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RESUMO

O artigo apresenta simulagdo numérica computacional de um
escoamento em um canal de se¢do transversal retangular havendo
transferéncia de calor entre as paredes e o fluido. O canal
representa parte de um trocador de calor de placas de pequeno
porte para aplicacio em dispositivos eletrdnicos. Foram
realizadas simulagfes em que a geometria do canal recebeu
alteragdes como a adicéo de geradores de turbuléncia objetivando
0 aumento da taxa de transferéncia de calor. As alteracdes
consistiram na incluséo de ranhuras na parede e também a adogéo
de varios elementos geradores de turbuléncia na entrada do canal,
em um total de quatro tipos geométricos distintos. Em uma das
geometrias do gerador de turbuléncia, dois pardmetros foram
variados e os resultados das simulagBes comparadas. As
simulagBes computacionais foram realizadas utilizando o
software comercial ANSYS CFX®. Os resultados indicaram a
intensificacdo da transferéncia de calor nas geometrias
modificadas e também a elevacdo da perda de carga do
escoamento. E indicada a geometria mais adequada entre as
propostas apresentadas.

Palavras Chaves: intensificacdo da transferéncia de calor,
Dindmica dos fluidos computacional, canal retangular,
conveccao forgada.

1. INTRODUCAO

O presente estudo apresenta os resultados intermediarios de uma
investigagdo mais ampla em desenvolvimento na Escola de
Engenharia da Universidade Presbiteriana Mackenzie. O estudo
consiste na simulagdo numérico computacional de um modelo
completo de trocador de calor de placas de pequeno porte e
variagbes geométricas do mesmo, visando otimizagdo e
identificando os impactos na taxa de transferéncia de calor e
perda de carga desse equipamento. Conclusdes preliminares
foram apresentadas originalmente [1] para apenas algumas
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poucas geometrias e condi¢des de escoamento, e sdo estendidas
neste trabalho.

Os trocadores de calor sdo dispositivos necessarios no controle
de temperatura em processos. A utilizagdo de trocadores de calor
possibilita garantir processabilidade eficiente de um determinado
produto ou conversdo de reagdes quimicas de processos; como
sintetizacdo de polimeros, fracionamento de petrdleo para
obtencéo de reagentes e matérias primas, que sdo essenciais para
pesquisas na d&rea da engenharia, entre outras indmeras
aplicacdes. Os trocadores de calor podem ser definidos [2] como
equipamentos que transferem energia térmica de um sistema para
uma vizinhanca ou entre partes de um sistema. Contudo, em uma
definicdo menos genérica, normalmente, os trocadores sdo
projetados para transportar energia térmica de um fluido com
energia interna maior (fluido quente) para um fluido com energia
interna menor (fluido frio). O tamanho do trocador de calor a ser
empregado depende da aplicagdo e da demanda térmica
necessaria.

Em aplicagdes envolvendo componentes eletrdnicos ha crescente
demanda por sistemas de resfriamento, cada vez mais exigidos,
na proporcdo do aumento das capacidades destes componentes.
Convencionalmente, nestas aplicagfes, diversos sistemas
utilizam ar como fluido de resfriamento que é impulsionado por
ventiladores, produzindo troca térmica convectiva forgada com
superficies estendidas, montadas sobre o componente eletronico
em conjuntos denominados dissipadores. Entre as alternativas a
utilizacdo de dissipadores esta a utilizacdo de liquidos como
fluidos refrigerantes, o que exige a construcéo de trocadores de
calor instalados em circuitos fechados. Fabricantes brasileiros de
trocadores de calor ndo tém modelos especificamente projetados
para tais aplicacbes. Neste contexto, se justifica o estudo
proposto, que utiliza ferramentas computacionais visando reduzir
0 nimero de protdtipos a serem confeccionados e ensaiados em
bancadas experimentais, abordagem que torna dispendioso o
estudo pela realizagdo de inimeros experimentos. Desta forma, a
analise matematica preliminar de novas propostas geométricas
permite agilizar o processo de estudo, limitando a realizagéo dos
experimentos as alternativas que apresentarem resultados mais
promissores nas simulagdes computacionais [3].

O projeto do trocador de calor deve ser adequadamente realizado
para que as condicfes de operacdo desejadas possam ser
atingidas. De um modo geral, 0 objetivo principal no projeto do
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trocador de calor é obter a maior taxa de transferéncia de calor
com a menor area de troca, melhor custo de material e menor
perda de carga. Contudo, geralmente as estratégias geométricas
adotadas para obtencdo da menor &rea de troca de calor envolvem
solugdes que impdem aumento da perda de carga através do
escoamento dos fluidos (ou do fluido) através do trocador de
calor. A perda de carga é a transformagao de parcelas Uteis de
energia mecénica do fluido em energia interna (fluido) e calor. A
perda de carga é originada em dois efeitos: atritos internos (no
escoamento) causados pela viscosidade do fluido, além de
regides de escoamento com recirculagdes que demandam energia
para manutengdo dos movimentos, nas quais ocorre dissipacdo
viscosa [4].

O aumento na perda de carga impde o inconveniente emprego de
bombas mais potentes para promocéo do escoamento do fluido e
a consequente diminuigdo do rendimento do processo energético
de um modo global.

Uma alternativa para aumentar a taxa de transferéncia de calor
por convecgdo é atingir niveis maiores de turbuléncia no
escoamento dos fluidos [5]. Tal efeito pode ser conseguido com
elementos geométricos capazes de alterar o desenvolvimento da
camada limite hidrodindmica, influenciando também o
desenvolvimento da camada limite térmica.

Na literatura técnica é bem conhecido o efeito de aplicacdo de
segmentos como aletas [6], incrementos de superficies
irregulares, como agulhas ou outras formas de modificagbes na
rugosidade da parede metalica do trocador, para a obtencdo de
uma maior transferéncia térmica.

O objetivo deste artigo é simular o escoamento em alternativas
geométricas para um canal retangular, identificando a influéncia
da modificagdo da geometria dos elementos geradores de
turbuléncia no padréo de escoamento que se estabelece e na taxa
de transferéncia de calor, assim como o aumento na perda de
carga causado por estas alteracdes. A escolha do canal foi
inspirada em uma simplificacdo do escoamento em um trecho
entre as placas de um trocador de calor do tipo de placas [6]
convencional. A opgéo pela adocéo do trocador do tipo placas se
deve especialmente pela facilidade da construgdo mecanica.
Vérias técnicas e tipos de projetos podem ser adotados para
intensificar a transferéncia de calor em trocadores de calor
[7, 8 e 9]. As sugestbes geométricas aqui apresentadas foram
escolhidas principalmente pela facilidade de implantacdo nos
trocadores de calor do tipo placa, devido principalmente a
simplicidade construtiva.

2. GEOMETRIA

O escoamento nos canais de um trocador de calor de placas é
relativamente complexo e, as placas dos trocadores de tamanho
convencional possuem ranhuras cuja funcéo é de, entre outras,
distribuir de modo homogéneo o escoamento sobre toda a
mesma, evitando regifes de recirculagdo. Neste estudo, os canais
foram simplificados porque trata-se de uma proposta para um
trocador de pequeno porte que ndo obedece exatamente a
geometria convencional.

Os modelos I, 11 e 11l representam, respectivamente, o canal liso
sem modificacdes, o canal com ranhuras retangulares e o canal
com ranhuras retangulares e um elemento gerador de turbuléncia.
O gerador de turbuléncia é um prisma de base retangular
(obstaculo) e pode ser visualizado no detalhe da figura 1. Nos
modelos IV, V, VI e VII o gerador de turbuléncia foi substituido
por outras geometrias indicas na também na figura 1 e as outras
dimensdes do canal para estes quatro Gltimos modelos se mantém
iguais ao do modelo I1I.
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O modelo VII foi simulado com a cota 1 valendo 4 mm, 3 mm e
2 mm. O angulo alfa do mesmo modelo foi variado de 15°, 7.5°
e 0°. O modelo | participou da simulagdo para indicar, apos
comparacdo com os outros modelos, os efeitos conseguidos
através da adogdo das modificagdes.
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Figura 1. (a) Canais de escoamento dos fluidos frio e quente e
detalhes dos modelos (b) I, (c) Il e (d) 11, (e) IV, (f) V, (g) VI e
(h) VII. (DimensGes em mm).

3. MODELO MATEMATICO

Para o fluido em escoamento sdo admitidas as seguintes hipoteses
simplificadoras: fluido newtoniano e incompressivel [10 e 11]
com propriedades uniformes e constantes, e valida a hip6tese de
Stokes [12]. O escoamento se desenvolve de modo estacionario,
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regime turbulento e ha pequena influéncia dos termos de
dissipacdo viscosa na equacdo da conservacdo da energia, além
de serem despreziveis os efeitos de campo gravitacional e
inexistentes os efeitos de campos elétricos e magnéticos. As
equagdes 1, 2 e 3 representam, respectivamente, a equagdo da
conservagdo de massa, da conservagdo da quantidade de
movimento e da conservacdo da energia. As equacles de
conservagdo sdo as equagOes médias de Reynolds [11 e 12]
porque as grandezas (pressdo e velocidade), em funcdo da
turbuléncia, sdo escritas como a soma de um valor médio
(indicado pela barra acima da grandeza) e uma flutuagéo [12].
Também é admitida valida a hipotese de Boussinesq para
definicéo da viscosidade turbulenta ( 4, ), que € relacionada ao

escoamento e ndo a propriedade fisica do fluido. O nimero de
Prandlt turbulento foi adotado como 0,9 conforme indicado na
literatura para escoamentos internos [13] [14].
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Sendo: p é a pressdo estatica, T € a temperatura, U € a
componente cartesiana da velocidade, com o indice i variando de
um a trés, indicando cada uma das coordenadas cartesianas
(respectivamente: i =1 parax,i=2parayei=3paraz), a éa
difusividade térmica do fluido, p € a densidade do fluido, x éa
viscosidade dindmica do fluido e k é a energia cinética turbulenta.
O modelo de turbuléncia utilizado denominado k- [14]
relaciona a taxa de dissipacdo de energia por unidade de volume
e tempo (w) e a energia cinética turbulenta para determinar a
viscosidade turbulenta (conforme indicado na equacéo 4). As
equagdes de transporte para as grandezas turbulentas (k e ) séo
as equacdes 5, 6 e 7 com os termos transitorios do modelo de
turbuléncia k- [14] original desprezados.
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Para o solido apenas a equagdo da conservacdo da energia é
necessaria, sem a necessidade dos termos convectivos.
Admitindo s6lido homogéneo sem geragdo interna de calor e
composto de material de propriedades constantes a equagéo da
conservagdo da energia pode ser escrita conforme equagéo (8).
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O sistema de equacgbes diferenciais parciais foi resolvido
utilizando o método dos volumes finitos. A solugdo do dominio
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solido e do dominio fluido séo acopladas, ou seja, a dindmica do
escoamento e a transferéncia de calor no sélido e no fluido sdo
resolvidas simultaneamente.

4, CONDICOES DE CONTORNO E DETALHES
SOBRE A MALHA UTILIZADA

As seguintes condi¢Bes de contorno foram adotadas e utilizadas
em todos os modelos (ajustadas as pequenas diferencas
geométricas entre os mesmos), conforme indicado na figura 2
para o modelo IlI:

(a) entrada - fluido agua a 20°C com velocidade normal uniforme
igual a1 m/s ou 2 m/s,

(b) saida - presséo estatica média na escala efetiva nula,

(c) simetria nas faces indicadas na figura 2,

(d) superficie do obstaculo (parede lisa) - condigdo de ndo
escorregamento (velocidade nula) e superficies adiabaticas,

(e) interface sélido-fluido (parede lisa) - condicdo de ndo
escorregamento e taxa de transferéncia de calor que deixa o
solido igual a taxa e transferéncia de calor que chega ao fluido,
(f) extremidades do sélido - superficies adiabaticas e;

(9) base do solido - temperatura constante e uniforme de 80°C.

... plano central longitudinal (paralelo ao
plano xoy localizado em z = 1,5 mm)
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Figura 2. Indicacdo das superficies em que foram impostas as
condigdes de contorno para o modelo Il1.

No modelo 11 ndo hé o obstaculo e no modelo I ndo ha o obstaculo
e também as ranhuras retangulares, sendo esses 0s pequenos
ajustes entre as condi¢cBes de contorno apresentadas para 0
modelo 111 e aplicadas aos modelos I e 11.

Elementos em forma de hexaedros formam as malhas de todos os
modelos. Na figura 3 € apresentada a distribuigcdo superficial de
elementos (para uma vista lateral do dominio computacional do
modelo I11) em situacdo na qual os resultados séo independentes
da discretizagdo [15] [16] [17]. A densidade dos elementos é
muito maior no dominio computacional fluido do que no dominio
computacional sélido. A quantidade necessaria no dominio
computacional fluido prejudica a visualizagdo da figura 3 que
estd em escala.

Figura 3. Vista lateral da malha superficial para o modelo I1I.
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5. RESULTADOS

As figuras de 4 a 10 indicam a velocidade para o escoamento no
canal e a distribuicdo de temperatura no sélido em um plano
longitudinal central (indicado na figura 4) para os modelos de I a
VII. A comparacdo das figuras de 4 a 10 é capaz de revelar que a
camada limite hidrodindmica se desenvolve de modo diferente
para os trés modelos. No modelo | a camada limite se desenvolve,
conforme  esperado,  guardando  caracteristicas  do
desenvolvimento sobre a placa plana. No modelo Il a presenca
das ranhuras retangulares faz com que a camada limite aumente
de espessura (figura 5), porém, nos modelos em que ha o gerador
de turbuléncia (modelos de 111 a V1), o obstéculo gera agitacdo
no fluido (figuras de 6 a 10). Os geradores de turbuléncia dos
modelos 11, IV e V (indicados nas figuras 6, 7 e 8 produzem,
logo ap6s os mesmos, uma esteira relativamente pronunciada. O
gerador turbuléncia com formato mais aerodindmico (do modelo
V1) forma uma esteira muito menor (conforme indicado na figura
9).
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Figura 4. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicdo de temperatura no sélido para o modelo I (plano
longitudinal central) — velocidade de entrada de 1m/s.
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Figura 5. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicdo de temperatura no soélido para o modelo Il (plano
longitudinal central) — velocidade de entrada de 1m/s.
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Figura 6. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicdo de temperatura no sélido para o modelo 11 (plano
longitudinal central) — velocidade de entrada de 1m/s.
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Figura 7. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicdo de temperatura no solido para o modelo IV (plano
longitudinal central) — velocidade de entrada de 1m/s.
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Figura 8. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicdo de temperatura no sélido para o modelo V (plano
longitudinal central).
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Figura 9. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicdo de temperatura no solido para o modelo VI (plano
longitudinal central) — velocidade de entrada de 1m/s.
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Figura 10. Distribuicdo de velocidade no escoamento e
distribuicéo de temperatura no sélido para o modelo VII (plano
longitudinal central) — velocidade de entrada de 1m/s. Modelo
VII com cota | de 4 mm e angulo alfa de 15°.

A figura 11 indica um gréafico de velocidade em funcéo da
coordenada y (para uma linha representada na figura 2)
construido para os modelos de | a IV, com velocidade de entrada
do escoamento no dominio computacional de 1 m/s. Os modelos
de 1V a VII sdo indicados na figura 12a. A repeticdo do modelo
IV nas figuras 11 e 12 tem objetivo de facilitar a comparagéo,
tendo em vista que a apresentagdo dos resultados de todos os
modelos em um Unico gréafico prejudicaria a visualizagdo.
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Figura 11. Distribuicdo de velocidade para a linha 1 indicada na

figura 2 (para os modelos I, 11, 11l e V) — velocidade de entrada

de 1m/s.
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Figura 12. (a) Distribuicdo de velocidade para a linha 1 indicada
na figura 2 (para os modelos 1V, V, VI e VII) — velocidade de
entrada de 1m/s (b) detalhe do grafico apresentado em (a).
Modelo VII com cota | igual a4 mm e angulo alfa de 15°.
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No gréafico da figura 11 é possivel identificar que a espessura da
camada limite hidrodindmica do modelo Il (limite indicado por
*) é maior do que a do modelo I (limite indicado por **) e a
camada limite hidrodindmica do modelo Ill ocupa a secdo
transversal completa do canal, o que ocorre também no modelo
IV. O perfil de velocidades apresenta semelhanca na posicéo
escolhida para andlise (linha 1 da figura 2) em todos os modelos
que contém geradores de turbuléncia, diferindo apenas na regido
central do canal (conforme indicado na figura 12b na posicdo
proxima ay =9 mm). A semelhanca entre os perfis de velocidade
nos casos em que ha geradores de turbuléncia de geometrias
relativamente distintas € um indicativo que a uma certa distancia
a jusante da posicdo destes o escoamento tende a apresentar as
mesmas caracteristicas hidrodinamicas.

A tabela 1 apresenta as taxas de transferéncia de calor do s6lido
para o fluido em escoamento e a diferenca de pressdo entre a
pressdo média na entrada e na saida do trocador de calor (regides
indicadas na figura 2 como entrada e saida). Os resultados
apresentados na tabela contemplam duas condi¢bes para a
velocidade de entrada do fluido no dominio computacional,
respectivamente, 1 m/s e 2 m/s.

Tabela 1. Resultados das simulagbes dos modelos I, 11, 111, 1V,
V, Vle VII. Modelo VIl com | igual a4 mm e &ngulo alfa de 15°.

Mod. q [W] Apes [Pa]
ve 1m/s 2 m/s 1m/s 2m/s
I 395 548 473 140
I 424 624 925 431
11 48,6 74,9 591 2363
v 473 74 299 1181
v 451 66,7 349 1424
VI 44 4 65,4 223 869
VII 495 77.2 796 3215

O aumento na taxa de transferéncia de calor dos modelos com
geradores de turbuléncia (111, IV, V, VI e VII), comparados com
os modelos sem geradores de turbuléncia (I e 11) foi causado pela
ampliacéo no nivel de turbuléncia do escoamento em decorréncia
da presenga do obstaculo, além do efeito das ranhuras. A
presenca do obstaculo obriga o fluido a mudar de direcéo,
aumentando a velocidade do escoamento nas laterais do mesmo
porque a area de passagem diminui, gerando uma regido de
escoamento perturbado logo a jusante da barreira.

O trecho de canal simulado é relativamente curto (com
comprimento de 45 mm na dire¢do do escoamento) e, por esse
motivo, as taxas de transferéncia de calor sdo relativamente
pequenas, em uma geometria condizente com a proposta de um
pequeno dispositivo de troca térmica para utilizagdo em
trocadores de calor para sistemas eletrdnicos.

O aumento da taxa de transferéncia de calor nos modelos em que
ha o elemento gerador de turbuléncia é invariavelmente
acompanhado por um aumento na perda de carga através do
canal, conforme indicado pela diferenga entre a pressdo média de
entrada e saida do mesmo (Apes - veja tabela 1). O maior valor da
taxa de transferéncia de calor sempre foi obtido pelo modelo que
também proporcionou a maior perda de carga, independente da
velocidade de entrada no canal (1 m/s ou 2 m/s), neste caso 0
modelo VII. Caso a necessidade de projeto seja a maximizagao
da taxa de transferéncia de calor, entre as alternativas
apresentadas, a geometria do modelo VII deve ser escolhida.
Contudo, o modelo Il também pode ser considerado porque
também apresentou bom desempenho térmico com um aumento
menor da perda de carga no escoamento (comparado ao modelo
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VII). A tabela 2 apresenta as duas primeiras colunas indicando,
respectivamente, o aumento percentual da taxa de transferéncia
de calor (Aqg) e o aumento percentual da diferenca de presséo
entre a entrada e saida do canal (Ap) com o aumento da
velocidade de entrada no canal de 1 m/s para 2 m/s. A terceira
coluna databela 2 é a razdo entre 0s aumentos percentuais de taxa
de transferéncia de calor e 0 aumento percentual da diferenca de
pressdo entre a entrada e saida do fluido no canal (Ag/Ap). Tendo
como objetivo a maximizacdo da taxa de transferéncia de calor,
os modelos Il e VII tém, segundo esse critério, desempenho
semelhante porque apresentam mesma razao Ag/Ap, de acordo
com a tabela 2: 0,37.

Foram alteradas a cota | e o angulo alfa (indicados na figura 1h)
e as tabelas 3 e 4 apresentam os resultados das simulagdes (taxa
de transferéncia de calor do s6lido para o fluido em escoamento
e a diferenca de pressdo entre a pressdo média na entrada e na
saida do trocador de calor) para as velocidades de entrada de 1
m/s e 2 m/s, respectivamente.

Tabela 2. Porcentagem de aumento na taxa de transferéncia de
calor (Aq), porcentagem de aumento na diferenca presséo entre
entrada e a saida do canal (Ap) e razéo entre as duas quantidades
anteriores (para os modelos de | a V), na mudanca da velocidade
de entrada do escoamento de 1 m/s para 2 m/s. Modelo VII com
cota | igual a 4 mm e angulo alfa de 15°.

Mod. Aq[1] Ap [1] Adg/Ap
% % [1]

| 19,7 155,5 0,13

1 118,2 590,7 0,20
11 1116 3055 0,37
v 532,1 1496 0,36
\Y 673,8 2035 0,33
VI 402,3 1229 0,33
VIl 1508 4065 0,37

Tabela 3. Resultados das simulagdes do modelo VII com
velocidade de entrada do fluido no canal de 1 m/s.

alfa cotal q[W] Apes [Pa]
15° 4 495 796
15° 3 49.2 489
15° 2 48.2 354
7.5° 4 47.8 365
7.5° 3 47.4 294
7.5° 2 47.0 256
0° 4 46.7 229
0° 3 46.6 221
0° 2 46.5 218

Tabela 4. Resultados das simulagdes do modelo VII com
velocidade de entrada do fluido no canal de 2 m/s.

alfa  cotal q[wW] Apes [Pa]
15° 4 77,2 3215
15° 3 76,8 1994
15° 2 75,5 1430
7.5° 4 75,1 1461
7.5° 3 74,5 1172
7.5° 2 74,0 1022
0° 4 73,6 907.3
0° 3 73,4 878.8
0° 2 73,3 869.3
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As figuras 13 e 14 apresentam dois graficos de barras para a
diferenca de pressdo entre a pressdo média na entrada e na saida
do trocador de calor em funcéo da cota | e do angulo alfa,
respectivamente, para velocidade de entrada de 1 m/s e
velocidade de saida de 2 m/s.
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Figura 13. Gréafico de barras para a diferenca de presséo entre a
pressdo média na entrada e na saida do trocador de calor em
funcdo da cota | e do angulo alfa, respectivamente, para
velocidade de entrada de 1 m/s referente ao modelo VII.
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Figura 14. Gréfico de barras para a diferenca de pressédo entre a
pressdo média na entrada e na saida do trocador de calor em
funcdo da cota | e do angulo alfa, respectivamente, para
velocidade de entrada de 2 m/s referente ao modelo VII.

O aumento no valor da perda de carga é mais sensivel com o
aumento do angulo alfa do que com o aumento da cota I. A
analise das figuras 13 e 14 corrobora a afirmacéo. Na figura 15
logo a jusante das placas inclinadas é possivel observar uma
regido do escoamento em que a velocidade é relativamente baixa.
A regido de recirculagéo ou esteira é tdo maior quanto maior for
o0 angulo alfa, causando assim aumento na perda de carga.
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Figura 15. Detalhe da distribuicdo de velocidade no escoamento
para 0 modelo VII (plano longitudinal central) — velocidade de
entrada de 1m/s. Modelo VII com cota | de 4 mm e angulo alfa
de 15°.

Contudo, a taxa de transferéncia de calor, apesar de apresentar
valores alterados com a modificagdo dos parametros (cota | e
angulo alfa), tem modificacéo discreta em seu valor, quando estes
Gltimos parametros mudam. As figuras 16 e 17 apresentam dois
graficos de barras para a taxa de transferéncia de calor em fungéo
da cota | e do angulo alfa, respectivamente, para velocidade de
entrada de 1 m/s e velocidade de saida de 2 m/s.
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Figura 16. Gréfico de barras para a taxa de transferéncia de calor
para o fluido em funcdo da cota | e do éangulo alfa,
respectivamente, para velocidade de entrada de 1 m/s referente
ao modelo VII.

A escolha das dimensBes para a construgdo do dispositivo
depende do objetivo final que, sendo este a maximizacgao da taxa
de transferéncia de calor, indica a opg¢do VII com as dimensfes
da cota | de 4 mm e angulo alfa de 15°. Todavia, a escolha leva a
um grande aumento na perda de carga. A solugdo com cota | de
3 mm e angulo alfa 7,5° indica resultado significativo no
incremento da taxa de transferéncia de calor sem incorrer em
aumento exagerado na perda de carga (comparando a geometria
do modelo VII como o modelo 1).
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Figura 17. Gréfico de barras para a taxa de transferéncia de calor
para o fluido em funcdo da cota | e do éangulo alfa,
respectivamente, para velocidade de entrada de 2 m/s referente
ao modelo VII.

6. CONCLUSOES

Neste artigo foram simuladas numericamente alternativas
geométricas para um canal retangular modificado com
escoamento de agua e transferéncia de calor com uma parede,
utilizando o software comercial de CFD ANSYS CFX® - as
simulagdes foram comparadas a simulagdo de um canal liso. Os
resultados das simula¢Bes possibilitam as seguintes conclusdes:

(1) A dinamica dos fluidos computacional é uma ferramenta Util
na analise de projetos térmicos de interesse da engenharia e foi
capaz de capturar os efeitos de transferéncia de calor e de
transferéncia de quantidade de movimento nos escoamentos
estudados.

(2) A geometria do modelo Il com ranhuras néo foi tdo eficiente
na troca de calor quando comparada as geometrias dos modelos
que contém geradores de turbuléncia. Especialmente porque as
ranhuras ndo proporcionaram aumento significativo da camada
limite hidrodinamica e térmica.

(3) A adocéo de geradores de turbuléncia na entrada do canal é
responsavel pelo incremento na taxa de transferéncia de calor e
do fluxo de calor e também causa aumento da conversdo de
parcelas Uteis de energia mecanica em parcelas ndo Uteis (calor).
(4) Independente do formato do gerador de turbuléncia escolhido
nas simulacdes, o formato geral do perfil de velocidades na saida
do canal ficou préximo (nas geometrias que contavam com o
gerador de turbuléncia), exceto pelo valor da velocidade no
centro do canal.

(5) O modelo VII obteve maior valor de taxa de transferéncia de
calor, acompanhado do maior valor de perda de carga entre as
geometrias e condigBes simuladas.

(6) A perda de carga no modelo VII é mais sensivel a alteragéo
do angulo alfa do que a alteracéo da cota I.

(7) A taxa de transferéncia de calor no modelo V11 se altera com
as variacBes dos pardmetros cota 1 e angulo alfa, contudo, a
modificagao é relativamente discreta.
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