Equagao (3.7),
tem-se que:
o1 e W, L, ~ nSy,Sy (3.16)
WL

DESHMUKH e WARKHEDKAR [3] nao informaram o nimero de pinos, n, para
cada arranjo de aletas, entretanto este pode ser estimado a partir das dimensoes da
base e os respectivos valores de a. A partir destas estimativas, o erro na aproximagao
de a dada na Equacio ¢ na ordem de 3 %, o qual é dentro do erro reportado
para a de 4,2 % [3].

Utilizando a aproximacao da Equacao (3.16) na Equacao , o calculo da

resisténcia térmica da aleta pode ser definido pela Equagao (3.17)).

Ry = {hnSpSy [a +4(1 — a)yno)} (3.17)

Aproximando o fluxo de calor total Qs pela Equacao (3.18)), substituindo @,

da Equacao (3.18) e Rro da Equacao (3.17) na Equacdo (3.13), tem-se a formula
para medida indireta do coeficiente convectivo de transferéncia de calor na Equa-
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cao (3.19)).
Qs = mcp(To - E) (318)

_ mCy(To — T)
-~ nSLSrla+4n(1 — a)Y|(Ty, — Ty)
Destaca-se que na equacao correspondente dada por DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3] existe um erro, provavelmente tipografico.
Apos a realizagao dos experimentos, DESHMUKH e WARKHEDKAR, [3], de-

senvolveram uma correlacao para o niumero de Nusselt para todas as condicoes

h (3.19)

operacionais testadas. Desta forma, a Equacao apresenta Nu, para a aleta
com pinos elipticos na configuracao alinhada e a Equacao apresenta Nuy para
a aleta com pinos elipticos no arranjo desencontrado. Estas equacoes sao vilidas
para 1 < Gry/Req < 100 e Pr~0,7.

Red

Nu? = 1,008a!3405 = (3.20)
Gry
s R
Nué D1, 26041’2570’46—?5 (3.21)
Gry

Analise de consisténcia dos dados

Para identificar os dados que serao utilizados para comparacoes com resultados de
CFD de forma a ter-se a validacao da metodologia desenvolvida para as simulacoes
deste trabalho, foi realizado uma anélise de consisténcia dos dados presentes no
trabalho referéncia DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3]. A motivacdo desta foi
em funcao do desconhecimento de todas as informacoes necessarias para simulagao,
entre estas, o exato valor do fluxo de calor imposto no aquecedor principal para cada
uma das condigoes de operacao.

O calor fornecido pela aleta nao foi apresentado no trabalho, porém através de
uma troca de e-mails com um dos autores do trabalho [3], foi informado que o fluxo
de calor na base esta na faixa de 2000 — 4000 WW/m?.

Para a anéilise de consisténcia do artigo, serao comparados os valores de Nu§”"
com Nuj™", onde Nu$" é o nimero de Nusselt obtido das Equagoes e
e Nuj™ ¢ o ntimero de Nusselt calculado a partir de h obtido pelo modelo tedrico.

O valor de 3500 TW/m?, ou seja, 94,5 W, foi estimado por ter melhor se adaptado
aos dados na andlise de consisténcia dos dados experimentais. Entretanto, nao se
sabe se os resultados apresentados no artigo foram obtidos a partir desta taxa.

Uma dificuldade encontrada para a analise de consisténcia foi o desconhecimento

dos valores de T;, T, e Tj,, que sao necessarios para os céalculos dos nameros de
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Reynolds e Grashoff (Rey, Gry), e, portanto, de Nu$". Os valores de T}, e T, foram
estimados através do procedimento descrito a seguir.
Estimando T; como 25 C e com o valor estimado para o calor fornecido na base

do dissipador, é possivel calcular T, a partir da Equacao (3.18)).

Qs

mcy

T, =

+ T (3.22)

Entao, o valor de T}, é calculado usando o valor reportado por DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3] para a resisténcia térmica do dissipador de calor através da
Equacao (3.23).

Tb _ T, ;‘Tz

Qs

Portanto, compara-se o nimero de Nusselt para:

Rrp = (3.23)

e Nuy correlagdo (Nu$"): nimero de Nusselt dado pela correlagao desenvolvida

por DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3].

e Nu, experimental (Nuj™): nimero de Nusselt calculado pelo modelo teorico a
partir dos resultados reportados de Ry por DESHMUKH e WARKHEDKAR

3]-

Para julgar a consisténcia dos dados do trabalho de referéncia, foram avaliados
os dados obtidos para o niimero de Nusselt sob diferentes condi¢oes geométricas e
operacionais e, estes, comparados com a correlacao desenvolvida. As propriedades
fisicas das correlacoes e modelo tedrico foram calculadas na temperatura média do
ar, BT,
Na Figura [3.3] sao apresentados os valores de nimero de Nusselt para ambos
arranjos em fungao da velocidade de entrada. Na Figura sao apresentados os
valores de nimero de Nusselt em ambos arranjos em fungao da fracao de vazios («).

O comportamento do nimero de Nusselt em funcao da velocidade e da fracao
de vazios para os casos alinhado e desencontrado mostrou consisténcia nos dados
avaliados dentro de uma margem de 20 %.

Para valores de Nusselt estimados a partir do procedimento descrito nesta se-
¢ao, quando comparados com os valores reportados no trabalho de DESHMUKH e
WARKHEDKAR 3], identificou-se que foi também dificil prever os resultados do
mesmo. Atribui-se esta dificuldade ao fato de ter sido necessario estimar Q,, T,
e Ty. Deve-se ressaltar que DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3] mediram T, logo
apo6s a secao de teste, o que pode resultar em valores bem diferentes dos obtidos

pela Equacao (3.22]).
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Figura 3.3: Anélise de consisténcia dos dados experimentais: Numero de Nusselt vs.
velocidade de entrada para aleta de pinos elipticos para arranjo (a) alinhado e (b)

desencontrado.
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Conclui-se que, para comparacao com os resultados descritos por DESHMUKH
e WARKHEDKAR [3], tem-se como melhor op¢ao comparar os resultados de Nus-
selt dados pelas correlagoes, pois estas foram geradas levando em consideracao as

inimeras configuracoes operacionais testadas experimentalmente.

3.2 Equacoes governantes

Neste trabalho, para a modelagem de turbuléncia utilizou-se a abordagem RANS
(Reynolds-Averaged Navier-Stokes equations), na qual as variaveis sdo decompos-
tas utilizando a média de Reynolds. Dessa forma, seus valores instantaneos sao
decompostos em valores médios e flutuacoes. Uma promediacao no tempo é entao
realizada, chegando-se assim a uma equagao que depende apenas de grandezas mé-
dias, exceto por um termo, conhecido como Tensor de Reynolds, que ¢ o responsavel
por levar em conta os efeitos da turbuléncia no escoamento.

A equacao de média de Reynolds de continuidade e conservacao e quantidade
de movimento em coordenadas cartesianas em notacao indicial [58], as quais foram
implementadas no software ANSYS Fluent®) [4], sdo:

dp
d(pu;) 0 op Ot ;-ff
_ L) = — . 2
5 T o, (puju;) or. o, + pgi (3.25)

onde a velocidade, wu;, pressao, p, e massa especifica, p, sao campos de médias

temporais ou média amostral e o tensor tensao é definido como

eff _ t
sendo que 7;; é o tensor tensao viscoso, para fluido newtoniano, dado por

- _ s Uk 9
T = H (axj + 0x; 36ﬂf)xk) (3.27)

e 7';7 ¢é o tensor de Reynolds que, de acordo com a aproximacao da Boussinesq, pode

ser modelado por:

ou;  Ou; 2 Ouy,
to— ! J) - Z —E) 6 2
sz ot (81’] + 8%) 3 (pk + ot 3xk> 6]2 (3 8)

onde p; é a viscosidade turbulenta e £ é a energia cinética turbulenta.
A hipoétese de Boussinesq [59] tem a vantagem é o baixo custo computacional

para a avaliacao da viscosidade turbulenta. A desvantagem desta hipotese deve-se
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a consideracao de que o valor da viscosidade turbulenta, y;, ¢ um escalar isotropico.
Entretanto, esta abordagem ¢, em geral, vilida para a maioria dos escoamentos
dominados por somente uma direcao do cisalhamento, como por exemplo para a
solucao de camada limite nas paredes, camadas de mistura, escoamento de jatos etc.
Os modelos k—e€ e k—w adotam esta hipotese, resolvendo duas equacoes diferenciais
parciais adicionais para a modelagem dos efeitos da turbuléncia no escoamento. A
secao descreve as equagoes governantes destes modelos de turbuléncia e a segao
as suas condi¢oes de contorno.

Foi estudada a transferéncia de calor conjugada entre os dominios, ou seja, ocorre
transferéncia de calor do dominio sélido (aluminio) para o dominio fluido (ar como
gas ideal). Portanto, hé solucdo da equagdo de conserva¢ao de energia tanto para
o dominio s6lido, quanto para o dominio fluido, e ha transferéncia de energia entre

estes. Para esta modelagem, a equagao da energia utilizada é descrita por:

) ) ) or
0B+ 5 6 0B +0) = 5 (g + 7))

ot Oz,
onde £ = H —p/p+u,u;/2 é a energia total especifica, H = f;;ef cp dT' & a entalpia
especifica, A\cff = A+ A, é a condutividade efetiva, A\; = ¢,/ Pr; é a condutividade
térmica turbulenta e Pr; é o nimero de Prandt turbulento, que foi assumido, na
maioria das simulagoes, como constante e igual a 0,85 [4].
Para o material s6lido que compoe a aleta de pinos, a seguinte forma para a

equacao de energia foi adotada:

0 0 oT

Sabe-se que a diferenca de temperatura é a principal forca motriz para a convec-
cao natural, e, portanto, ¢ fundamental a modelagem do termo de empuxo. Neste
trabalho, este termo foi modelado através da equacao da variacao da massa especifica
do ar em funcao da temperatura. Entretanto, para a presente aplicacao a pressao é
aproximadamente constante em todo o dominio de simulacao devido a baixa perda
de carga envolvida no canal da aleta de pinos. Portanto, a massa especifica do ar
foi obtida pela equacao de gas ideal, Equacao , usando um valor constante de

pressao, o qual foi definido pela pressao atmosférica, p,:

_ paM
- R,T

As demais propriedades fisicas do ar foram definidas como em funcao da tempera-

p (3.31)

tura. A viscosidade dinamica do ar foi definida utilizando a Equacao de Sutherland
[4], descrita pela Equagao (3.32)), utilizando as constantes para o ar.
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Tabela 3.3: Propriedades fisicas para o dissipador térmico.
Liga de aluminio Aluminio

Condutividade térmica [IWV/m*K] 170,0 240,0
Calor especifico [J/kgK] 871,0 871,0
Massa especifica [kg/m? 2719,0 2719,0

O calor especifico do ar foi definido utilizando uma equacao polinomial com os
dados existentes na base de dados do software ANSYS Fluent [4], descrito pela
Equacio (3.33). Ja para a condutividade térmica do ar em funcdo da temperatura,
foi utilizada uma funcao de interpolacao linear entre os dados disponiveis de tabelas

da literatura [I].

3
T \® 383,67
=1,716-107° i 3.39
e (273,11) T + 110,56 (3.32)
¢p = 1161,48 — 2,377 + 1,49 - 107*T* — 5,03 - 10~°T° + 9,93 - 107°T"* (3.33)

—1,11-107197° +6,54 - 107 171° — 1,57 - 1071717

As propriedades fisicas utilizadas para liga de aluminio e aluminio para os casos
de YANG et al. [2] e DESHMUKH e WARKHEDKAR [3] respectivamente, foram
definidas como constantes e iguais as apresentadas na Tabela[3.3] tendo sido obtidas

da literatura [I].

3.2.1 Modelos de turbuléncia

Para este trabalho foram avaliados os modelos de turbuléncia k — e padrao [60],
k — e realizavel [61] e k —w Shear Stress Transport (SST) [62], os quais sao baseados
na hipotese de Boussinesq, permitindo a determinagao das escalas turbulentas de
comprimento e tempo através da solucao de duas equacoes de transporte.

O modelo k—e padrao [60] baseia-se no transporte de energia cinética turbulenta,
k e da dissipacao de energia cinética turbulenta, e. A Equacao e
descrevem as equacoes de transporte para este modelo, e a Equagao apresenta

a equacao algébrica para a viscosidade turbulenta.

0
En (pk) +

ox; Ok

0 0 Ok
(pku;) = B {(u + ﬂ) 8x1 + Gy + Gy — pe (3.34)

2

0 0 0 e\ Oe € €
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]{?2
i = pCr=— (3.36)
Nestas equacoes, G é o termo de geracao de energia cinética turbulenta devido
aos gradientes de velocidade e estd definido na Equacao (3.37), Gy é a geragao de
energia cinética turbulenta devido ao empuxo descrito pela Equagao (3.39), Ci., Ca.,

Cse, C, sao constantes e 0y, e o, sao os nimeros de Prandtl turbulentos para k e e,

respectivamente.
Gr = —iS*, S = /28,15 Siij (3.37)
onde
-3l
Gy = —gi p]‘fn g J’; (3.39)

J& o modelo k — e realizavel [61] difere do modelo k — € na formulagdo da equa-
¢ao de viscosidade turbulenta, p;, com a mudanga do coeficiente C, para a relacao
apresentada pela Equacao , e na equacao de transporte de e apresentada na
Equacao (3.42)), a qual foi derivada a partir da equacao de transporte exata para a
média do quadrado das flutuagoes de vorticidade. O nome realizével significa que
este modelo satisfaz certas restricoes matematicas do tensor de Reynolds, consisten-
tes com a fisica que escoamentos turbulentos. O modelo k — € padrao nao satisfaz

esta restricao [4].

/S8 000 |
C,= Ao+ Ag J ej - (3.40)
onde
1| 0u;  Ouy
Q= 5 {axj — 8%1 (3.41)
onde
0 0 0 e\ Oe € €
a (pE) + a—% (peuj) = 8_% |:(M + —E) a—%l + ,00156 — pCbm + CIEEC3EGb
(3.42)

Para a Equagao (3.40), Ay é constante do modelo [GI] e igual a 4,04 ¢ Ag ¢é
definido por:
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Ag = V6cos ¢ (3.43)

onde ¢ é descrito pela equagao abaixo. Nota-se que, para este modelo, o valor de

C), ¢é funcao do tensor tensao, diferentemente do modelo £ — € padrao.

1 NS
¢=3 cos ™! {VE%} (3.44)

Na Equagao (3.42), C e n sao descritos pelas Equagoes (3.45) e ((3.46))

Ui
Ci = 0,43, —— 3.45
1 maX|:a 777+5:| ( )

k
n = ok (3.46)

€

O modelo Shear Stress Transport (SST) foi desenvolvido por MENTER [62] e
possui robustez e acuracia, pois utiliza as vantagens do modelo £ — w para solucao
nas proximidades das paredes e do modelo k — e para solugao no seio do fluido. Este
modelo resolve uma equacao de transporte para a energia cinética turbulenta, k,
e outra para a dissipagao especifica de energia turbulenta, w, as quais sao obtidas
na regiao do seio do fluido pelas equagoes do modelo k — € convertidas para k — w.
Detalhes de implementagao pode ser encontrada na literatura [63], 64].

A Equacao de transporte de k e w sao dadas por:

9 9 9 je\ Ok

a (pk’) + a—m] (pk?Uj) = aiL’j {(M + Uk> (91']:| + G — Y% (347)
0 0 0 e\ Ow
B (pw) + 8_35] (pwuj) = a_:Ej [(,u + U_w> 8_%:| +G, —-Y,+ D, (3.48)

onde Gy representa o termo de producao de energia cinética turbulenta calculado
pela Equacao , G, representa a geracao de w, Yy e Y, representam a dissipacao
de k e w devido a turbuléncia. D, representa o termo de contra difusao. o, e o,
sao os nimeros de Prandtl turbulentos para k e w, dados pelas Equacoes e
(13.50)).

1
a Fl/O'k’l + (1 — Fl) /O’k72

Ok

(3.49)

1
B Fi/owi+ (1 —F) /0,2

Ow

(3.50)
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A viscosidade turbulenta é calculada por:

pk 1
Ht = —
“ max (i &>

a*’? ajw

(3.51)

onde S é a magnitude da taxa de deformagao e a* é definido pela Equagao (3.52)),

« « Oéo* -+ Ret/Rk
af = oy (m> (3.52)
Rey = (pk) / (1) (3.53)

sendo que Ry =6, ap* = f5;/3 e 5; = 0,072 e F e F; sao dados pelas Equagoes (i3.54)
e (3.57), onde y ¢ a distancia da superficie mais proxima e D," ¢ a quantidade

positiva do termo de contra difusao.

Fy = tanh (9,*) (3.54)
k500 4pk
®; = min |max vk : a : P - (3.55)
0,090y py*w | 02D, y?
+ 1 ~10
Dw = Imax QpW, 10 (356)
2w Daj O
F = tanh (®,7) (3.57)
k500
®y = max |2 vk Rk (3.58)
0,09wy " py’w
O termo de geracao de w é definido por:
G, = a%Gk (3.59)
onde Reu/R
Uoo Qo + Lie w
= - 7 3.60
T <1+Ret/Rw> (3.60)
sendo que Re,, ¢ igual a 2,95 e Re,; é definido pela Equacao (3.53).
A dissipacao de k, Y}, é definida por:
Yy = pf* forkw (3.61)
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onde fg- =1se x; <0e fg = se xx > 0, sendo que yj é definido por:

1+400Xk2
1 0k Ow
= 3.62
Xe= 3 Oz, Ox; (3.62)
e, para fluidos incompressiveis,
4/15 + (Ret/R€5)4
Y= [t 3.63
& 550@( 1+ (Rey/Ry)! (3.63)
onde Rg =8 e Bt = 0,09.
Ja a dissipacao de w, Y, é definida por:
Vi = pBfaw’ (3.64)
onde e
+ (Oxw
= 2% 3.65
/2= 1530k, (3:65)
;5821 Ski
Xow = |W! (3.66)

onde €);; é descrito pela Equacao e S;j, pela Equacao (3.38]).

O valor de 3, para fluido incompressivel, é de 0,072.

O modelo SST de transigao foi também avaliado no trabalho, de forma a tentar
capturar a transicao do escoamento para turbulento para os casos com menores
velocidades de entrada. Este modelo acopla o modelo Shear Stress Transport (SST)
com duas adicionais equacoes de transporte: uma para intermiténcia e outra para
critérios de inicio de transicao. Adicionalmente, equacoes empiricas desenvolvidas
por MENTER et al. [65] sdo necessérias, para cobrir a transigao da camada limite,
bem como fluxos em ambientes com corrente livre pouco turbulentos. Detalhes de
implementagoes deste modelo estao disponiveis na literatura [65].

Para tratamento das condigoes de contorno das equagoes descritas neste capi-
tulo de forma a obter uma solucao do escoamento na camada limite, é necessario
um tratamento especial nas paredes dos dominios. A se¢io[3.2.2 apresenta o equaci-

onamento das condigoes de contorno nas paredes que foram utilizadas no trabalho.

3.2.2 Leis de parede

Para uma boa predicao do perfil de velocidade e temperatura na camada limite é
essencial uma preocupac¢ao com a solucao das equagoes de transporte na regiao de
parede. Experimentos mostraram a existéncia de trés camadas: subcamada viscosa,
camada turbulenta e camada logaritmica. A Figura[3.5] apresenta o perfil de veloci-

dade adimensional, isto é, velocidade, u, dividida pela velocidade de fric¢ao u, (dada
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Figura 3.5: Perfil de velocidade adimensional na camada limite apresentado em
escala logaritmica (obtido do manual do software [4]).

pela Equacao (3.67)), em escala logaritmica, mostrando as trés diferentes regides da
camada limite interna. Na subcamada viscosa, o escoamento é praticamente lami-
nar e o transporte de quantidade de movimento, massa e energia ¢ dominado pela
viscosidade laminar. Ja na camada turbulenta, sao os efeitos turbulentos que predo-
minam, enquanto que na regiao de transicao ambos os efeitos viscosos e turbulentos,

sao igualmente importantes.

Uy =\ Twall/ P (3.67)

Diante disso, a correta modelagem do escoamento préximo & parede é fundamen-
tal devido aos elevados gradientes proximos a essa regiao. Nesse sentido, existem
duas abordagens para lidar com a modelagem proxima a parede. Na primeira abor-
dagem a regido mais interna nao é resolvida, fungoes de parede semi-empiricas sao
utilizadas de maneira a fazer a ligacao entre a solucao proxima as paredes e seu valor
na parede. Nesta abordagem, nao ha a necessidade de usar malhas extremamente
refinadas junto as paredes. J& na segunda abordagem, todo o dominio de célculo é
resolvido, incluindo a subcamada viscosa. Contudo, nesta abordagem, h& a necessi-
dade de uma malha bastante refinada, o que aumenta muito o custo computacional.
A Figura 3.6 apresenta as duas abordagens descritas.

O uso de funcgoes de parede torna-se mais atrativo, pois os gradientes proximos
a parede podem ser modelados com malhas relativamente grosseiras, reduzindo o
custo computacional e o tempo de CPU. Dessa forma, foram realizados testes com o
objetivo de determinar a abordagem que seria melhor para o caso em estudo. Esta

analise estd apresentada no capitulo 5.1}
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Figura 3.6: Diferencas entre fungdes de parede e solu¢do para baixo Reynolds (ob-
tidas do manual do software utilizado [4]).

As leis de parede estudadas foram: lei de parede padrao, lei de parede escalavel e
tratamento de parede melhorado. Abaixo seguem as principais caracteristicas destas

funcgoes de parede:

e Lei de parede padrdo (standard wall function) [66]: E a lei de parede padrio,
na qual é adotada a hipotese de equilibrio local (produgao igual a dissipagao de
energia cinética turbulenta). Além disso, sdo adotadas leis de parede similares
para energia. Como restricao, esta funcao de parede se torna menos confidvel
conforme as células chegam a subcamada viscosa (producao de energia cinética
turbulenta muito maior que a dissipa¢ao na subcamada viscosa), gerando um
resultado ruim conforme a malha é refinada na direcao normal a parede com

erros nos calculos das tensoes e transferéncia de calor.

e Lei de parede escalavel (scalable wall function): A funcao escalavel surgiu
exatamente para evitar a deterioracao das fungoes de parede padrao quando a
malha é muito refinada proximo a parede. Dessa forma, produzem resultados
consistentes mesmo quando a malha é refinada demais. Para malhas nao tao

refinadas sao idénticas as funcoes padrao.

e Tratamento de parede melhorado (enhanced wall treatment, EWT): E a mais
nova de todas e combina o modelo de duas camadas [67, 68] e as fung¢oes de
parede melhoradas [69]. Com isso, tem-se a acurdcia da abordagem de duas
camadas para malhas refinadas préximo a parede, sem reducao de acurécia
para malhas que necessitam de funcoes de parede. Detalhes desta lei de parede

estao descritos abaixo.
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Lei de parede padrao

As leis de paredes padrao sao baseadas no trabalho de LAUNDER e SPALDING [66].
A equacao para a lei de parede utilizada para a condicao de contorno de momentum

é apresentada na Equacao (13.68])

1
U = Eln (Ey™) (3.68)
onde L
UpC1kp?
U= e (3.69)
Uy

é a velocidade adimensional e

1 1
g = PCutkeiyr

’ (3.70)

¢ a distancia adimensional da parede. k ¢ a constante de Von Karméan (= 0,4187), £
¢ uma constante empirica (= 9,793), Up ¢ a velocidade média do fluido no centroide
da célula P adjacente & parede, kp ¢ a energia cinética turbulenta na célula adjacente
a parede e yp ¢ a distancia do centroide da célula adjacente a parede. Para aplicacao
da lei de parede padrao o valor de y* necessita ser maior que 15.

Ressalta-se que, no software ANSYS Fluent, a lei de parede para velocidade
média e temperatura sdo baseados distancia adimensional y*, em vez de y* (=
"”L—Ty) [4]. Destaca-se que estas quantidades sdo aproximadamente iguais na zona de
camada limite turbulenta.

Para o tratamento de parede para a equacao de energia, utiliza-se a analogia
de Reynolds entre o transporte de quantidade de movimento e energia, e resulta
em uma lei logaritmica similar para a temperatura média. A espessura da camada
limite térmica ¢, geralmente, diferente da espessura da camada limite fluidodinamica
e depende do fluido. A Equagao define o tamanho da camada limite térmica
em relacao a camada limite fluidodinamica.

g—i ~ VPr (3.71)

(T — Tp) pe,Cyuikip?
q

Para y* < yr* o valor de T* é dado pela Equacdo (3.73) e para y* > yr*

T*

(3.72)

¢ dado pela Equagao (3.74), sendo que yr* é o valor da espessura adimensional
da subcamada viscosa térmica e é computado como o valor em que a lei linear e
logaritmica se interceptam, dado o ntmero de Prandtl do fluido que est4 sendo

modelado.
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1 14, 1/2
T* = Pry* + =pPr Cu ke

BT Up? 3.73
> U (3.73)

1 1 O, kpt/?
T = Pr, {—m (By*) + P] + 5p’*—, [PrUp® + (Pr— Pr,) U] (3.74)
K q

onde P é calculado por:

P 3/4
prift
p?"t

P =924 [14 0,28 exp (0,007Pr/Pry)] (3.75)

Para a condicao de contorno para a energia cinética turbulenta, k, aplica-se

ok
— =0 3.76
o (3.76)
onde n é a coordenada normal a parede.

A producao de energia cinética turbulenta, Gy e a dissipacao de energia cinética
turbulenta, €, nas células adjacentes a parede, sao calculadas utilizando uma hipotese

de equilibrio entre producdo e dissipacao de energia. As equagoes de Gy, e € estao

descritas pelas Equagoes (3.77) e (3.78) respectivamente.

Twall
Gk = Twall (377)
/fPCul/4kPl/2yP
3/47. 3/2
€p = Cu ke (3.78)
Kyp

Lei de parede escalavel

A lei de parede escalavel contorna o problema da funcao de parede padrao para
y* < 11. A ideia desta funcao ¢ forcar o uso das leis logaritmicas descritas para a lei

de parede padrao através da introducao de um limitador no calculo de y* dado por:

y* = max (y*, y*limite) (379)

onde y*mie = 11,225. No caso da funcao escalavel, o valor de y* obtido pela
Equacao (3.79)) é substituido nas Equacoes (3.68)), (3.73) e (3.74).

Lei de parede melhorada

A lei de parede melhorada é a lei de parede que combina o uso do modelo de duas
camadas com as funcoes de parede melhoradas. Nesta lei de parede, se a malha é

refinada o suficiente para resolver a subcamada viscosa (y* ~ 1), entao o tratamento
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se da pelo uso do modelo de duas camadas [67, 68|, enquanto que se (y™ > 30), as
fungoes melhoradas de parede sao utilizadas [69).

O modelo de duas camadas é utilizado para especificar os valores de € e a viscosi-
dade turbulenta nas células proximas a parede. Neste método, o dominio é dividido
entre a regiao afetada pela viscosidade e a regiao plenamente turbulenta, sendo que a
demarcacao entre estas regioes se da em uma medida de distancia da parede definida

como numero de Reynolds turbulento Re,, dada por:

_pyVk
1

onde y ¢ a distancia normal a parede a partir do centro da célula.

Re, (3.80)

Na regiao plenamente turbulenta, ou seja, e, > 200, as equagoes do modelo k—e
sao utilizadas, enquanto que na regiao afetada pela viscosidade, Re, > 200, o modelo
de uma equagdo de WOLFSHTEIN [67] é utilizado, e a viscosidade turbulenta ¢ dada

por:

Mt 2layer = pculu\/E (381)

onde a escala de comprimento, [, é calculada por:
L, =yC;" [1 —exp (—Rey/A,)] (3.82)

onde Cj, A, sao constantes do modelo.

Portanto, para o calculo de viscosidade turbulenta no modelo de duas camadas,
a viscosidade turbulenta é dado por uma combinacao entre as fungoes de viscosidade
turbulenta ja definida (depende do modelo de turbuléncia escolhido), e a viscosidade

turbulenta calculada para baixo Reynolds. A func¢ao de combinacgao é dada por:

Ht.enh = Feﬂt + (1 - Fe),ult,QlayeT (383)

onde F, é uma fun¢ao de mistura definida e proposta por JORGEN [70], na qual gy
€ [it 2layer SA0 suavemente combinadas.
Para €, o valor deste ¢ imposto na regiao afetada pela viscosidade e calculado

pela equacao algébrica:
k3/2

le

€

(3.84)

onde a escala de comprimento [, é

B . _ _ Re,
c=yC {1 exp( 201*) ] (3.85)

Portanto, caso todo o dominio esteja dentro da regiao afetada pela viscosidade
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(Re, < 200), o valor de € ndo ¢ obtido através da solugdo de uma equacdo de
transporte, sendo este calculado algebricamente pela Equagao (3.84)).

As fungoes de parede melhoradas [69] foram desenvolvidas para estender a apli-
cagao de leis de parede para toda a regiao da camada limite, isto ¢, a subcamada
viscosa, a regiao logaritmica e de transicdo. Para formulacao de uma s6 lei valida
para toda a regiao de camada limite, faz-se uso de uma funcao de combinagao,

descrita pela Equacao (3.86)).

ut = e, T + YDyt (3.86)

onde a funcao de combinacao é calculada por:

001y

3.87
1+ 5y* (3.87)

Para este trabalho, desprezou-se os efeitos de gradiente de pressao e termos de
compressibilidade. Assim, a equacao para as condicoes de contorno da equacao de

conservacao e quantidade de movimento sao dadas por:
Uam T =y (3.88)

Upur T = %m (y*)+C (3.89)

Para a equacao da energia, a condi¢ao de contorno aplicada a parede é descrita
pela Equacao (3.90), a qual também faz uso de uma funcao de combinacao, I,
descrita pela Equacao (3.91)).

(T — Tp) pcyur
q

T" = erﬂam+ + e(l/r)l-z—;iuerr (390)

~0,01(Pryt)’

3.91
14+ 5Pr3yt (3:91)
Os valores de Tj, " € Thp ' sdo calculados pelas Equagoes (3.92) e (3.93).
Tiam™ = Pr (umﬁ + p—“_*u2) (3.92)
2q
T;t b+ — PTt Uy b+ + P@uz U2 _ ﬂ —1 (u +>2(u>}<)2 (393)
ur ur 2q~ P/r't C

onde u.t & o valor de ut para transi¢ao de laminar para turbulento. A fungao P é
dada da mesma maneira que para a lei de parede padrao.
A condicao de contorno para a equacao de energia cinética turbulenta, k, para o

tratamento melhorado de parede é similar ao utilizado para a lei de parede padrao.
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Entretanto, a producgao de energia cinética turbulenta, Gy, é calculada utilizando os
gradientes de velocidade calculados a partir da Equacao (3.86)).

Para o modelo k—w SST, o tratamento melhorado de parede sempre usa a funcao
de parede. Neste modelo, caso a malha esteja refinada para que o valor de y* ~ 1,
resolve as equacoes de transporte de k e w na regiao da camada limite. A vantagem
deste modelo é que este resolve as equacoes de transporte de k e w na regiao da
subcamada viscosa, nao sendo mais necessario o uso do modelo de duas camadas.

Para o modelo k£ — w SST, a condicao de contorno para w nas paredes é dada

por:
p(u*)”
w= wt (3.94)
i
onde para a subcamada viscosa, w* é
6
t = — (3.95)
0,072y*
e para a regiao logaritmica da camada limite, w™ é calculado por
1 du
e 3.96
“ 0,00 dy* (3.96)

3.3 QOutras definicoes

3.3.1 Numeros adimensionais em arranjos de aletas

Nesta secao serao apresentados os ntimeros adimensionais utilizados para anélise da
transferéncia de calor em arranjos de aletas. O ntimero de Reynolds, calculado com

o didmetro equivalente do pino eliptico, foi obtido por:

Plood
i

onde o didmetro equivalente d é o valor do didmetro referente a um pino circular de

Rey = (3.97)

mesma area transversal que o pino eliptico.

Para aletas com pinos elipticos, com dimensao de maior e menor eixo, 2a e
2b, respectivamente, e diametro equivalente d, as equacgoes para calculo de &area
de escoamento entre pinos e velocidade méaxima sao distintas, devido a mudanca
geométrica. A Figura descreve os parametros para esta geometria.

O valor de Regmq, descrito pela Equacao é calculado utilizando uma
nova definicao para o valor de velocidade maxima. Para o arranjo alinhado ou para

o arranjo desencontrado se A; < 2A4,, tem-se que:

St

Umaz = mu (3.98)
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Figura 3.7: Defini¢oes dos arranjos e parametros geométricos para banco de tubos
elipticos.

P

porém, caso 24, < A; tem-se que

onde ¢ é a por¢ao da distancia diagonal entre pinos referente & parte ocupada pelo

pino.

Red,max = (3100)

O namero de Grashof e de Nusselt foram calculados utilizando as equagoes foi

calculado utilizando a equacao:

_ 9B (L —Ty) &

Gy - (3.101)
Ny = th (3.102)

O nimero de Reynolds calculado para o escoamento interno no tinel de vento,

Rey,, foi calculado por:

Regun = (3.103)

onde d é o didametro equivalente do tinel de vento retangular, calculado por

AWL
dy, = X W (3.104)

W+ L)

Para estes nameros adimensionais, as propriedades fisicas foram avaliadas na

temperatura média entre entrada e saida do fluido, seguindo o procedimento de
DESHMUKH e WARKHEDKAR [3].
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3.3.2 Avaliacao de coeficientes de transferéncia de calor mé-
dios
Para uma simulacao em estado estacionario que nao atinge a convergéncia completa

devido ao escoamento quase-estacionario, MITRE et al. [45] definiu o valor médio

da taxa de transferéncia de calor pela Equacao (3.105)).

Q,= Zn:% (3.105)

onde ()s; € o valor da taxa de transferéncia de calor ao final da iteracao i e n é o

ntmero total de iteracoes. O desvio padrao da taxa de transferéncia de calor e dado

pela Equacao (3.106])

\/Z’ 1 (@ni — Q) (3.106)

n—1
Quando a simulagdo em regime estacionario foi completamente convergida, a
taxa de transferéncia de calor é obtida diretamente com o valor da tltima iteragao,
ou seja, Q, = Q,,, and dg = 0.
O valor médio para o ntimero de Nusselt foi definido utilizando a temperatura
média logarftmica:

— Q.d
Nud: Q

(3.107)

onde A é a area de troca térmica do arranjo de aletas.

Destaca-se que este procedimento foi validado por meio de comparacoes com
simulagoes transientes e com resultados experimentais de CHYU et al. [23] e por
MITRE et al. [45].

Entretanto, neste trabalho, como foi definido o valor de ()5 na condicao de con-
torno (ver segoes e , a incognita da simulacao de fluidodinamica passa
a ser a temperatura da base. Portanto, a metodologia de MITRE et al. [45] foi

avaliada utilizando T}, como varidvel nas Equacoes (3.105) e (3.106). As equacbes

adotadas no presente trabalho foram, portanto:

Tb — Zzzl b,
n

\/ZZ 1nTZ” Ti) (3.109)

-1

(3.108)
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Capitulo 4
Procedimento numeérico

Este capitulo descreve o procedimento numérico utilizado para a solucao do pro-
blema de transferéncia de calor em aletas elipticas sob conveccao forcada e mista.
Apresenta-se os detalhes de implementacdao do modelo mateméatico nos softwares

utilizados.

4.1 Geometrias

Para avaliacao do experimento via fluidodinamica computacional, é necessario gerar
a representacdo computacional da geometria tridimensional (CAD) em 3D da geo-
metria, para posterior discretizacao da mesma em volumes na etapa de geracao da
malha computacional. Para a geracao da geometria, foi utilizado o software ANSYS
DesignModeler®) na versao 15.0.

Para as analises dos experimentos de YANG et al. |2] ¢ DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3], foram desenhadas as geometrias para um dominio fluido, re-
presentando o interior do tinel de vento, e um dominio sé6lido, representando o
dissipador de calor aletado em questao. Assim, foi possivel avaliar a transferéncia
de calor conjugada.

Representando o experimento de YANG et al. [2], a Figura [4.1]ilustra o dominio
solido gerado para o dissipador usando um arranjo alinhado de 25 pinos. A Figura[4.2
ilustra dominio fluido representando o tunel de vento, com as especificacoes das
principais cotas geométricas do mesmo.

De acordo com o experimento de YANG et al. [2] o tunel de vento foi posicio-
nado na horizontal, de forma que a agao do campo gravitacional seja na direcao do
comprimento do pino, ou seja, perpendicular & direcao do escoamento.

J4& para representacao numeérica do experimento de DESHMUKH e WARKHED-
KAR [3], por se tratar de uma convec¢do mista assistida, o sentido da for¢a da
gravidade é contréario a direcao do escoamento. A Figura ilustra uma imagem

da geometria desenvolvida para as analises, representando o experimento numérico.
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Figura 4.1: Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Dissipador de
calor com arranjo de 25 pinos.

Figura 4.2: Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Geometria de-
senvolvida para o tinel de vento e principais cotas geométricas.
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Figura 4.3: Convecgao mista sobre arranjos de aletas piniformes: Geometria desen-
volvida para representagao da aleta de pinos no interior do tinel de vento e principais
cotas geometricas.

Destaca-se que foi reproduzida a exata geometria do tunel de vento ou seja, 2 me-
tros de comprimento, 180 mm de largura e profundidade ajustavel. A geometria da
aleta de pinos foi gerada considerando pinos elipticos de 12 mm por 8 mm (maior e
menor eixo), montados numa base com dimensoes de 164 por 164 mm e 12 mm de

espessura.

4.2 Malha Computacional

As malhas computacionais deste estudo foram geradas utilizando o software ANSY'S
Meshing@®), na versao 15.0, através da extrusao de uma malha bidimensional quadri-
latero dominante, em funcao da maior qualidade de seus elementos e da simplicidade
de alinha-los & direcao principal do escoamento. Alem disso, o fato de alinhéa-los a
direcao do escoamento leva a um nimero menor de elementos.

Para melhor solucao da transferéncia de calor nas paredes, através da solucao
das camadas limites térmica e fluidodinamica foram incluidas camadas de elementos
prismaticos nas paredes. A estratégia para geracao de malha na interface entre os
dois dominios (sélido e fluido) para calculo da transferéncia de calor conjugada foi
de geracdo de uma interface conforme.

Para este estudo, em fungao da geracao de dois dominios, um fluido e um sélido,
foi necesséario definir uma abordagem para a regiao de interface entre os mesmos.
As malhas geradas sao conformes na regiao de interface entre os dominios, isto é, a

malha na regido de interface é compartilhada, de forma a melhor calcular os fluxos
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Tabela 4.1: Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Tamanho de
malha computacional para a analise de independéncia de malha.
Ntumero de elementos por malha
Malha Dominio s6lido Dominio fluido Total de elementos

M1 201.254 1.675.250 1.876.504
M2 1.154.152 6.895.280 8.049.432
M3 2.006.636 11.672.760 13.679.396

de calor nesta regiao.

4.2.1 Convecgao forcada sobre arranjos de aletas piniformes

A Figura [4.4] apresenta as malhas computacionais geradas para os dois tamanhos
caracteristicos avaliados (M1 e M2). A Figura ilustra a malha computacional
gerada para o dominio s6lido. Nota-se claramente o refino de malha ao redor dos
pinos, em funcao da necessidade de solugao das camadas limites fluidodinamica e
térmica.

Uma andlise de convergéncia de malha foi realizada, com o objetivo de obter
um resultado que seja independente de um maior refino da mesma. A configuracao
geométrica escolhida para esta anélise foi a geometria de configuracao alinhada e com
49 pinos, em funcao desta ser a de maior valor de nimero de Reynolds calculado no
escoamento ao redor dos pinos. Trés diferentes malhas foram usadas nesta geometria,
cujos nameros de elementos sao apresentados na Tabela 4.1} Os resultados obtidos
para esta andlise estao descritos na secao [5.1}

Para a analise das quatro geometrias escolhidas do dissipador térmico, foi gerada
uma malha computacional para cada geometria com tamanhos de elementos com-
pativeis com os indicados como adequados no estudo de independéncia de malha
realizado. A Tabela apresenta o nimero de elementos das malha das quatro
geometrias estudadas.

Observa-se que o nimero de elementos da malha computacional do dominio
solido é sempre inferior & do dominio fluido. Isto se deve a maior necessidade de
refino da malha computacional para solucao das equacoes de conservacao de massa
e quantidade de movimento, em relagao ao dominio s6lido, onde é resolvida apenas
a equacao de conservacao de energia. Além disso, ha diferencas significativas no
volume fisico ocupado entre o fluido e o so6lido.

A Tabela |4.3| apresenta os critérios de qualidade de malha calculados no software
ANSYS DesignModeler®) [4]. Para as quatro geometrias avaliadas, foram avaliadas
a razao de aspecto e qualidade ortogonal das células.

A razao de aspecto é uma medida do estiramento de uma célula. Sao recomen-

dadas razoes de aspecto menores de 100, porém, quando se tem um escoamento
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Figura 4.4: Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Malha compu-
tacional no dominio fluido para (a) malha M1 e (b) malha M2.

Tabela 4.2: Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Tamanho das
malhas computacionais para as geometrias estudadas.
Nimero de elementos

Geometria Dominio s6lido Dominio fluido Total
Alinhado, 25 pinos 521.024 4.938.240 5.459.264
Alinhado, 49 pinos 1.154.152 6.895.280 8.049.432

Desencontrado,25 pinos 513.648 4.974.480 5.488.128
Desencontrado, 41 pinos 814.456 6.220.160 7.034.616
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Figura 4.5: Conveccao forgada sobre arranjos de aletas piniformes: Malha compu-
tacional gerada para o dominio sélido para o tamanho de malha M2.

Tabela 4.3: Convecgao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Critérios de
qualidade das malhas computacionais para as geometrias estudadas.

Geometria Qualidade ortogonal Razao de aspecto
Alinhado, 25 pinos 0,37 182
Alinhado, 49 pinos 0,32 182

Desencontrado,25 pinos 0,57 182
Desencontrado, 41 pinos 0,59 182

bastante anisotropico, caso do escoamento no ttinel de vento, maiores razoes de as-
pecto podem gerar resultados com acuracia com um menor nimero de elementos.
Destaca-se que os maiores valores de razao de aspecto se encontram nas posicoes de
entrada e saida do tinel de vento, onde o escoamento estd alinhado com o compri-
mento das células.

A qualidade ortogonal, que é uma medida da deformacao da célula, é calculada
usando os vetores que vao partir do centroide da célula até cada uma de suas faces, os
correspondentes vetores normais as faces da célula e os vetores que vao do centroide
da célula até o centroide das células adjacentes. Esta grandeza varia de 0 até 1,
sendo que células com qualidade ortogonal igual a 1 sao as de maior qualidade.

Conclui-se que as malhas geradas estiveram acima dos critérios de qualidade
necessarios para simulacao, uma vez que o valor minimo definido como boas préticas
de simulacao ¢ de 0,05 [4].

4.2.2 Conveccao mista em arranjos de aletas piniformes

Para este caso, devido a geometrias distintas, bem como diferentes regimes de esco-
amento em relagao ao estudo apresentado na secao [4.2.1], foi realizada também uma

analise de convergéncia de malha, com objetivo de verificar o tamanho caracteristico
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Tabela 4.4: Convecgao mista em arranjos de aletas piniformes: Tamanho de malha
computacional para a analise de independéncia de malha.
Nuamero de elementos
Regiao M1 M2 M3
Dominio sélido 347.388 477.916 958.950
Dominio fluido 1.030.800 2.742.280 5.144.460
Total de elementos 1.378.188 3.220.196 6.103.410

Tabela 4.5: Conveccao mista em arranjos de aletas piniformes: Critérios de quali-
dade das malhas computacionais.
Geometria Qualidade ortogonal Razao de aspecto

M1 0,59 44
M2 0,59 67
M3 0,10 134

dos elementos para que sejam obtidos resultados independentes de um maior refino
de malha. Para esta andlise, foi escolhida a configuracao geométrica definida como
caso base na configuracao alinhada com o = 0,70 e v = 8,16. Como a velocidade
que exige um maior refino de malha é a maior velocidade envolvida, neste caso foi
avaliado a independéncia de malha para velocidade de entrada de u., = 0,5 m/s. A
Tabela apresenta o tamanho de malha para os casos com malha M1, M2 e M3.

A Tabela[d.5|apresentam os critérios de qualidade de malha avaliados, mostrando
que as malhas estiveram acima do critério de qualidade de acordo as especificacoes
do software [4] (acima de 0,05 para qualidade ortogonal e abaixo de 100 para razao de
aspecto). Destaca-se que valores acima de 100 para razao de aspecto sao aceitaveis
quando se tem os volumes de controle alinhados ao escoamento, caso das regioes de
entrada e saida, onde encontram-se os elementos com maior valor deste critério para
a malha M3.

A Figura [4.6] apresenta a malha computacional gerada para a configuracao geo-
métrica definida como caso base (o = 0,70 e v = 8,16), comparando a malha M1
com a malha M2 para a regiao da aleta. Nota-se que a malha foi mais refinada na

regiao das paredes, para melhor solucao da camada limite.

4.3 Configuracoes do modelo

O modelo matemaético aplicado para este trabalho deve ser representativo dos feno-
menos fisicos envolvidos no escoamento ao redor dos pinos. O detalhamento do
modelo matemaético foi descrito no capitulo [3] e este foi definido utilizando o soft-
ware ANSYS Fluent®) na versao 15.0.

Conforme mencionado anteriormente (capitulo [3), utilizou-se a abordagem
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RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes equations), onde o termo do tensor de
Reynolds foi modelado adotando a hipotese de Boussinesq [59]. Para defini¢ao
do modelo de turbuléncia adequado para a simulacao nas condicoes de operacao
testadas neste trabalho, foram avaliadas as seguintes combinacoes de modelos de

turbuléncia e leis de parede:

e k — e padrao com tratamento melhorado de parede
e k — € realizavel com lei de parede padrao

e k — ¢ realizavel com lei de parede escalavel

k — € realizavel com tratamento melhorado de parede

SST (tratamento melhorado de parede ¢ utilizado).

Para as condigoes de contorno do dominio fluido, adotou-se as seguintes consi-

deracoes:

e Entrada de ar: Velocidade e temperatura prescrita. A temperatura de entrada
do ar a condicao do ambiente de 298,15 K. A velocidade foi um dos parametros
avaliados no trabalho: de 1 até 5 m/s para experimento de YANG et al. [2] e
de 0,1 até 0,5 m/s para experimento de DESHMUKH e WARKHEDKAR [3];

e Condicao de contorno de saida: pressao prescrita relativa de 0 Pa;
e Paredes do tiinel de vento: Condicao de nao deslizamento e adiabatica;

e Paredes da aleta: Condicao de nao deslizamento e continuidade de temperatura

e fluxo térmico;

Para o dominio sélido, foram adotadas as seguintes hipoteses:

e Base do dissipador de calor: Taxa de calor prescrita e constante: 25 W para
experimento de YANG et al. [2] e 94,5 W para experimento de DESHMUKH
e WARKHEDKAR |[3];

e Paredes da aleta no interior do tinel de vento: continuidade de temperatura

e fluxo térmico
e Demais paredes: adiabaticas

A Figura ilustra a geometria do sistema com ilustracao das posi¢oes onde
foram adotadas as condi¢oes de contorno de entrada (em vermelho), de saida (em

azul) e termo fonte de calor (em verde).
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Figura 4.7: Definicao das condicoes de contorno, para modelo numérico represen-
tando experimento de YANG et al. [2].

As analises foram realizadas em dupla precisao utilizando a hipotese de estado
estacionario com o método de solucao pseudo-transiente. Foi adotado o esquema de
reconstrucao dos gradientes Least Squares Cell Based. Os esquemas de discretizacao
espacial de segunda ordem foram utilizados, exceto para a equacgao da pressao, a
qual foi utilizado o esquema Body Force Weighted. Os esquemas de discretizacao
e de reconstrucao de gradientes adotados para este trabalho, estao descritos na
literatura e manual do software |4l [7T].

O pseudo passo de tempo adotado foi calculado automaticamente ao longo das
iteracoes, em funcao de uma escala de comprimento, L. e condi¢oes do escoa-

mento. A escala de comprimento é calculada por:
Lscale = min (Lvol7 Lext) (41>

onde os comprimentos de escala podem ser definidos como Ly = V'V € Ly =
max (L, Ly, L,). Nestas equagdes, V ¢ o volume do dominio e L,, L, e L, sdo as
extensoes nas direcoes x, y e z respectivamente. Com o valor de L., calcula-se o

passo de tempo por:

At = min (At,, At,, Aty, At,) (4.2)
onde At,, At,, At,, At, sdo dados pelas Equacoes (4.3)), (4.4), (4.5) e (4.6).
0 3L5Ca e
At, = O seal (4.3)

max (ch’ Udomain)
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Lscale
At, = —— 4.5
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At = = (4.6)

A velocidade Uy € o valor maximo entre as condicoes de contorno do dominio,

Uigomain € a média da velocidade entre as células do dominio e Uap € calculado por:

Pcmaa:_Pcmin
UAP:\/ & 5 v (4.7)

Devido a diferentes tempos caracteristicos para a solugao da equagao de energia
no solido, o dominio sélido teve um pseudo passo de tempo distinto do fluidodina-
mico, o qual foi calculado em funcao das propriedades fisicas e do volume do sélido.

Este esta descrito pela Equagao (4.8)).

2
Lscale,solid Cp)\
P
onde o comprimento caracteristico do sélido é calculado pela raiz cubica do volume

do sélido.

Para analise do passo de tempo utilizado, tomando como exemplo o caso sob

At, = (4.8)

conveccao mista com menor velocidade e maior efeito da convecgao natural, isto é,
Us = 0,1 m/s, o passo de tempo calculado automaticamente foi de 0,1 segundos.
Como o tunel de vento tem 2 m de comprimento, o tempo de residéncia do fluido
neste é de 20 segundos, ou seja, o passo de tempo obtido para a simulagao foi de 0,5
% do tempo de residéncia. Este valor estd de acordo com o procedimento utilizado
por MITRE et al. [45], que utilizou o pseudo passo de tempo de 1 % do tempo de
residéncia, o qual é de 20 segundos. Para o sélido, o passo de tempo calculado foi
de 100 segundos, devido aos diferentes tempos caracteristicos.

As simulacoes foram rodadas com pelo menos 1000 iteracoes cada, o que tota-
liza pelo menos 5 tempos de residéncia. A convergéncia das simulagoes foi assu-
mida quando os residuos maximos para as equacgoes de continuidade, conservacao
de quantidade de movimento e turbuléncia eram inferiores a 10~°. Para a equacao
de conservacao de energia, o critério de convergéncia adotado foi de residuo maximo
de 1075, Além disto, como boas praticas de simulaciao de fluidodinamica computa-
cional, foram monitoradas as principais variaveis de interesse (T, e T},) para avaliar

se estes parametros estariam constantes ao atingir o critério de convergéncia esta-
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belecido. Em alguns casos, foi necessario reduzir o critério de convergéncia para
1076,

Para as simulacoes sob o regime de conveccao forcada, todas as anélises reali-
zadas atingiram o estado estacionario, enquanto que, em funcao das caracteristicas
fluidodindmicas intrinsecamente transientes para um regime de conveccao mista,
nem todas as simulacoes neste regime foram convergidas até o critério de convergén-
cia estabelecido. Atribui-se este comportamento transiente a pluma formada apos a
aleta, devido as baixas velocidades envolvidas e os elevados gradientes de tempera-
tura. Portanto, a metodologia desenvolvida por MITRE et al. [45] foi aplicada para
avaliar o coeficiente convectivo de transferéncia de calor em escoamentos periodicos,
de forma a reduzir o custo computacional. Entretanto, como os valores medidos
para temperatura da base e de saida, os quais sao os parametros utilizados para o
calculo do coeficiente convectivo e nimero de Nusselt pelo procedimento numérico
nao oscilaram com o processo iterativo (constante ao longo das iteragoes), o valor
da iteracao final foi utilizado. A secao apresenta a validacao desta abordagem.

4.4 Procedimento numérico para calculo da trans-

feréncia de calor

Devido a diferentes equacoes para o modelo teérico entre os dois experimentos simu-
lados numericamente, cada experimento numérico teve um procedimento numérico
diferente para céalculo do coeficiente convectivo de transferéncia de calor. A técnica
utilizada para cada um dos estudos foi descrita na secao [3.1

No caso sob conveccao forcada, para a analise dos resultados e calculo do coefici-
ente convectivo de transferéncia de calor de maneira indireta, através dos resultados
de CFD, fez-se também uso da Equagéo (3.1), a qual depende da temperatura média
logaritmica do ar na secao de teste, O, descrita pela Equacao . Ja no estudo
sob conveccao mista, foi utilizada a Equacao . Porém, apesar de equacoes
distintas, em ambos os casos sao necessarios obter nos resultados de simulacao os
valores de Qq, T;, T,, T}, e np.

O calor, @), por ser fornecido via condicao de contorno na base do dissipador
de calor, é conhecido. O valor de 25 W foi adotado para o estudo sob convecc¢ao
forcada e de 94,5 W para o estudo sob conveccao mista. Da mesma maneira, o
valor da temperatura T; como 25 °C. O valor de T, foi calculado, no software de
pos processamento CFD-Post@®), como a média na area de saida do tinel de vento
ponderada pela vazao maéssica, isto é, a temperatura média de mistura na saida do
dominio.

A temperatura da base da aleta, Ty, foi calculada como uma média na &rea
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inferior da aleta. Destaca-se que a area calculada é exatamente a mesma area onde
foi imposta a condicao de contorno de fluxo de calor constante.

A eficiéncia da superficie aletada foi calculada pela Equacao através de um
processo iterativo, uma vez que esta depende do coeficiente convectivo de transfe-
réncia de calor através das Equacoes e (3.6).

Para estas analises, as propriedades fisicas do ar foram calculados na temperatura

média entre entrada e saida, 7.

4.5 Solucao computacional

As simulacoes foram realizadas em processamento paralelo usando 24 processadores
Intel®) Xeon® X5670 de 2.93 GHz. O custo computacional por simulacdo foi
de aproximadamente 1 dia para o tamanho de malha intermediario no estudo sob
conveccao forcada. No estudo sob conveccao mista, o custo computacional por
simulacao foi de aproximademente 1 dia para o tamanho de malha intermediario,
ou 6 horas para simulacoes com malha com tamanhos caracteristicos da malha mais

grosseira, apresentadas na Tabela [1.4]
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Capitulo 5
Resultados e discussoes

Este capitulo apresenta os resultados obtidos para o estudo numérico de transferéncia
de calor em arranjos de aletas piniformes para validacao da modelagem proposta. As

secoes [b.1]e descrevem o estudo sob conveccao forcada e mista, respectivamente.

5.1 Conveccao forcada sobre arranjos de aletas pi-

niformes

Esta secao apresenta os resultados obtidos para o estudo de validacao da modela-
gem matemaética aplicada para o estudo de transferéncia de calor em aleta de pinos
a partir dos resultados experimentais de YANG et al. [2]. Para este trabalho foram
definidos 16 casos, considerando a combinacao de quatro geometrias (duas densi-
dades de pinos e combinagao de arranjos de pinos alinhados ou desencontrados) e
quatro diferentes condigdes de velocidade de entrada (1, 2, 3 e 5 m/s). A Tabela
descreve os 16 casos estudados.

Para validar o modelo matemético através da comparacao com os resultados
experimentais ¢ importante realizar uma analise de independéncia de malha com-
putacional, bem como a avaliacao de diferentes modelos de turbuléncia. Portanto,

de forma a melhor organizar este trabalho, esta secao esta dividida em:

e Analise de independéncia de malha computacional
e Analise de modelagem de turbuléncia e leis de parede

e Analise das configuracoes geométricas de aleta de pinos

Para a anélise de independéncia de malha computacional, foi escolhido o caso de
maior nimero de Reynolds maximo na aleta (Regmaz), OU seja, 0 caso com maior
velocidade, na configuragio alinhada com 49 pinos (Caso 8 da Tabela [5.1)).
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Tabela 5.1: Convecgao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Definicao dos
casos simulados.

Caso Arranjo Numero de pinos ue [m/s] Regmar Retun
Caso 1 Alinhado 25 1,0 208,3 17844
Caso 2 Alinhado 25 2,0 416,7  3568,8
Caso 3 Alinhado 25 3.0 625,0 53532
Caso 4 Alinhado 25 5,0 1041,7  8922,1
Caso 5 Alinhado 49 1,0 252,6 17844
Caso 6 Alinhado 49 2,0 505,3  3568,8
Caso 7 Alinhado 49 3,0 757,9  5353,2
Caso 8 Alinhado 49 5,0 1263,2 8922,1
Caso 9 Desencontrado 25 1,0 192,9 17844
Caso 10 Desencontrado 25 2,0 385,8  3568,8
Caso 11 Desencontrado 25 3,0 578, 7  5353,2
Caso 12 Desencontrado 25 5,0 964,6  8922,1
Caso 13 Desencontrado 41 1,0 208,3 17844
Caso 14 Desencontrado 41 2,0 416,7  3568,8
Caso 15 Desencontrado 41 3,0 625,0 5353,2
Caso 16 Desencontrado 41 5,0 1041,7 8922,1

J& para a andlise da modelagem de turbuléncia foi escolhido um caso com velo-
cidade intermediaria (3 m/s) na configuracdo alinhada e de 25 pinos. Importante
ressaltar que todos os casos com velocidade acima de 2 m/s possuem um nimero
de Reynolds caracterizando regime de escoamento turbulento, quando calcula-se o
valor deste no interior do tinel de vento (Rey,,). Entretanto, para os casos com
velocidade de entrada de 1,0 m/s o valor de Reynolds é baixo e dentro da faixa de
escoamento laminar. Portanto, também foi escolhido o Caso 1 da Tabela isto &,
arranjo alinhado, com 25 pinos e 1 m/s, para analise de modelagem de turbuléncia,

de forma a avaliar o caso também no regime laminar/transigao.

5.1.1 Analise de independéncia de malha computacional

De acordo com as boas praticas de um trabalho de fluidodinamica computacional
[71], a malha computacional deve ser gerada de acordo com que os resultados obtidos
pela simulagao sejam independentes desta. Por isto, uma das etapas deste estudo
foi a realizacao de uma analise de independéncia de tamanho de malha.

Para esta anéalise, foi escolhido o caso com maior valor de nimero de Reynolds
maximo calculado no pino, ou seja, com geometria na configuracao alinhada com 49
pinos e velocidade de 5 m/s (maior valor de Regmq.). Este caso foi escolhido pois é
0 caso que exigiria maior refino da malha computacional, em funcao da necessidade
de mais elementos para solucao das equagoes de transporte envolvidas, bem como

a solucao da camada limite. Para este caso foi utilizado a modelagem de turbu-
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Figura 5.1: Convecgao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Anélise de inde-
pendéncia de malha para o caso base.

léncia SST, em funcao desta ser a que gerou resultados mais condizentes para as
configuragoes operacionais testadas. Essa analise serd apresentada na secao [5.1.2

Conforme descrito, foram geradas trés malhas computacionais com o objetivo de
avaliar o tamanho de malha necessario para solucao das equacgoes de conservacao de
massa, momentum, energia e turbuléncia.

A Figura [5.1| a Tabela apresentam os resultados obtidos para o coeficiente
convectivo de transferéncia de calor, calculado a partir da Equacao , e os resul-
tados experimentais obtidos com a faixa de erro reportada de 7,2 %. A Tabela
apresenta também o valor obtido para a temperatura da base para as simulacoes.

Através da analise dos resultados obtidos, nota-se que ja com a malha M1 se
obtém resultados proximos do resultado experimental. Entretanto, com um refino
da malha para a malha M2, obteve-se uma ligeira mudanga no resultado calculado
para a temperatura da base (aproximadamente 2 ° C). Isto significa que o resultado
apresentou uma sensibilidade ao refino de malha, em relacao & malha M1.

Entretanto, comparando o resultado da temperaturas da base e do calculo do
coeficiente convectivo de transferéncia de calor, observa-se que nao houveram alte-
racoes significativas dos resultados entre a malha M2 e a com malha M3. Portanto,
observa-se que, para o caso avaliado, a partir do tamanho de malha caracteristico
da malha M2 nao houve diferencas significativas nos resultados ap6s um refino de
malha computacional. Observou-se, que o resultado obtido esteve proximo do re-
sultado reportado para o experimento, com erro do coeficiente convectivo de 7,7 %,
em relacdo ao erro experimental de 7,2 %.

A Tabela mostra os valores médios e maximos de y* nas paredes do domi-
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Tabela 5.2: Conveccgao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Resultados para

analise de independéncia de malha para o caso base.
Numero de elementos T;, [° C|] h [W/m*K]

M1 1.876.504 52,22 116,27

M2 8.049.432 54,12 107,18

M3 13.679.396 54,42 105,87
Experimental 116,2 + 8,4

Tabela 5.3: Convecgao forgada sobre arranjos de aletas piniformes: y* nas paredes
do dominio para o caso base. Convec¢ao mista em arranjos de aletas piniformes: y*
para as malhas computacionais.

Dissipador térmico Ttnel de vento

yT médio y*t maximo yT médio yT maximo
M1 1,47 5,68 1,46 5,80
M2 0,23 1,68 0,40 1,46
M3 0,19 1,28 0,32 1,37

nio. Como foi utilizado o modelo SST, concluiu-se que apenas as malhas M2 e M3
atenderam o critério da lei de parede para solugao da camada limite na regiao da
subcamada viscosa que é y* na faixa de um.

A partir desta anélise, pode-se concluir que, apesar da malha M1 gerar resultados
dentro da faixa de erro experimental, a malha computacional que gerou resultados
independentes foi a com tamanhos caracteristicos adotados para a malha M2 e,
portanto, adotou-se estes tamanhos caracteristicos para as demais geometrias, de

forma a avaliar todas as configuragoes geométricas.

5.1.2 Andlise de modelagem de turbuléncia e leis de parede

Conforme descrito anteriormente, para a avaliagao da modelagem de turbuléncia
para este trabalho, foi adotado um caso com condicoes intermediarias de velocidade
(3 m/s) na configuragao alinhada e com 25 pinos. Foi escolhido este caso em fungao
de ser uma condicao de velocidades intermediarias e mais representativo em relacao
a todas as configuracoes operacionais.

Devido a necessidade de realizar muitas simulacoes nesta configuragao para teste
de diferentes modelos de turbuléncia, foi realizada a anélise de independéncia de
malha deste caso. A Tabela [5.4] apresenta os resultados obtidos utilizando o modelo
de turbuléncia SST. Verifica-se que, para esta velocidade de entrada, a malha M1
j& apresenta resultados independentes de um refino de malha e, desta maneira,
utilizou-se a malha M1 para as simulagoes em diferentes modelagens e turbuléncia.
Os valores de y™ serdo mostrados e discutidos nesta secéo.

A Figura[5.2| e a Tabela [5.5] apresentam os resultados obtidos para o coeficiente
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Tabela 5.4: Conveccao forcada sobre arranjos de aletas piniformes: Analise de in-
dependéncia de malha para arranjo de aletas alinhadas e 25 pinos para u.,, = 3
m/s.

Numero de elementos T, [C] h [-5-]
M1 1.876.504 92,72 70,34
M2 8.049.432 91,95 71,22
M3 13.679.396 91,86 71,35
Experimental 77,61 £ 5,6
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Figura 5.2: Analise do modelo de turbuléncia e lei de parede: coeficiente convectivo
de transferéncia de calor.

convectivo de transferéncia de calor para os casos avaliados. Verifica-se que os
resultados mais proximos do experimental foram os casos em que foi utilizado o
tratamento melhorado de parede (modelos SST por padrao, k — € realizavel e k — ¢
padrao). Observou-se também que nao houve diferencas significativas no calculo do
coeficiente convectivo de transferéncia de calor nos resultados obtidos entre os casos
com modelo k — € padrao ou k — € realizavel.

Entretanto, quando é de interesse avaliar modelagem de turbuléncia e, principal-

mente, a lei de parede, é fundamental a analise dos resultados observando também

Tabela 5.5: Andlise da modelagem de turbuléncia utilizada para o caso com veloci-
dade de 3 m/s e geometria alinhada com 25 pinos.

T, Cl b [ar]

m2K
SST 92,72 70,34
k — e realizavel/ lei de parede padrao 77,54 94,08

k — e realizavel / lei de parede escalavel 118,45 49,26

k — e realizavel / lei de parede EWT 82,29 85,01

k — e padrao / lei de parede EWT 81,82 85,91
Experimental 77,6 £ 5,6
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na etapa de pos-processamento o valor de y™ nas paredes. Sabe-se que este nimero
adimensional representa uma relacao entre a distancia da parede do primeiro ele-
mento e a velocidade de fric¢ao [66] e, dependendo da abordagem de lei de parede
utilizada, deve atender a diferentes critérios. Entre os critérios existentes, quando
utilizada o tratamento melhorado de parede (EWT), deve-se ter um primeiro ele-
mento & uma distancia que gere um valor de y™ na ordem de 1 de forma a ter-se
a solucao da camada limite para a regiao de baixo Reynolds. Para a lei de parede
padrao, deve-se ter um valor de y* acima de 30, para que seja adotada a lei loga-
ritmica. A descricao detalhada das diferentes leis de parede e recomendacoes destas
estd mais bem descrita na secao

A Figura apresenta os resultados obtidos para a varidvel y nas paredes
da aleta, e a Tabela [5.6| apresenta os valores médios e maximos para as paredes do
dominio. Nota-se que para o caso utilizando o modelo SST, o modelo k — e realizével
com EWT, o modelo k — € realizavel com lei de parede padrao, obteve-se valores de
y™ na faixa de 1. Isto significa que para os casos com lei de parede EWT o critério
de y* para aplicacao da lei de parede estd sendo respeitado. Entretanto, para o caso
com lei de parede padrao, o valor de y™ ¢ também na ordem da unidade e, portanto,
o critério para esta lei de parede nao é respeitado. Por esta razao esta lei de parede
nao deve ser utilizado para esta analise.

Para o caso com lei e parede escalavel, em funcao das caracteristicas desta lei
de parede forcar o valor de y* para um valor limite minimo para que seja utilizada
a lei de parede pré-estabelecida (que neste caso é a lei padrao), o valor de y* é na
ordem de 7. Este valor de y™ nao atende os critérios da lei de parede, o que pode ser
explicado devido as caracteristicas do escoamento ao redor dos pinos ter um valor
de Reynolds muito baixo e & pequena distancia entre dois pinos transversais. O fato
de ter-se baixos valores de Reynolds no dominio, faz com que a malha tenha que ser
grosseira para atender o critério estabelecido para o y™ > 30. Além disto, devido a
curta distancia entre dois pinos transversais, um volume de controle ainda na camada
limite estaria sob efeito de dois diferentes pinos, o que torna a lei de parede inviavel.
Sendo assim, a lei de parede escalavel torna-se nao adequada para representacao do
sistema de aleta de pinos nestas condicdes operacionais. A Figura [5.4] apresenta o
campo de temperatura nas paredes da aleta para os modelos testados.

Nota-se, pela Figura que os perfis de temperatura na parede da aleta sao
semelhantes, exceto para o caso com lei de parede escalavel. Entretanto, de acordo
com a Tabela 5.5 a temperatura média da base da aleta do caso utilizando o modelo
SST foi de 92,7 ° C, enquanto que a temperatura da base para o caso utilizando o
modelo k — € realizdvel com lei de parede EWT foi de 82,3 ° C.

Na Figura [5.5| apresenta-se o campo de temperatura no corte transversal aos

pinos da aleta, para os casos utilizando o modelo SST e o modelo k£ — € realizével
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Figura 5.3: Analise do modelo de turbuléncia e lei de parede: y* nas paredes da
aleta.

Tabela 5.6: Analise da modelagem de turbuléncia utilizada para o caso com veloci-
dade de 3 m/s e geometria alinhada com 25 pinos: y™ nas paredes do dominio.

Dissipador térmico Tinel de vento

yT médio y' maximo gyt médio yT maximo
SST 0,89 3,22 0,90 3,53
k — e realizavel / lei de parede padrao 1,09 3,00 1,20 3,70
k — € realizavel / lei de parede escalavel 7,55 13,82 12,57 20,21
k — e realizavel / lei de parede EWT 1,05 3,28 0,98 3,57
k — e padrao / lei de parede EWT 1,06 3,28 0,98 3,57
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Figura 5.4: Analise do modelo de turbuléncia e lei de parede: temperatura nas
paredes da aleta.

com lei de parede EW'T. Foram apresentados os perfis apenas destes dois casos em
funcao de utilizarem a funcao de parede EW'T, cujos casos atenderam ao critério de
yT. Através da analise da Figura é possivel observar o perfil de temperatura
no dominio fluido em um corte transversal aos pinos em 10 mm acima da base da
aleta, no qual notam-se diferencas significativas entre os casos estudados. Verifica-
se que o perfil de temperatura para o caso utilizando o modelo SST apresentou um
comportamento menos difusivo em relacao ao perfil de temperatura utilizando o
modelo k — € realizavel. Isto ocorre devido as caracteristicas dissipativas do modelo
de duas equacoes k — ¢, em relagao ao modelo baseado no transporte de k e w.

A Figura [5.6] ilustra o perfil para energia cinética turbulenta, mostrando que,
para o caso com modelo k — € realizavel a energia cinética turbulenta é muito mais
elevada na regiao dos pinos e, por isto, gerou-se maior mistura do ar nesta regiao.

Apesar do modelo SST resolver as mesmas equacoes do modelo k — € no seio do
fluido, os resultados obtidos sao diferentes, uma vez que, para a regiao dos pinos, 0s
caminhos formados para passagem do fluido sao pequenos, gerando maiores efeitos
da camada limite exatamente nesta regiao.

Destaca-se que o modelo & — ¢ com lei de parede EWT e o modelo SST nao
resolvem as mesmas equacoes para a regiao da subcamada viscosa, quando utilizam

o tratamento melhorado de parede (EWT). Na regido do seio do fluido, ambos
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Figura 5.5: Anélise do modelo de turbuléncia e lei de parede: perfil de temperatura
no plano central.

resolvem as equacoes de transporte de k e € similares. Porém, como foi discutido no
capitulo [3, o modelo k — € com tratamento melhorado de parede faz uso do modelo
de duas camadas [67, 68] quando o valor de Reynolds turbulento, Re,, é menor que
200. Neste modelo, a equagao de € é calculada algebricamente (Equagao (3.84))), e
nao por uma equacao de transporte, como faz o modelo k¥ — w SST. A Figura
ilustra o perfil de Reynolds turbulento no plano central, para a simulacao utilizando
o modelo k — € realizdvel com EWT.

A Figura [5.§] ilustra o perfil de velocidade no mesmo corte transversal 10 mm
acima da base da aleta. Analisando a Figurab.5/e a Figura|5.8] observa-se que o caso
utilizando o modelo k — € apresenta-se muito mais difusivo, tanto para a quantidade
de movimento, quanto para energia, em relagao ao caso utilizando a modelagem
SST.

Através da Figura , a qual mostra contornos de Re, para a simulacao com
modelo k£ — € realizavel, verifica-se que uma grande regiao no arranjo de aletas esta
sob Re, < 200, destacando a regiao onde o valor de € é calculado algebricamente,
inclusive em regioes mais afastadas da camada limite, como nos vortices atras dos
pinos.

Portanto, de acordo com essas observacoes, foi definido que o modelo SST tem
melhor solugao do fenomeno envolvido na transferéncia de calor na aleta para baixos
valores de Reynolds, por resolver a equacgao de transporte de w em todo o dominio
do arranjo de aletas. Este modelo, foi, portanto aplicado para todas as configuracoes
geométricas e operacionais testadas. Além disso, os erros obtidos para as simulacgoes
com o modelo k—e com EWT para o coeficiente convectivo de transferéncia de calor
sao maiores que os erros obtidos usando o modelo £ — w SST em todas as outras
simulagoes realizadas, conforme mostra a Tabela [5.8, Estes erros tem ordem de

grandeza igual ou inferior & incerteza experimental, exceto para as simulagoes de
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Figura 5.6: Analise do modelo de turbuléncia e lei de parede: perfil de energia
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Figura 5.7: Perfil de Re, no plano central para modelo k — € realizavel com EWT.
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Figura 5.8: Analise do modelo de turbuléncia e lei de parede: perfil de velocidade
no plano central.

Tabela 5.7: Coeficiente convectivo de transferéncia de calor para caso laminar e
modelo SST para caso com arranjo alinhado, 25 pinos e u,, = 1 m/s.
T,(C] b %]
SST/ewt 150,13 39,54
Laminar 149,74 39,68
Experimental 28,8 £ 2,0

menor velocidade, o que sera discutido em seguida.

Devido ao fato de que, para os casos com velocidade de entrada de 1 m/s o
ntimero de Reynolds calculado com base no diametro hidraulico do tunel de vento
ser na ordem de 1800, ou seja, na faixa de regime laminar, avaliou-se um caso
sem modelagem de turbuléncia para obter uma solu¢ao do escoamento em regime
laminar. O objetivo desta simulacao foi comparar este resultado com o obtido
utilizando modelo SST. Para esta avaliagao também foi utilizada a geometria da
aleta com configuracao alinhada e com 25 pinos. O modelo k — € realizavel com lei
de parede EWT nao foi avaliado para este caso, pois para a velocidade de 3 m/s ja
foi verificado que grande parte do dominio est4 sob Re, < 200.

A Tabela [5.7] apresenta os resultados obtidos para temperatura da base e o
coeficiente de transferéncia de calor medido indiretamente. Ja a Figura [5.9 e a
Figura [5.10] apresentam os perfis de temperatura e velocidade, respectivamente,
para o caso laminar e com modelo SST, mostrados num plano de corte na metade
da altura da aleta (em 10 mm acima da base).

Observa-se que o resultado obtido para o caso laminar foi muito semelhante em
relacao ao obtido com a modelagem SST. Esperava-se este resultado, uma vez que,
conforme discutido anteriormente, o modelo SST é baseado em k — w nas regides
de baixo Reynolds, e, nesta condi¢ao operacional, a regiao da aleta ¢ praticamente
toda uma regiao de baixo Reynolds.

Além disto, as principais diferencas encontradas nos perfis de temperatura e
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Figura 5.9: Comparacao entre modelo laminar e SST para caso com arranjo ali-
nhado, 25 pinos e u,, = 1 m/s: perfil de temperatura.

velocidade (Figuras e entre os modelos foi exatamente na regiao apos a
aleta, a qual se deve a aceleracao do ar pela restricao entre pinos. Essa aceleracao
promove um cisalhamento do fluido nesta regiao, a qual tem como consequéncia a
geracao de energia cinética turbulenta.

Devido a discrepancia dos resultados no célculo de h entre o experimento e os
modelos de CFD para os menores valores de Rey,,, o modelo SST de transicao foi
também avaliado para o caso com arranjo de aletas alinhados, 25 pinos e uy, = 1
m/s. A Figura apresenta os resultados obtidos na simulagao para contornos de
temperatura e velocidade. A temperatura da base obtida para o caso com modelo
SST de transicao foi de 150,27 °C, em comparacao com 150,15 °C com o modelo
SST.

Observou-se que o modelo SST de transicao gerou resultados idénticos ao modelo

SST, nao mostrando melhoras no resultado frente ao experimento.

Nimero de Prandtl turbulento

O nimero de Prandtl turbulento, Pr;, foi também avaliado, de forma a verificar a
sensibilidade do modelo a este parametro. Para este estudo, o caso com o arranjo
dos pinos alinhados e 25 pinos foi utilizado, para os valores de 1 e 5 m/s, utilizando
o modelo de turbuléncia SST.

Conforme discutido no capitulo [3] o valor assumido para Pr; foi de 0,85. En-

tretanto, o valor de 0,9 pode ser mais adequado para alguns casos, conforme sugere
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Figura 5.10: Comparacao entre modelo laminar e SST para caso com arranjo ali-
nhado, 25 pinos e u,, = 1 m/: perfil de velocidade.

ANSYS [4].

No caso com menor velocidade de entrada, com Pr; = 0,85 o valor da tempera-
tura da base obtido foi de 149,74 °C, enquanto que para Pr; = 0,90 a temperatura
da base foi de 150,4 °C, mostrando que nao houve diferencas significativas alte-
rando este parametro. Isto era esperado, devido & pouca turbuléncia presente no
escoamento para a menor velocidade avaliada.

Ja para o caso com com maior velocidade, a temperatura da base para Pr; = 0,9
foi de 74,48 °C, em comparacao com 74,31 °C com o valor de Pr; = 0,85. Esta
diferenca na temperatura da base, gera uma diferenca de 0,4 % no valor de h. Além
disto, nao foram observadas diferencas nos perfis de temperatura e velocidade entre
0s casos através da variacao deste parametro. Portanto, o valor de Pr; = 0,85 foi

adotado para todas as simulacoes.

5.1.3 Analise das configuragoes geométricas de aleta de pinos

A atual secao visa discutir os resultados obtidos para o coeficiente convectivo de
transferéncia de calor para as quatro configuracoes geométricas estudadas, isto é,
arranjo alinhado com 25 pinos, arranjo alinhado com 49 pinos, arranjo desencontrado
com 25 pinos e arranjo desencontrado com 49 pinos, sob diferentes condigoes de
velocidade de entrada de ar (de 1 até 5 m/s).

A malha com tamanhos caracteristicos da malha M2 foi adotada e o modelo de

turbuléncia SST foi utilizado.
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Figura 5.12: Coeficiente convectivo de transferéncia de calor para (a) arranjo ali-
nhado com 25 pinos e (b) arranjo alinhado com 49 pinos.

As Figura e ilustram o coeficiente convectivo de transferéncia de calor,
comparando os resultados experimentais com os resultados obtidos nas simulacoes
de CFD, para as quatro configuracoes geométricas testadas. De acordo com os
resultados obtidos, observou-se que os resultados obtidos pelas simulacoes de flui-
dodindmica computacional tiveram boa concordancia com os dados experimentais
para as quatro configuracoes geométricas testadas. Para as condigoes de operacao
na qual a velocidade de entrada é de 2 m/s a 5 m/s, onde o escoamento no interior
do ttnel de vento é turbulento, os resultados de simulacao concordam com os valores
experimentais na faixa de 10 %. Como a faixa de erro especificada por YANG et al.
[2] é de 7,2 %, pode-se afirmar que a predi¢ao é boa.

Entretanto, para todas as configuragbes geométricas, para us, = 1 m/s, os re-
sultados de CFD previram um maior coeficiente convectivo em relacao aos valores
experimentais de h.

A Tabela |5.8| apresenta todos os resultados obtidos para o coeficiente convectivo
de transferéncia de calor para a simulacao e obtido do experimento de YANG et al.
12].

Observou-se que, assim como reportado por YANG et al. [2], o melhor desem-
penho para a troca térmica da aleta ocorre para o arranjo desencontrado e que a
densidade de pinos é um importante parametro geométrico para a troca térmica.

A Figura [5.14] apresenta os resultados obtidos para ntimero de Nusselt para as
quatro diferentes configuragoes geométricas e em funcao de Regmqq. Verificou-se
que a configuracao geométrica que permitiu um melhor desempenho, isto é, um
maior coeficiente convectivo de transferéncia de calor, é a configuracao da aleta

com arranjo desencontrado. O caso arranjo desencontrado de 41 pinos teve maior
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Figura 5.13: Coeficiente convectivo de transferéncia de calor para (a) arranjo desen-
contrado com 25 pinos e (b) arranjo desencontrado com 41 pinos.

Tabela 5.8: Resultados obtidos para coeficiente convectivo de transferéncia de calor
e comparacao com resultados experimentais.

Caso  Arranjo Num. de u [m/s] h|W/mK| hep W/ mK] h
pinos desvio %
Caso 1 Alinhado 25 1,0 38,63 28,79 34,18
Caso 2 Alinhado 25 2,0 55,97 58,75 -4,73
Caso 3 Alinhado 25 3,0 71,22 77,61 -8,23
Caso 4 Alinhado 25 5,0 97,51 108,58 -10,19
Caso 5 Alinhado 49 1,0 42,59 29,15 46,10
Caso 6 Alinhado 49 2,0 58,32 55,5 5,10
Caso 7 Alinhado 49 3,0 74,77 79,8 -6,30
Caso 8 Alinhado 49 5,0 107,18 116,23 -7,79
Caso 9  Desenc. 25 1,0 49,52 42,93 15,35
Caso 10 Desenc. 25 2,0 70,26 73,5 -4,40
Caso 11 Desenc. 25 3,0 87,66 94,14 -6,88
Caso 12  Desenc. 25 5,0 115,85 123,14 -5,92
Caso 13  Desenc. 41 1,0 57,49 45,19 27,21
Caso 14 Desenc. 41 2,0 80,94 80,05 1,11
Caso 15 Desenc. 41 3,0 101,28 106,57 -4,96
Caso 16 Desenc. 41 5,0 134,42 138,95 -3,26
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Figura 5.14: Resultados obtidos para nimero de Nusselt para as quatro geometrias
avaliadas em fungao de Regmqz-

valor obtido para o nimero de Nusselt, seguido do arranjo desencontrado com 25
pinos, o que significa que o aumento do nimero de pinos permitiu um aumento
do coeficiente convectivo de transferéncia de calor, h. Da mesma maneira, para o
arranjo alinhado, a configuracao de aleta com maior densidade de pinos teve maior
valor de h em relagdo ao caso com maior fragao de vazios na mesma configuracao
alinhada.

A Figurals.15]ilustra os perfis de temperatura para os casos com arranjo alinhado
e desencontrado com menor densidade de pinos e a Figura [5.16] ilustra os perfis
de temperatura para os casos com arranjo alinhado e desencontrado com maior
densidade de pinos, ambas as figuras analisando casos com u., = 3 m/s.

Observou-se que o aumento de pinos além de aumentar o A por uma maior
velocidade (maiores valores de Regmqs), nos casos com menor densidade de pinos
pode-se observar um fluxo de ar frio passando entre os pinos com pouco contato com
o fluido mais aquecido ao redor do sélido.

Fazendo uma analise comparativa entre os arranjos alinhado e desencontrado,
nas Figuras e verificou-se que h& uma melhor mistura de fluido para a
configuracao desencontrada. Esta melhor mistura do ar no arranjo de aletas acarreta
em menores temperaturas para o ar, o que aumenta a transferéncia de calor do
solido para o fluido. Para os casos com arranjo alinhado, em funcao de que a zona
de mistura é menor, parte do ar frio passa pelo arranjo entre os pinos com pouco
contato com o soélido.

O padrao de escoamento também é responsavel pelo melhor desempenho dos

casos com arranjo desencontrado, uma vez que para os casos com configuracao de
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Figura 5.15: Perfil de temperatura para caso com arranjo (a) alinhado e 25 pinos e
(b) desencontrado e 25 pinos, para velocidade de 3 m/s.
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Figura 5.16: Perfil de temperatura para caso com arranjo (a) alinhado e 49 pinos e
(b) desencontrado e 41 pinos, para velocidade de 3 m/s .
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Figura 5.17: Perfil de velocidade para caso com arranjo (a) alinhado e 25 pinos e
(b) desencontrado e 25 pinos, para velocidade de 3 m/s .

pinos alinhada, o escoamento gerou grandes zonas de baixa velocidade atras dos
pinos. As Figuras e apresentam os perfis de velocidade para os casos
com velocidade igual a 3 m/s para os casos com menor densidade de pinos e maior
densidade de pinos, respectivamente.

Este padrao de escoamento pode ser melhor visualizado através das analises de
linhas de corrente na Figura [5.19] Devido a formacao de vortices atras dos pinos,
pode-se atribuir os perfis de temperatura observados nas Figuras e [5.16] onde
as temperaturas sao maiores ao redor dos pinos e atras destes, enquanto que o ar
que escoa entre os pinos tem valores de temperatura mais baixos.

Comparando as linhas de corrente para a velocidade de 3 m/s nos arranjos ali-
nhado e desencontrado com menor concentragao de pinos, ilustradas na Figura[5.19
verifica-se que, para o caso alinhado os vortices formados atras dos pinos ocupam
toda a regiao formada atras destes, enquanto que as aletas com arranjo desencon-
trado geram vortices de menor comprimento, o qual permite um fluxo de ar atras
destes e consequentemente maior mistura do fluido.

Verificou-se que no arranjo desencontrado, foram observados deflexoes do escoa-
mento, o qual é ocasionado pelo efeito Coanda, definido como a tendéncia do fluido
a seguir a trajetoria da superficie, o qual modifica a estrutura dos vortices atras dos
pinos e leva a uma transferéncia de calor mais efetiva.

Tomando como referéncia a configuracao geométrica da aleta com 25 pinos, a
Figura [5.20| apresenta as linhas de corrente para o caso com velocidade de entrada
de 1 m/s. A Figura mostra 0 mesmo para o caso com velocidade de 5 m/s,
com as quais pode-se observar que nao houve alteragao do padrao do escoamento
com o aumento da velocidade para ambos os arranjos. Por esta razao e pelas outras
observacoes descritas acima a transferéncia e calor sempre é superior para o arranjo
desencontrado para todas as velocidades de entrada de ar.

As Figuras[5.22)e apresentam um comparativo do perfil de temperatura para
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Figura 5.18: Perfil de velocidade para caso com arranjo (a) alinhado e 49 pinos e
(b) desencontrado e 41 pinos, para velocidade de 3 m/s .
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Figura 5.19: Linhas de corrente para caso com 25 pinos e (a) alinhado e (b) arranjo
desencontrado, para velocidade de 3 m/s.

Velocity

Figura 5.20: Linhas de corrente para caso com 25 pinos e (a) alinhado e (b) arranjo
desencontrado, para velocidade de 1 m/s.
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Figura 5.21: Linhas de corrente para caso com 25 pinos e (a) alinhado e (b) arranjo
desencontrado, para velocidade de 5 m/s.
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(a) (b)

Figura 5.22: Perfil de temperatura para caso com arranjo (a) alinhado e 25 pinos e
(b) desencontrado e 25 pinos, para velocidade de 1 m/s.

os casos com 25 pinos, para ambos os arranjos, e velocidade de 1 e 5 m/s respectiva-
mente. Nota-se que, devido a padroes de escoamento similares e independentemente
da velocidade de entrada, os perfis de temperatura sao também similares embora
com faixas de temperaturas diferentes.

A Tabela apresenta a relacao g@—’;‘é para cada um dos casos, mostrando que,
apesar da baixa velocidade no experimento, a transferéncia de calor mais relevante
para este experimento se d& por conveccao forcada.

A eficiéncia dos arranjos de aleta foram também avaliados, através do seu valor
obtido e da anéalise dos perfis térmicos no equipamento. A Figura [5.24] ilustra os
perfis de temperatura no dissipador de calor para o arranjo alinhado com 25 pinos
nas velocidades de entrada de 1 e 5 m/s. Ja a Figura ilustra o mesmo para o
arranjo alinhado com 49 pinos. Destaca-se que os pinos mais proximos da entrada de
ar no tunel de vento possuem menores temperaturas devido as menores temperaturas

do escoamento envolvidas. Entretanto, verificou-se que os gradientes de temperatura

no dissipador térmico foram tais que geraram valores de eficiéncia superficial acima
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Figura 5.23: Perfil de temperatura para caso com arranjo (a) alinhado e 49 pinos e
(b) desencontrado e 41 pinos, para velocidade de 5 m/s .

Tabela 5.9: Transferéncia de calor sob conveccdo forcada: Relacdo entre Gry/Res”
para as simulacoes realizadas.
Caso  Arranjo Num. de u. [m/s] Gry/Res’

Caso 1 Alinhado 25 1,0 7,90 -1073
Caso 2 Alinhado 25 2,0 1,49-1073
Caso 3 Alinhado 25 3,0 5,43 -10~*
Caso 4 Alinhado %5 50  1,49-10°
Caso 5 Alinhado 49 1,0 4,48 1073
Caso 6 Alinhado 49 2,0 8,96 10~
Caso 7 Alinhado 49 3,0 3,24-107*
Caso 8 Alinhado 49 5,0 8,55-107°
Caso 9  Desenc. 25 1,0 6,21-1073
Caso 10  Desenc. 25 2,0 1,21-1073
Caso 11 Desenc. 25 3,0 4,47-107*
Caso 12  Desenc. 25 5,0 1,27-1074
Caso 13  Desenc. 41 1,0 3,88-1073
Caso 14 Desenc. 41 2,0 7,55-1074
Caso 15 Desenc. 41 3,0 2,80-10~*
Caso 16 Desenc. 41 5,0 7,97-107°
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Figura 5.24: Perfil de temperatura no dissipador de calor para arranjo alinhado,
com 25 pinos e (a) velocidade de 1 m/s (b) velocidade de 5 m/s.
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Figura 5.25: Perfil de temperatura no dissipador de calor para arranjo alinhado,
com 49 pinos e (a) velocidade de 1 m/s (b) velocidade de 5 m/s.

de 0,9 para todos os casos, exceto para o arranjo desencontrado com 41 pinos e maior
velocidade, cuja eficiéncia foi de 0,88. A Tabela [5.10] ilustra os valores de eficiéncia
térmica do dissipador de calor para todos os casos simulados.

A eficiéncia das aletas, analisadas por fila, foram avaliadas através da Equa-
¢ao (p.1)), considerando que T;(i) é a temperatura média das aletas da fila i, T,q(7)
¢ a temperatura média ponderada pela massa entre os planos com distancia Sr/2
das aletas da fila e Ty(i) é a temperatura média na base das aletas da fila i (area
das aletas correspondente a intersec¢ao entre a base e os pinos).

A Figura [5.26| mostra os planos utilizados para calculo das temperaturas médias

de mistura no dissipador de calor com o arranjo alinhado com 25 pinos.

N T(z) - Tgas(i)
Nfita(1) = TZ(Z) — Tas(i)

Esta equacao é baseada da definicao de eficiéncia das aletas, isto é, o fluxo de

(5.1)
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Tabela 5.10: Transferéncia de calor sob conveccao forcada: Eficiéncias das aletas
para as simulacoes realizadas.
Caso  Arranjo Num. de uy [m/s] mno

Caso 1 Alinhado 25 1,0 0,97
Caso 2 Alinhado 25 2,0 0,95
Caso 3 Alinhado 25 3,0 0,94
Caso 4 Alinhado 25 5,0 0,92
Caso 5 Alinhado 49 1,0 0,96
Caso 6 Alinhado 49 2,0 0,94
Caso 7 Alinhado 49 3,0 0,93
Caso 8 Alinhado 49 5,0 0,90
Caso 9  Desenc. 25 1,0 0,96
Caso 10  Desenc. 25 2,0 0,94
Caso 11  Desenc. 25 3,0 0,93
Caso 12 Desenc. 25 5,0 0,91
Caso 13 Desenc. 41 1,0 0,95
Caso 14 Desenc. 41 2,0 0,93
Caso 15 Desenc. 41 3,0 0,91
Caso 16 Desenc. 41 5,0 0,88

calor das aletas dividido pelo fluxo de calor se toda a superficie aletada estivesse na
temperatura da base.

De forma a avaliar uma tendéncia do fluxo de calor entre uma fila e outra, foi
também descrito o fluxo de calor através da variacao desta propriedade entre uma

linha e a linha posterior, de acordo com a equacao dada por:

Aqyia(i) = qria(i) — qrita(i — 1) (5.2)

onde gfiq (i) € o fluxo de calor médio da fila i e gp;,(i — 1) é o fluxo de calor médio

da fila anterior a fila 7.

Lo

Figura 5.26: Resultados obtidos para nimero de Nusselt para as quatro geometrias
avaliadas em funcao de Reg maq-
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Tabela 5.11: Conveccao forgada em arranjos de aletas piniformes: Anélise do fluxo
de calor e eficiéncia térmica das aletas por fila para caso com arranjo alinhado e 25
pinos para s = 1 m/s e us, =5 m/s.

Uso = 1 m/s Uso =D m/s

Fila  qpia(1)  Agria  NMpia  Gria(i)  AGria  Nfita
(W/m?  [W/m?] (W/m?  [W/m?]

Fila 1 8305 - 0,90 6397 - 0,82

Fila 2 5145 3160 0,94 5010 1387 0,86
Fila 3 4527 618 0,94 4786 224 0,86
Fila 4 4030 497 0,95 4612 174 0,86
Fila 5 3726 304 0,95 4504 108 0,87

Tabela 5.12: Conveccao forcada em arranjos de aletas piniformes: Analise do fluxo
de calor e eficiéncia térmica das aletas por fila para caso com arranjo alinhado e 49
pinos para s = 1 m/s e us =5 m/s.

Uoo = 1 m/s Uso = DM/S

Fila  qrua(t)  AGria  Mfia  Qia(t)  Adfia Nfila
[W/m?]  [W/m?] [W/m?]  [W/m?]

Fila 1 5102 - 0,90 3804 - 0,81

Fila 2 3118 1984 0,93 2902 903 0,85
Fila 3 2589 530 0,94 2602 299 0,87
Fila 4 2300 289 0,95 2445 158 0,87

Fila 5 2118 182 0,95 2348 97 0,88
Fila 6 1978 140 0,95 2279 69 0,88
Fila 7 1877 101 0,95 2328 -49 0,88

As Tabelas e apresentam os resultados para o arranjo alinhado nas
velocidades de 1 e 5 m/s, para as geometrias de 25 e 49 pinos, respectivamente.
Observa-se que em ambas as geometrias, as aletas das primeiras fileiras tem menor
eficiéncia devido ao maior calor trocado pelas mesmas.

Verificou-se que para os casos com menor velocidade, o fluxo de calor trocado
pelas aletas das primeiras fileiras é maior em relacao ao fluxo de calor trocado pelas
demais, em comparacao aos casos com maior velocidade.

Além disso, foi observado que a partir da fileira 5, o fluxo de calor nao reduziu
significativamente em relacao as fileiras seguintes. A partir das anélises realizadas
para as eficiéncias das aletas por fileiras, observa-se a necessidade da realizacao das
simulagoes considerando a transferéncia de calor conjugada, uma vez que diferen-
tes fileiras apresentaram diferentes eficiéncias, além do gradiente térmico observado

entre as fileiras.
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Tabela 5.13: Definicao dos casos simulados para regime de convec¢ao mista.

Regmax
Caso " @ too [m/s] - Retun Alinhado Desencontrado
Caso 1l 8,16 0,702 0,1 607,0 218,6 137,2
Caso 2 816 0,702 0,2 13095  437.1 2744
Caso 3 8,16 0,702 0,3 20162 65,7 411,7
Caso 4 816 0,702 04 27240 8743 548.9
Caso 5 816 0,702 0,5 34324 1092, 686,1
Caso 6 8,16 0,53 0,3 2016,2 1704,9 854.7
Caso 7 816 0,79 0,3 2016,2 465,1 305,9
Caso 8 816 0,84 0,3 2016,2 385,0 258,05
Caso 9 8,16 0,88 0,3 2016,2 341,0 243.6
Caso 10 51 0,702 03 13831 6557 411,7
Caso 11 6,12 0,702 0,3 1611,7 655,7 411,7
Caso 12 7,14 0,702 0,3 1822,0 655,7 411,7
Caso 13 9,18 0,702 0,3 2195.9 655,7 411,7

5.2 Conveccao mista em arranjos de aletas pinifor-

mes

A Tabela descreve os casos simulados para o estudo sob convec¢ao mista em ar-
ranjos de aletas elipticas. Um total de 26 simulacoes foram realizadas para represen-
tar a configuragio experimental de DESHMUKH e WARKHEDKAR 3|, nas quais
13 para a configuracao alinhada e 13 para a configuracao desencontrada, usando
diferentes combinacoes de valores para u.,, o e 7, e consequentemente, diferentes
valores de Reg maz € Rewy,. Para cada configuragao, um caso base com uo, = 0,3 m/s,
a = 0,7 e v = 8,16 foi realizado e as outras 12 configuracoes foram geradas variando
U OU (v OU 7y para os outros quatro valores possiveis descritos na Tabela

Nota-se que a faixa de valores de Reynolds méaximo calculado para a aleta é a
mesma que a estudada na secao 5.1 e listada na Tabela [5.1], enquanto os valores de
Rey,, sao para uma faixa de valores um pouco menores para o atual estudo.

Para comparagao com os resultados experimentais, devido as observacoes realiza-
das na analise de consisténcia dos dados do trabalho de DESHMUKH e WARKHED-
KAR [3], foi decidido que as comparacoes para validac¢ao dos resultados de simulacao
seriam realizadas através da comparacao de nimero de Nusselt obtido pela simu-
lagao de CFD, calculando o coeficiente convectivo de transferéncia de calor pela
Equacao , com os valores de Nusselt das correlagoes desenvolvidas por DESH-
MUKH e WARKHEDKAR [3] e apresentadas pelas Equagoes e (3:21).

Para organizacao deste trabalho, esta secao foi dividida em cinco sec¢oes distintas.

e andlise de independéncia de malha computacional;
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Tabela 5.14: Resultados obtidos para temperatura da base, nimero de Nusselt e

numero de Nusselt de correlagao para arranjo alinhado.
Caso Ty, ° C] Gry/Res” Gry/Req Nug NuS”

Caso 1 1021 1,49 80,8 2,60 147
Caso 2 70,6 0,25 292 4,25 3,58
Caso 3 57,4 0,08 147 6,00 6,26
Caso 4 50,6 0,04 91 7,60 9,26
Caso 5 46,6 0,02 6,3 897 12,45
Caso 6 69,8 0,13 22,7 2,67 3,50
Caso 7 64,7 0,11 194 595 6,42
Caso 8 74,0 0,14 253 6,27 6,15
Caso 9 942 0,21 382 6,15 5,29
Caso 10 75,1 0,12 215 5,76 4,04
Caso 11 67,1 0,10 185 583 423

Caso 12 614 0,09 16,3 598 55

Caso 13 53,9 0,07 13,3 6,12 7,01

validacao da metodologia de simulacao pseudo-transiente;

andlise das configuracoes geométricas de arranjos de aletas;

validacao dos resultados de CFD com as correlacoes do estudo experimental

[3];

desenvolvimento de novas correlagoes para a aleta de pinos sob conveccao

mista.

Para este estudo, também utilizou-se a abordagem RANS (Reynolds-Averaged
Navier-Stokes equations) com o modelo de turbuléncia SST k — w [62, [72], o qual,
conforme visto no capitulo mostrou-se o mais adequado para solugao das equa-
coes envolvidas para a transferéncia de calor, em superficies aletadas em convecc¢ao
forcada.

As Tabelas e apresentam os resultados de CFD obtidos, para a malha
convergida na analise de independéncia de malha que serd apresentada. Nestas tabe-
las constam os valores de temperatura da base, T;, o parametro Gry/ Reg?, nimero
de Nusselt obtido pela simulacao de CFD e ntimero de Nusselt obtido pela corre-
lacao, para os arranjos alinhado e desencontrado, respectivamente. A anélise dos
resultados de CFD em comparagao com os resultados das correlagoes sera realizado
mais a frente neste capitulo.

As Tabelas e mostram que os valores de Grd/Red2 estao na faixa de

0,02 e 1,5, ja existindo efeitos de conveccao mista.
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Tabela 5.15: Resultados obtidos para temperatura da base, nimero de Nusselt e

numero de Nusselt de correlagao para arranjo desencontrado.
Caso Ty, ° C] Gry/Res” Gry/Req Nug NuS”

Caso 1 83,8 0,94 50,9 4,18 2,19
Caso 2 65,9 0,21 24.8 503 4,61
Caso 3 55,9 0,08 13,8 6,43 7,67
Caso 4 50,4 0,04 9,0 7,68 11,04
Caso 5 46,8 0,02 6,4 8,82 14,67
Caso 6 52,0 0,06 11,3 5,48 6,02
Caso 7 62,1 0,10 17,8 6,03 7,88
Caso 8 74,9 0,14 25,9 6,12 7,09
Caso 9 96,6 0,22 39,7 5,90 6,03
Caso 10 72,5 0,11 19,9 6,23 5,07
Caso 11 65,0 0,10 17,2 6,34 5,97
Caso 12 59,8 0,09 15,3 6,41 6,84
Caso 13 52,8 0,07 12,6 6,50 8,51

5.2.1 Analise de independéncia de malha computacional

O estudo de independécia de malha teve como objetivo determinar um tamanho de
malha para o qual tem-se resultados independentes de um maior refino desta. Para
este caso, de forma a ter-se um tamanho de malha que seja adequado para todas
as geometrias e condicoes de velocidade avaliadas, foi utilizado o caso com maior
velocidade, para a geometria do caso base.

Para este caso, nao tem-se disponivel resultados experimentais de h do trabalho
original [3] e, portanto, o nimero de Nusselt foi calculado pela correlagao apresentada
na Equagao para comparagdo. Como mostra a Tabela [5.16] os resultados
obtidos para T, e Nuy obtidos para todas as malhas computacionais possuem uma
diferenca de 0,7 %. Porém, os valores preditos para Nusselt variam na ordem de 28 %
quando comparados aos resultados da correlacao apresentada na Equagao A
razao desta discrepancia sera discutida neste trabalho.

A partir dos resultados obtidos conclui-se que a malha M1 gerou resultados com
acuricia suficiente para a analise para calcular os valores de h e Nug, para todas
as outras geometrias e condigoes avaliadas. Entretanto, de forma a capturar mais
detalhes do escoamento, o tamanho caracteristico da malha M2 foi adotado, para as
outras configuracoes geométricas.

Na Tabela é apresentado os valores de y* médio e maximo para o tinel de
vento e no dissipador térmico. Todas as malhas computacionais utilizadas atingiram
os critérios de y* para solucao utilizando o modelo & — w SST, para solucao da

subcamada viscosa.

81



Tabela 5.16: Convecgdo mista em arranjos de aletas piniformes: Anélise de inde-

pendéncia de malha para o Caso Base.
Numero de elementos 7, [° C] Nuy

M1 1.378.118 46,44 9,04
M2 3.220.196 46,55 8,98
M3 6.103.410 46,57 8,97
Correlagao 12,45

Tabela 5.17: Convecgao mista em arranjos de aletas piniformes: y™ para as malhas
computacionais.

Dissipador térmico Ttnel de vento

yT médio yt maximo yt médio yT maximo
M1 0,96 3,44 1,76 5,66
M2 0,47 2,76 1,19 4,47
M3 0,24 1,93 0,77 2,89

Yplus Yplus
344 344

259

- Al

(a) (b)

259

174

0.88

Figura 5.27: Convecgao mista em arranjos de aletas piniformes: y* nas paredes da
aleta para (a) malha M1 e (b) malha M2.
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5.2.2 Validacao da metodologia de simulacao pseudo-

transiente

Esta secao apresenta uma verificacao da metodologia de simulagao empregada no
presente trabalho. Conforme foi descrito no capitulo [ foi utilizado a solugao em re-
gime estacionario com método pseudo-transiente e pseudo passo de tempo calculado
pela Equagao (4.3]). Para esta verificacao, foi utilizado o caso com maior dificuldade
de convergéncia, ou seja, o que possuiu maiores efeitos da conveccao natural: arranjo
alinhado, u. = 0,1 m/s, « = 0,7 e v = 8,16.

Conforme ja discutido, com esta metodologia o passo de tempo calculado foi de
0,1 segundos, que corresponde a 0,5 % do tempo de residéncia do escoamento.

Para céalculo da transferéncia de calor, o procedimento descrito por MITRE et al.
[45] calcula os valores médios e variancia da taxa de calor trocada aplicando o
método pseudo-transiente. Neste trabalho, foram modificadas as equagoes de forma
a se obter a temperatura da base média, pois a variavel imposta como condicao de

contorno foi a taxa de calor. Desta forma, a temperatura média da base a variancia

desta grandeza foram calculadas pelas Equacoes (3.108)) e (3.109).

Para utilizar o procedimento de MITRE et al. [45], foi simulado novamente o
ttnel de vento para o caso com arranjo alinhado, u, = 0,1 m/s, « = 0,7 e v = 8,16,
em condicoes de pseudo passo de tempo fixo no valor de 0,01 segundos. Foi adotado
este passo de tempo 10 ordens de grandeza menor, para que fossem capturadas
maiores oscilagoes de temperatura no dominio. Este caso adicional foi inicializado a
partir do resultado anterior, e foram rodados o relativo a 140 segundos, tendo sido
avaliados somente os tltimo 4 tempos de residéncia. Neste caso, o passo de tempo
do solido foi mantido como 100 segundos.

A média da temperatura da base T, medida ao longo das iteragoes esta apre-
sentada na Figura [5.28] Nota-se que, apesar do caso nao ter atingido o estado
estacionario, o valor da temperatura teve uma variacao nao significativa ao longo
das iteragoes.

A temperatura média e o desvio padrao, calculados pelas Equacoes e
, respectivamente foram 7T, = 102,07 £ 0,03 °C. O valor para a temperatura
na metodologia adotada no presente trabalho, isto ¢, o uso do valor de T}, do instante
final da simulagao, foi de T, = 102,10 °C, a qual esta dentro da variancia estimada.
Verificou-se que a dificuldade de convergéncia encontrada em alguns casos se d4 em
funcao da pluma formada pelo ar na regiao apos o dissipador de calor. Porém, como
o regime de escoamento é de conveccao mista assistida, as plumas nao influenciaram
significativamente a troca térmica nas aletas e a temperatura da base manteve-se
praticamente constante.

A Figura apresenta a medida de temperatura média nos planos (a) logo
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Figura 5.28: Temperatura média ao longo das iteracoes na base do dissipador de
calor (arranjo alinhado, us = 0,1 m/s, a = 0,7 e v = 8,16).

a jusante do dissipador térmico e (b) na saida do tinel de vento. Observou-se
que a temperatura logo apos o dissipador de calor também tem pouca variagao,
porém na regiao de saida a oscilacao de temperatura é grande. Como a medicao de
temperatura por DESHMUKH e WARKHEDKAR [3] foi realizada logo a jusante
da aleta, tem-se um forte indicativo do porque nao foi reportada a ocorréncia de
oscilacoes da temperatura medida em seu trabalho.

Uma simulacao em regime transiente foi também realizada com o objetivo de
avaliar a variacao das temperaturas ao longo do tempo. Destaca-se que, de acordo
com as boas praticas de simulagao descritas no manual do software [4], para proble-
mas de transferéncia de calor conjugada onde se esta interessado em analisar uma
solucgao estacionaria ou periddica final, a massa especifica e calor especifico do sélido
foram divididos por 1000, para acelerar a simulacao.

O custo computacional necessario para simulacao de 80 segundos fisicos, refe-
rente a 4 tempos de residéncia, foi de 1 semana de simulacdao, 7 vezes maior que
a simulacao utilizando a solucao pseudo-transiente. O passo de tempo adotado foi
de 0,01 segundos. A condicao inicial utilizada foi a iteragdo final da simulagao com
solucao em pseudo-transiente.

A Figura|s.30|ilustra a temperatura na base do dissipador ao longo do tempo. Os
resultados obtidos mostraram que a temperatura média da aleta ao longo do tempo
na base do dissipador de calor foi de T, = 102,06 + 0,02 ° C, valores condizentes ao
calculado utilizando o procedimento de MITRE et al. [45].

A Figura mostra contornos de temperatura no plano central do tinel de
vento para os casos com solucao em regime transiente, o qual mostra o valor médio

temporal (médio ao longo do tempo), e o valor de temperatura obtido para a solugao
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Figura 5.29: Temperatura média ponderada por area ao longo das iteragoes para
(a) logo a jusante do dissipador térmico e (b) na saida do tunel de vento (arranjo
alinhado, u., = 0,1 m/s, « =0,7 e v = §,16).
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Figura 5.30: Temperatura média ao longo do tempo na base do dissipador de calor
(arranjo alinhado, us, = 0,1 m/s, a = 0,7 e v = 8,16).

85



Temperature. Trnavg Temperature

. 105.90 . 105.90

85.67 85.67

65.45 65.45

45.22

I 25.00

[C]

45.22

I 25.00

[C]

Figura 5.31: Contornos de temperatura no plano central para arranjo alinhado,
a = 0,53, 7 = 8,16 e uy, = 0,3 m/s, com solugdo em (a) regime transiente (meédia
ao longo do tempo) e (b) estacionéario com solugao pseudo-transiente.

estacionaria utilizando a pseudo-transiente. Verifica-se que os perfis de temperatura
sao idénticos na zona da regiao do dissipador de calor, porém, devido a oscilacao da
pluma formada, ap6s o dissipador térmico sao verificadas maiores diferencas.

A Figura [5.31(a)| mostra que o campo de temperatura médio ainda nao é total-
mente simétrico em relacao ao plano central do canal. Isto indica que o periodo de
oscilacao da pluma deve ser superior ao tempo de residencia hidrodinamico.

Entretanto, como a medida da temperatura da base nao oscila ao longo do tempo,
como mostrou a Figura [5.30], a simulagao pseudo transiente pode ser adotada para

reduzir o custo computacional necessario para as analises.

5.2.3 Anadlise das configuragoes geométricas de aleta de pinos

As Figuras[5.32] [5.33] ¢ [5.34] apresentam os resultados de resisténcia térmica da aleta

em ambos os arranjos para a configuracao do caso base (a« = 0,7, 7 = 8,16 € us, = 0,3

m/s), variando um dos parametros para analise deste efeito e mantendo os outros
fixos. Esta secao visa avaliar os efeitos dos parametros geométricos e de operacao,
comparando com os observados experimentalmente e descritos por DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3].

Assim como observado por DESHMUKH e WARKHEDKAR [3], os resultados
obtidos nas simulacoes, os quais foram apresentados nas Figuras [5.32] [5.33] e [5.34]

implicam que ha uma diferenca no desempenho de transferéncia de calor entre os

dois arranjos de aleta de pinos para as simulagoes com baixa velocidade ou baixa

fracao de vazios, mesmo que todos os valores de Reg . para os casos estudados
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Figura 5.32: Resisténcia térmica da aleta para arranjos alinhado e desencontrado
em fungao da fragao de vazios, a (us = 0,3 m/s, v = 8,16).
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Figura 5.33: Resisténcia térmica da aleta para arranjos alinhado e desencontrado
em fungao da razao de aspecto, v (us = 0,3 m/s, a = 0,702).
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Figura 5.34: Resisténcia térmica da aleta para arranjos alinhado e desencontrado
em fungao da velocidade de entrada, u., (o = 0,702, v = 8,16).

estao no intervalo em que cada pino pode ser considerado como um cilindro isolado
em fluxo cruzado (100 < Reg mqx < 1000), de acordo com a correlacao de Zukauskas
[1, [11].

Para os parametros geométricos analisados (fracdo de vazios, a, e razdo de as-
pecto, 7), comparando as Figuras e , observou-se que o parametro geomé-
trico mais importante para a aleta de pinos é a fracao de vazios, .

No céalculo da resisténcia térmica, DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3] reporta-
ram que um valor minimo é observado para a = 0,702 para ambos os arranjos de
aleta. A Figura mostra os resultados obtidos para simulacao para resisténcia
térmica da aleta em ambos os arranjos para u., = 0,3 m/s e v = 8,16, na qual
pode-se observar que um valor minimo para a resisténcia térmica foi observado para
a configuracao alinhada em o = 0,702, porém, para a configuracao desencontrada,
nao foi verificado um minimo local, sendo que a menor resisténcia térmica foi obtida
para o menor valor de a.

Isso pode ser melhor explicado através da andlise dos perfis de temperatura
e velocidade. A Figura mostra um perfil de temperatura no plano central
do tiinel de vento para ambos os arranjos geométricos da aleta, para os valores de
a = 0,702, v = 8,16 e us, = 0,3 m/s, mostrando que o perfil de temperatura é similar
entre os arranjos, mesmo que o arranjo alinhado tenha apresentado temperaturas
ligeiramente mais elevadas. Isto era esperado, uma vez que a Figura mostrou
que estas duas geometrias tem desempenho similar para a troca térmica para a >
0,702.

Por outro lado, a Figura [5.30] ilustra os perfis de temperatura no plano central

do ttnel de vento para ambos os arranjos para a = 0,53, v = 8,16 e uy, = 0,3
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Figura 5.35: Contornos de temperatura no plano central para (a) alinhado e (b)
desencontrado para a = 0,702, v = 8,16 e u,, = 0,3 m/s.

m/s, ou seja, na configuragdo de menor fracao de vazios analisada neste trabalho.
Comparando as Figura e [5.36] verifica-se que ha uma diferenca significativa
no campo de temperatura entre as duas configuracoes geométricas de arranjos de
aletas.

Para avaliar as origens deste comportamento, a Figura [5.37| ilustra perfis de
velocidade para as duas configuracoes geométricas da aleta para o« = 0,702 e a
Figure [5.38| apresenta o perfil de velocidade para o = 0,53 no plano central do
tinel de vento. Verificou-se, pelos resultados da simulagao, que ha uma diferenca
no perfil de velocidade entre estas duas simulagoes, quando se compara ambos o0s
valores fracao de vazios, principalmente na aceleragdo do ar na regiao préximas as
paredes.

Para o menor valor de a e arranjo alinhado, pode-se observar uma grande quan-
tidade de fluido contornando o arranjo de aletas e passando proximo as paredes
laterais do tinel de vento, caracterizando um bypass. J& para o arranjo desencon-
trado, existe bypass, porém em menor quantidade em relacao ao arranjo alinhado,
implicando em um maior resfriamento do arranjo de aletas. Para os maiores valores
de fracao de vazios, os perfis de velocidade sao mais similares, quando compara-
dos os arranjos alinhado e desencontrado, e, portanto, a troca térmica também é
semelhante.

Estas observagoes explicam o comportamento observado na Figure na qual
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Figura 5.36: Contornos de temperatura no plano central para (a) alinhado e (b)
desencontrado para a = 0,53, 7 = 8,16 € us, = 0,3 m/s
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Figura 5.37: Contorno de magnitude de velocidade no plano central para (a) arranjo
alinhado e (b) desencontrado para o = 0,702, v = 8,16 e uy = 0,3 m/s.
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Figura 5.38: Contorno de magnitude de velocidade no plano central para (a) arranjo
alinhado e (b) desencontrado para o = 0,53, v = 8,16 € u,, = 0,3 m/s.

foi identificado um minimo local para a resisténcia térmica do arranjo de aletas
apenas para o arranjo alinhado no intervalo de fracao de vazios analisado nas simu-
lagoes. Verificou-se que, para o caso alinhado, a maior densidade de pinos aumentou
a resisténcia ao escoamento e forcou o ar a passar ao redor do dissipador de calor.
Portanto, para o arranjo alinhado, baixos valores de fracao de vazios nao sao re-
comendados, enquanto que para o arranjo desencontrado e o intervalo analisado, a
resisténcia térmica aumentou com o aumento da fracao de vazios, pois o efeito do
ar passando ao redor da aleta nao foi tao significativo quanto o aumento da area de
transferéncia de calor dado por uma maior concentracao de pinos.

Conforme descrito no experimento de DESHMUKH e WARKHEDKAR [3], a
base do dissipador de calor tem dimensao de 164 mm, e a largura total do ttnel
de vento é de 180 mm, e, portanto, gera uma regiao entre a aleta de pinos e as
paredes externas de largura de 8 mm de cada lado (16 c¢m no total), a qual pode
ser o motivo de uma menor resisténcia ao escoamento nesta regiao aumentando a
quantidade de fluxo de ar. Para uma analise quantitativa do bypass, a fracao da
vazao que passa na regiao entre o arranjo de aletas e as paredes, foi avaliada e seus
valores sao apresentados na Figura [5.39 em funcao da fracao de vazios.

Verificou-se que quando a fracao de vazios é alta, o escoamento é dividido mais
uniformemente e ambos os arranjos tiveram um percentual da vazao que passa pela
lateral da aleta semelhante. J& para os menores valores de fracao de vazios, verificou-

se que no arranjo desencontrado o fluxo percentual que passa pela regiao entre o
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Figura 5.39: Porcentagem da vazao de ar passando pela regiao fora da secao de
testes, para arranjos alinhado e desencontrado em funcao da fracao de vazios, «
(oo = 0,3 m/s, v = 8.16).

arranjo de aletas e as paredes é significativamente menor em relacao ao arranjo
alinhado. Isto se deve ao fato de que, para menores valores de «, a resisténcia ao
escoamento no dissipador de calor para o arranjo alinhado é tao elevada que a vazao
méssica do bypass aumenta muito.

Realizou-se essa mesma andlise para quantificar se ha efeitos de bypass em funcao
da velocidade de escoamento no interior do ttinel de vento. A Figura [5.40| apresenta
esta analise para a geometria do caso base (o = 0,702 e v = 8,16).

A Figura mostra que as principais diferencas encontradas sao para as me-
nores velocidades de entrada. A partir de 0,2 m/s, para a geometria analisada, o
percentual de bypass de ar é constante, comportamento que foi observado para am-
bos os arranjos. Quando a velocidade é igual a 0,1 m/s, o efeito observado é uma
reducao do percentual de bypass. Este efeito pode ser explicado pela baixa perda
de carga ao escoamento para esta velocidade, aliado as maiores temperaturas da su-
perficie que, consequentemente, acelera o escoamento na regiao do arranjo de aletas
devido a um maior efeito da conveccao natural. Como consequéncia disto, tem-se
uma maior fracao de fluido passando pelo dissipador de calor.

DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3] experimentalmente determinaram que o
arranjo de pinos desencontrado é 63 % mais efetivo que o arranjo alinhado, indicando
que deve existir uma diferenca considerédvel no padrao de escoamento entre estas
duas configuragoes geométricas. Eles sugeriram que as diferencas obtidas estariam
associadas ao efeito Coanda, causando uma deflexao do escoamento na regiao do
pino para esquerda ou para direita, mudando a estrutura do vortice atras dos pinos.

O padrao de escoamento obtido na simulacao pode ser visualizado nas Figu-
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Figura 5.40: Porcentagem da vazao de ar passando pela regiao de bypass, para

arranjos alinhado e desencontrado em fung¢ao da velocidade de entrada, u. (o =
0,702, v = 8, 16).

ras[p.41]e as quais mostram os perfis de velocidade através de linhas de corrente
no tinel de vento para u, = 0,3 e 0,1 m/s, para ambas as configuracoes da aleta,
respectivamente.

Foi observado que existem poucas diferencas no padrao de escoamento entre os
arranjos de pinos para o caso com velocidade de entrada igual a 0,3 m/s, ilustrado
na Figura [5.41] e consequentemente a transferéncia de calor é similar entre estes
dois casos, assim como observado na andlise de resisténcia térmica em funcao da
velocidade, apresentado pela Figura[p.34] Entretanto, para a menor velocidade ana-
lisada, a Figura mostrou que existe uma diferenca significativa no escoamento
entre os dois arranjos, assim como foram observadas diferentes desempenhos para a
transferéncia de calor para as menores velocidades (Figura [5.34)).

Comparando as linhas de corrente para as maiores velocidades, nota-se que se
formam voértices atrés dos pinos em ambos os arranjos da aleta, os quais se estendem
até o proximo pino adjacente. Entretanto, este comportamento muda quando a
velocidade de entrada é menor, e os vortices atras dos pinos nao foram observados
para o arranjo desencontrado. Para a menor velocidade analisada, assim como
mostrou a Figura [5.42] para o arranjo alinhado, os espacamentos entre dois pinos
adjacentes geram uma grande velocidade que acelera o escoamento nesta regiao e,
consequentemente, levam a zonas de recirculacao atréds dos pinos. Para o arranjo
desencontrado, o espacamento entre pinos adjacentes é maior e as recirculacgoes,
portanto, foram menores, gerando um padrao de deflexoes de escoamento.

As simulacoes mostraram que, para a menores velocidades e arranjo desencon-

trado, o escoamento é caracterizado por deflexdes de escoamento. Para o mesmo
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Figura 5.41: Linhas de corrente para arranjos alinhado e desencontrado para «
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Figura 5.42: Linhas de corrente para arranjos alinhado e desencontrado para «

8,16 and us = 0,1 m/s.
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valor de fracao de vazios e arranjo alinhado, nota-se a deflexao de escoamento nao
¢ significativa e resultou na formacao de grandes vortices atras dos pinos. Por-
tanto, assim como sugerido por DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3], a presenca de
deflexoes previne a formacao de vortices, causando um aumento no coeficiente de
transferéncia de calor.

DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3] observaram que, com o aumento da razao
de aspecto, a transferéncia de calor aumenta para ambos os arranjos. O mesmo
comportamento foi observado para a analise de CFD, como pode ser observado na
Figura A Figura ilustra o perfil de temperatura para a = 0,7 e uy = 0,3
m/s, para o menor e o maior valor da razao de aspecto avaliada, 7 igual a 5,1 e 9,18,
respectivamente. Os resultados sao apresentados somente para o arranjo alinhado,
em funcao da discussao acima de que, para estas condicoes de velocidade (acima de
0,3 m/s) e fracao de vazios (acima de 0,7), ndo se tem diferencas significativas entre
os arranjos da aleta.

Quando se aumenta a razao de aspecto dos pinos, tem-se dois efeitos associados:
uma maior vazao de ar passando pelo tinel de vento (conserva-se a velocidade de
entrada, para uma maior area de escoamento) e uma maior area de transferéncia de
calor, para o mesmo fluxo térmico. Ambos os efeitos aumentam a transferéncia de
calor, pois com um maior fluxo de ar tem-se menores temperaturas deste na regiao
da aleta, além da maior area de superficie disponivel. Além disto os casos com
maiores razoes de aspecto apresentam escoamento no interior do tinel de vento com
maior efeito de turbuléncia (ver valores de Reynolds na Tabela, 0 que aumenta
a mistura do fluido e os coeficientes convectivos de transferéncia de calor.

Portanto, observou-se que, para a faixa de razao de aspecto estudada, nao se
perde eficiéncia do dissipador de calor nas condi¢oes avaliadas em ambos os arranjos
(v = 0,7 e us, = 0,3 m/s). Para estas condigdes, a eficiéncia foi calculada de 0,94
para a menor razao de aspecto até 0,99 para a maior razao de aspecto.

As Figuras e apresentam os perfis de temperatura no dissipador de
calor para com o = 0,7 e us = 0,3 m/s nos menores e maiores valores de razao de
aspecto para o arranjo alinhado e desencontrado, respectivamente.

A Figura ilustra o perfil de temperatura no arranjo de aletas para a con-
figuracao de pinos alinhados, com o = 0,7, v = 8,16 para o menor e maior valor
da velocidade de escoamento (us, = 0,1 e 0,5 m/s). Observa-se que para o caso
com menor velocidade, devido a existéncia de um forte bypass, os pinos localizados
proximos as paredes do tinel de vento tiveram um resfriamento ligeiramente maior
em relacao aos pinos centrais. Para os maiores valores de velocidade, devido & me-
nor intensidade do bypass, os pinos posicionados mais proximos da entrada foram os
pinos com menor temperatura.

Observou-se pelos resultados obtidos no estudo de fluidodinamica computacional
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Figura 5.43: Contornos de temperatura no plano central de cada configuracao para
(a) y=>5,1e (b) v=09,18 para a = 0,53, us, = 0,3 m/s e arranjo alinhado.
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Figura 5.44: Perfil de temperatura no dissipador de calor para arranjo alinhado,
a=07 ux=03m/se(a) y="5,1(b) y=9,18.
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Figura 5.45: Perfil de temperatura no dissipador de calor para arranjo desencon-
trado, @ = 0,7, us, = 0,3 m/s e (a) v = 5,1 (b) v=9,18.
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Figura 5.46: Perfil de temperatura no dissipador de calor para arranjo alinhado,
a=0,7,v=816¢€ (a) ux, = 0,1 m/s e (b) u,, = 0,5 m/s.

que os gradientes de temperatura ao longo do comprimento das aletas é pequeno, o
que explica as altas eficiéncias superficiais mostradas na Tabela que apresenta
seus valores para todas as simulacoes realizadas.

Utilizando a Equacao , foram calculadas as eficiéncias médias das aletas por
fila no arranjo de aletas, utilizando o mesmo procedimento descrito na secao [5.1
isto é, calculando a temperatura média das aletas da fila i, a temperatura meédia de
mistura do ar T,,s(7) entre os planos a distancia Sp/2 a montante e a jusante da fila
i e a temperatura da base das aletas da fila i, T} (7).

As Tabelas e apresentam as eficiéncias médias por fila dos arranjos de
aleta para a configuracao com arranjo alinhado, a = 0,7, us, = 0,3 ey =5,1¢ 9,18,
respectivamente. Também sao apresentadas os fluxos de calor médios por filas e a

variacao da fila ¢ para a fila ¢ — 1, de acordo com a Equacao ((5.2)
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Tabela 5.18: Transferéncia de calor sob conveccao mista: Eficiéncias superficiais
para as simulacoes realizadas.

Mo
Caso " @ oo [m/3] Alinhado Desencontrado
Caso 1816 0,702 0.1 0,99 0,98
Caso 2 8,16 0,702 0.2 0,98 0,97
Caso 3 8,16 0,702 0.3 0,96 0,96
Caso 4 8,16 0,702 0,4 0,95 0,95
Caso 5 8,16 0,702 0,5 0,94 0,94
Caso 6 8,16 0,53 0,3 0,99 0,97
Caso 7 8,16 0,79 0,3 0,96 0,96
Caso 8 8,16 0,84 0,3 0,96 0,96
Caso 9 8,16 0,88 0,3 0,96 0,96
Caso 10 5.1 0,702 0,3 1,0 0,99
Caso 11 6,12 0,702 0,3 0,99 0,98
Caso 12 7,14 0,702 0,3 0,97 0,97
Caso 13 9,18 0,702 0,3 0,95 0,94

Tabela 5.19: Conveccao mista em arranjos de aletas piniformes: Anélise do fluxo de
calor e eficiéncia térmica das aletas por fila para caso com arranjo alinhado, o = 0,7,
Uso = 0,3m/s ey =51.

Fila  quua(i) W/m] raali + 1) — qraa(d) W/m?] 7

Fila 1 1266 _ 0,95
Fila 2 396 370 0,96
Fila 3 625 270 0,96
Fila 4 458 167 0,97
Fila 5 332 126 0,97
Fila 6 250 82 0,98
Fila 7 174 76 0,99

Tabela 5.20: Convec¢ao mista em arranjos de aletas piniformes: Anélise do fluxo de
calor e eficiéncia térmica das aletas por fila para caso com arranjo alinhado, o = 0,7,
Us = 0,3 m/s e y=09,18.

Fila  gua(i) [W/m?]  qpua(i + 1) — qraa(i) [W/m?] npaq

Fila 1 656 - 0,86
Fila 2 486 171 0,88
Fila 3 366 120 0,89
Fila 4 281 85 0,91
Fila 5 218 63 0,93
Fila 6 168 ol 0,94
Fila 7 129 38 0,95
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Verifica-se que, para o caso com menor razao de aspecto, as eficiéncias de todas
as fileiras foram acima de 0,95, ou seja, com temperaturas homogéneas ao longo
do comprimento das aletas. Entretanto, o fluxo de calor trocado teve uma grande
diferenca ao longo das fileiras, onde as primeiras fileiras trocam até 10 vezes mais
que as fileiras mais afastadas da posicao de entrada de ar, devido ao menor gradiente
térmico nesta regiao.

No caso com maior razao de aspecto, as eficiéncias médias das aletas mais pro-
ximas da entrada foram de 0,86, enquanto que as fileiras mais afastadas da entrada
de 0,95, mostrando uma diferenca significativa de eficiéncia térmica ao longo do
comprimento do tinel de vento. Para esta geometria, o fluxo de calor trocado pelas
aletas mais proximas da entrada foi 5 vezes maior que o fluxo de calor das fileiras
mais afastadas, por terem menor diferenca de temperatura entre as aletas e o ar.

De acordo com os resultados simulados, em ambas as geometrias, a partir da
quinta fileira de aletas que se observa o fluxo de calor tendendo a um comportamento

assintotico ao longo do comprimento do tinel de vento.

5.2.4 Validacgao dos resultados de CFD com as correlagoes do

estudo experimental

A Figura [5.47] compara os resultados simulados para Nuy e os valores obtidos das
correlagoes desenvolvidas por DESHMUKH e WARKHEDKAR [3] para ambos os
arranjos de aletas piniformes descritas nas equagoes e . Observou-se que
a maioria das diferencas entre correlacoes e resultados simulados estiveram dentro
de um erro de 20 %.

Entretanto, nota-se que os resultados simulados para Nuy foram menores que os
resultados dados pelas correlagoes de DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR |[3] para as
menores velocidades de entrada (menores valores da abscissa), enquanto que foram
maiores que os resultados da correlacao para as maiores velocidades de entrada
(maiores valores da abscissa). Este comportamento foi observado para ambos os
arranjos.

Esta discrepancia observada entre resultados simulados e das correlagoes para
valores de Nuy podem ser atribuidas ao procedimento experimental empregado por
DESHMUKH e WARKHEDKAR [3] para o célculo dos coeficientes de transferén-
cia de calor dado pela Equagao (3.19). Para esta determinagdo, DESHMUKH e
WARKHEDKAR [3] usaram a temperatura a jusante da aleta baseado em medi-
coes locais logo apos a aleta de pinos, posi¢oes as quais nao foram reportadas pelos
autores. No procedimento numérico a temperatura a jusante da aleta foi medida
como uma média ponderada pela vazao massica na area de saida, a qual representa

a temperatura considerando o ganho de calor sensivel ao passar pela aleta, o qual é

99



T T T T T T T
10 [ - -
L .- ° ]
[ - . ]
7 L O',”“ ° ]
= - 4
- ., -
° /,‘/ L]
correlagdo -------
CEFD [ ]
1 1 1 1 1 1 1 1
0 2 4 6 8 10 12 14
ol 34 yo,5 Red/GrdO’5
(a)
T T T T T T T
10 - -1
L ° ]
L ° ]
° [ ] i.. Lalid E
= .
Z L e ]
L (] ’ ]
correlagdo -------
; CEFD [ ]
1 ! 1 1 1 1 1 1 1
0 2 4 6 8 10 12 14
alr2s y0,46 Red/GrdO’S
(b)

Figura 5.47: Comparacao entre resultados simulados com resultados de Nu, da
correlacao de [3] para arranjo (a) alinhado e (b) desencontrado.
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Figura 5.48: Contornos de temperatura no plano central e linhas de corrente para
arranjo alinhado, o = 0,702, v = 8,16 ¢ (a) us = 0,1 m/s e (b) us = 0,5 m/s.

sempre igual ao valor de fluxo de calor imposto na condigao de contorno.

A Figura mostra o perfil de temperatura no plano central do tinel de vento
e linhas de corrente para o arranjo alinhado nas simulagdes com us, = 0,1 ¢ 0,5 m/s.
Pode-se observar que, devido ao baixo valor do nimero de Reynolds, o escoamento
tem pouca mistura de fluido neste experimento. Devido a estas caracteristicas do
escoamento resultante, a temperatura a jusante do experimento pode ser afetada
pela posicao escolhida para a sua medicao, fazendo com que o valor experimental
calculado para h seja dependente da posicao a jusante na qual T, é medida.

Assim como mostrado na Figura [5.34] quanto menor o valor da velocidade de
entrada, maior o valor da resisténcia térmica da aleta e, consequentemente, maior é
a temperatura da superficie da aleta. Para u, = 0,1 m/s, quando se tem a maior
temperatura das aletas e a menor a velocidade do escoamento (maiores valores de
Grq/ RedQ), as forcas de empuxo se tornam mais significantes, resultando na forma-
¢ao de uma pluma atras da aleta, a qual gera uma grande zona de recirculacao que
se estende até a saida. Este comportamento pode ser visualizado na Figura

Para os casos com maior velocidade de entrada, a temperatura das aletas é menor
e as forcas inerciais existentes sao mais relevantes em relacao as forgcas de empuxo
(menores valores de Grq/Rey?), gerando uma menor zona de recirculacio atras do
dissipador térmico. A Figura ilustra o perfil de velocidades para este caso.

A Equagao [73] descreve um coeficiente de variancia do perfil de tempera-
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tura medido em uma secao reta do escoamento. Quando o perfil de temperatura
for completamente homogéneo no plano, o valor de Cy é zero e, quanto maior for
a nao uniformidade, maior o valor de C'y,. Para avaliar a uniformidade do perfil de
temperatura ao longo do comprimento do tinel de vento, para os casos apresentados
em funcao da velocidade de entrada, foram calculados os valores de C'y, em secoes
retas em diferentes posicoes axiais. A Figura[5.49|apresenta esta analise para ambos

os arranjos de aleta.

Ly 0,5
Cy = 1/ (E) dA (5.3)
A T
A

Nota-se que, conforme esperado, quanto maior o valor da velocidade de entrada,
maior a uniformidade. Isto era esperado pois, quanto maior a velocidade, maior o
numero de Reynolds e maiores sao os efeitos da turbuléncia no escoamento. Uma
das caracteristicas da turbuléncia é o aumento da difusao e, desta maneira, tem-
se uma maior homogeneidade da temperatura. Além disto, devido aos efeitos de
conveccao natural para os casos de menor velocidade, foi observada uma pluma com
maior temperatura (pode ser observada na Figura , a qual acarreta em grande
heterogeneidade do perfil de temperatura em cada posicao axial no tiinel de vento.
Portanto, conclui-se que a posicao da medicao de temperatura da jusante da aleta
¢ uma informacao critica para a analise deste sistema.

Para melhor analisar os efeitos da posicao de medida da temperatura de saida do
ar, de forma a avaliar a influéncia desta de maneira quantitativa, foram calculados os
coeficientes convectivos de transferéncia de calor utilizando a Equacao [3.19] porém
utilizando a temperatura a jusante como uma temperatura média na area transversal
em diferentes posicoes axiais ao longo do tinel de vento. A Figura[5.50| mostra esta
andalise para ambos os arranjos.

A Figura[5.50| claramente mostra que o valor de Nu, aparente, calculado usando
uma temperatura local a jusante da aleta, depende da posicao em que esta tem-
peratura média esti sendo avaliada. Esta dependéncia é maior para o menor valor
de velocidade de entrada de ar (menores valores da abcissa) devido a pior mistura
nestas condigoes, na qual os valores de Nuy foram subestimados, ou seja, pode ser
interpretado como um menor ganho aparente de calor sensivel pela corrente de ar
quando calculado utilizando uma média na area. Para as maiores velocidades do
ar, o escoamento depois do arranjo de aleta é nao-uniforme (ver variancia na Fi-
gura e as diferencas entre as temperaturas média na area ou média ponderada
pela vazao maéssica sao as responsaveis por superestimar os valores de Nuy para
estas condigoes, o que pode ser interpretado como um maior ganho de calor sensivel

pela corrente de ar.
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Figura 5.49: Coeficiente de uniformidade para a temperatura ao longo do compri-
mento do tunel de vento para (a) alinhado e (b) desencontrado (a = 0,702, v = 8,16).
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(v = 0,702, v = 8,16).
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A grande variacao observada para os valores de Nu, em relagao a diferentes posi-
coOes axiais pode explicar as principais diferencas na predi¢ao de Nu, entre o modelo
numérico e as correlagoes desenvolvidas por DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR [3].
As diferentes tendéncias observadas para os resultados mostrados na Figura [5.50
podem ser explicadas pela Figura [5.51] a qual ilustra a transferéncia de calor cal-
culada por mc,(T, — T;) ao longo do comprimento do tanel de vento usando 7,
como a média em area, em comparacao com a taxa de calor incluida na condicao de
contorno.

Pode-se observar que, para as simulacoes em que a velocidade de entrada é
menor que uy = 0,3 m/s o valor da taxa de calor calculada é superior ao imposto
na condicao de contorno, devido a uma temperatura média sempre menor que o
valor calculado pela média ponderada pela vazao massica. Além disto, verificou-se
que para as simulagées quando a velocidade de entrada é maior que u,, = 0,3 m/s,
o calor resultante é inferior ao prescrito no modelo, pois as temperaturas medidas

localmente sao superiores a média massica.

5.2.5 Desenvolvimento de novas correlacoes para a aleta de

pinos sob convecg¢ao mista

De acordo com as discussoes apresentadas, acredita-se que os resultados de Nuy usa-
dos para propor as correlacoes apresentadas por DESHMUKH e WARKHEDKAR
[3] pode ter sido influenciado pelo procedimento utilizado para medida de T, o qual
foi avaliado como de suma importancia para calculo da taxa de calor fornecida ao
sistema, em regime de convecgao mista.

Apesar do pequeno nimero de simulagoes de CFD, os resultados obtidos satis-
fazem o balanco de energia global do sistema. Portanto, novas correlacoes foram
propostas para predizer os valores de Nusselt sob conveccao mista, tendo em conta os
parametros geométricos (77 e a) e numeros de Reynolds e Grashof. Para estas corre-
lagoes, foram levadas em consideracao os resultados de simulagao utilizando valores
de temperaturas médias méssicas na saida do tinel de vento, o qual corresponde ao
mesmo calor incluido na condigao de contorno. De acordo com os resultados obtidos

pelas simulagoes, as correlagoes propostas estao apresentadas na seguinte forma:

Red

. c2 Cc3

NUd—Cl+’Y (1—Oé) W (54)
Tq

que mantém a relagao ijgﬁ como parametro. Além disso, devido ao erro observado

no experimento, nao ha a curvatura da correlacao e um valor para Reynolds tendendo
a zero é necessario para o ajuste.

Para obter a estimativa dos valores dos parametros da Equacao (5.4), o método
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Figura 5.51: Transferéncia de calor calculada por e, (T, — T;) versus distancia da
aleta para arranjo (a) alinhado e (b) desencontrado (o = 0,702, v = 8,16).

106



Tabela 5.21: Constantes da correlacao desenvolvida para os arranjos alinhado e
desencontrado na equagio (.4).

Parametro Alinhado Desencontrado
c1 1,434+ 0,89 3,30 £0,33
Co —(0,434+0,28) —(0,38+0,10)
C3 —(0,854+0,31) —(0,49+0,12)

dos minimos quadrados foi utilizado, minimizando a diferenca dos erros relativos
entre os valores preditos e simulados, usando o software Statistica®).

A Tabela apresenta os parametros da correlacao apresentada na Equacao
para ambos os arranjos, com intervalo de confianca de 95 %. Para o arranjo
alinhado, a correlagao obtida teve um coeficiente de determinagio (R?) de 0,88,
enquanto que para o arranjo desencontrado o coeficiente de determinacao obtido
¢ de 0,97. Estas correlacdes sdo validas para 0,02 < Grq/Res® < 1,50 (0,8 <
Req/Gry® < 7,1) e Pr~0,T.

Estes valores de coeficiente de determinacao relativamente baixos sao devidos
ao pequeno nimero de dados simulados nesta andlise. Destaca-se a importancia de
realizar um planejamento de experimentos de forma que os dados dos parametros de
entrada (o, 7 € us) tenham coeficientes de correlacdo entre si baixos. Ressalta-se
que o planejamento das simulagoes neste trabalho foi elaborado para obter infor-
macoes fluidodinamicas do escoamento para anélise da transferéncia de calor, sem
preocupacao com a obtencao de novas correlacoes.

A Figura [5.52 apresenta comparagoes entre resultados de CFD e resultados da

correlagao proposta.
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Figura 5.52: Comparagao entre resultados simulados com resultados de Nu, das
correlagoes desenvolvidas para arranjo (a) alinhado e (b) desencontrado.
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Capitulo 6

Conclusoes e sugestoes

6.1 Conclusoes

Um modelo de fluidodinAmica computacional foi proposto para prever a transferén-
cia de calor em superficies com aletas na forma de pinos elipticos, em diferentes
configuragoes geométricas, sob regime de convecgao forcada e conveccao mista. Os
valores experimentais de YANG et al. [2] para o coeficiente convectivo de transferén-
cia de calor e as correlagoes desenvolvidas por DESHMUKH ¢ WARKHEDKAR |[3]
para os valores de niimero de Nusselt foram utilizados para a validacao do modelo
numérico proposto. Destaca-se que ambos os casos apresentaram valores similares
para Regmaz, porém nos experimentos de YANG et al. [2] tem-se o regime de con-
vecgao forcada, enquanto que DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3] os experimentos
foram realizados em condicoes de conveccao mista.

Para o estudo realizado com arranjos de aletas piniformes de secao reta eliptica

sob convec¢ao for¢ada, baseado no experimento de YANG et al. [2], tem-se que:

e Considerando a abordagem RANS, entre os modelos de turbuléncia e leis de
parede avaliados para analise de transferéncia de calor, o modelo SST foi o que

apresentou melhores resultados em comparacao com resultados experimentais.

e Para casos onde o escoamento no interior do tinel de vento é laminar, foi
realizado uma comparacao entre o modelo SST e laminar, verificando que nao

houve diferencas significativas entre os casos.

e Os valores numeéricos obtidos para o coeficiente convectivo de transferéncia
de calor da aleta mostraram boa concordancia com os dados experimentais
de YANG et al. [2]. As piores concordancias ocorreram para o menor valor
da velocidade de entrada, a qual corresponde a uma condi¢ao de escoamento
laminar no ttnel de vento, o qual leva a uma transicao para turbuléncia na

regiao da aleta.
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e Assim como observado no estudo experimental |2], a configuragdo da aleta
com pinos desencontrado gerou maiores valores para o coeficiente convectivo
de transferéncia de calor em relagdo & configuracao alinhada. TIsto se deve
ao padrao de escoamento formado para esta configuracao, na qual observa-se
deflexoes do escoamento e consequentemente melhor mistura do fluido. Além
disso, para ambos os arranjos, uma maior densidade de pinos aumentou o
nimero de Nu, do arranjo de aletas. Isto pode ser explicado pelas maiores
velocidades na regiao da aleta (maiores Regmqq) € devido ao escoamento do ar
passando entre os pinos com pouca mistura para os casos com menor densidade

de pinos.

Com a validacao do modelo de fluidodinamica computacional, foi realizado uma
andlise com objetivo de comparacao dos resultados de CFD com dados das correla-
¢oes desenvolvidas por DESHMUKH e WARKHEDKAR |[3]. A partir dos resultados

obtidos, foi concluido que:

e Para as condicoes experimentais de conveccao mista assistida analisadas por
DESHMUKH e WARKHEDKAR [3], os resultados de simula¢do mostram um
valor minimo de resisténcia térmica da aleta para um dado valor de fracao
de vazios somente para o arranjo alinhado. Foi observado pelos resultados de
CFD que isto se deve a uma diminui¢do da razao do escoamento através do
arranjo de aletas para o maior valor de densidade de pinos, aumentando a
vazao de ar que contorna o arranjo (bypass). Para a geometria com arranjo
desencontrado, bypass de ar foi observado como sendo menos intenso, e nao
foi verificado um valor minimo para a resisténcia térmica da superficie aletada

para a faixa de fracao de vazios estudada.

e As simulagoes de CFD mostraram a ocorréncia de deflexdes do escoamento
para o arranjo desencontrado para baixas velocidades, confirmando este feno-
meno como responsavel por um melhor desempenho na transferéncia de calor

em comparacao com o arranjo alinhado, para menores valores de velocidade.

e A concordancia entre os resultados para o nimero de Nusselt obtidos pelo mo-
delo numérico e os valores das correlagoes desenvolvidas por DESHMUKH e
WARKHEDKAR |[3] foi razoavel. Observou-se que o uso de uma temperatura
logo a jusante da aleta para calculo do fluxo de calor, conforme descrito no
procedimento experimental de DESHMUKH e WARKHEDKAR [3], além de
possuir elevada varidncia para uma mesma posicao axial, gera valores incorre-

tos para a taxa de calor dissipado.

e Observou-se que a discrepancia observada deve ser devido ao uso por DESH-
MUKH e WARKHEDKAR [3] desta temperatura local a jusante na deter-
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minacao experimental do coeficiente de transferéncia de calor. Esta provével
falha na técnica experimental poderia ter sido evitada caso os experimentos
fossem desenhados utilizando fluidodinamica computacional. Portanto, os da-
dos simulados foram utilizados para propor novas correlagoes para ntimero de

Nusselt, Nug, para as condicoes testadas.

6.2 Sugestoes

De acordo com as observagoes realizadas no presente trabalho, sao sugeridos traba-

lhos futuros relacionados ao tema estudado.

e Avaliacao da discrepancia na predicdo de Nuy pelo modelo numeérico para

baixos valores de Rey,, no regime de conveccao forcada.

e Simulacao de CFD a partir do modelo proposto sob diferentes condicoes de fra-
cao de vazios, razao de aspecto e velocidade de entrada, para desenvolvimento

de correlagoes a partir de um maior volume de dados.

e Estudo do mesmo problema de transferéncia de calor com diferentes modelos

de turbuléncia: simulacao de grandes escalas (LES), modelos de transigao, etc.
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