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“Quem gosta da pratica sem teoria assemelha-se ao
marinheiro que navega sem leme nem bussola,
nunca sabendo aonde ird parar.”

Leonardo Da Vinci






Prefacio

Este livro resulta da experiéncia letiva e pedagdgica do seu autor, como docente da Faculdade
de Engenharia da Universidade do Porto ao longo de mais de 40 anos, nas &reas da
Transferéncia de Calor (fundamental e aplicada).

Dessa experiéncia constatou o autor que, com muita frequéncia, os estudantes sdo levados a
procurar “a equagao”, ou conjunto de equagdes, para o mais rapidamente possivel chegarem ao
resultado (“solucdo™), sem discutirem as hipdteses subjacentes, e muitas vezes sem criticarem
os resultados obtidos e o seu nivel de aproximacdo a realidade fisica. O que na giria académica
se designa por aplicagédo da “receita” para obter “a solucdo”. Este livro debruca-se na resolugéo
de problemas praticos. No entanto, mais do que fornecer as ditas “receitas”, tem como objetivo
a discussao das hipoteses e métodos a aplicar, e a definicdo de uma metodologia para a obtencéo
da “solucdo”, discutindo também a aproximacédo a resultados reais.

N&o € o intuito deste livro substituir os muitos manuais teéricos de Transferéncia de Calor
existentes, muitos em lingua inglesa e outros em lingua portuguesa, que se dedicam a apresentar
0s principais conceitos e ferramentas tedricas para resolucdo de problemas. Muitos desses
manuais contém também exercicios resolvidos, no entanto em VvAarios casos sem as
preocupacles expressas no paragrafo anterior. No presente texto, a metodologia geral para a
resolucdo de problemas praticos assenta na compreensao dos fendmenos fisicos e definicdo de
hipGteses simplificativas, que levam a construcdo de um modelo de célculo recorrendo as
ferramentas conhecidas dos manuais tedricos. Fomenta-se a tomada de consciéncia de que por
vezes nao existe uma solucdo Unica, sendo que cada solucdo tem um dado nivel de aproximacéo
e depende das hipdteses consideradas.

Este livro cobre os topicos tradicionalmente abordados num curso de Transferéncia de Calor
basico (com a duracdo de 1 semestre). Assim, sdo abordados topicos de condugdo (em regime
permanente e instacionario, com aproximacdes 1D e 2D), convecc¢do (forcada e natural, nas
geometrias e fluidos mais simples), condensacdo em filme, ebulicdo em reservatdrio, e radiacdo
térmica (envolvendo 1, 2 ou mais superficies separadas por um meio ndo participante). Em cada
topico/capitulo sdo inicialmente apresentados os principais conceitos e solucGes tedricas
conhecidas, a que se segue a resolucao e discussao de variados problemas praticos. Um Gltimo
capitulo trata em mais detalhe exemplos da combinacéo dos varios modos de transferéncia de
calor. Os 90 problemas apresentados e discutidos constituem casos de estudo representativos
de situacOes tipicas da pratica da engenharia térmica, que permitem a consolidacdo dos
conhecimentos.

Porto, Janeiro de 2022

Armando C. F. C. Oliveira
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Lista de Simbolos

Os simbolos sdo fundamentais para a escrita de equagdes, sendo também a imagem simplificada
de grandezas fisicas conhecidas. Neste texto foi adotado um conjunto de simbolos semelhante
ao encontrado na literatura da especialidade existente. No entanto, relativamente ao encontrado
na maioria da literatura de origem anglo-americana, ha algumas diferencas: as principais dizem
respeito ao fluxo de calor e & poténcia calorifica, para os quais se usa respetivamente ¢ e @,
denotando o ponto o calor por unidade de tempo, e a grandezas associadas aos fenémenos de
radiacdo, como o poder emissivo ou a radiosidade. Para estas ultimas, que sdo fluxos de calor,
usa-se 0 mesmo simbolo geral desses fluxos (q), distinguindo-se umas das outras pelo indice

usado.

Simbolos em letras romanas

Simbolo

A

Bi

Pr

Designacéo

Area

Ndmero de Biot

Calor especifico a presséo constante
Diametro

Espessura

Fracdo de energia emitida
ou Fator de visdo/forma

NUmero de Fourier

Aceleracdo da gravidade

Poténcia gerada por unidade de volume

Altura

Coeficiente de conveccdo ou de transferéncia de calor

ou Entalpia;
Coeficiente médio numa dada superficie

Intensidade de radiacdo
Condutibilidade térmica

Comprimento
ou Dimensao de referéncia

Largura
Massa

Parametro usado em condugdo com convecgao (e
alhetas)

Caudal massico
Numero de Nusselt; Nu médio

Perimetro
ou Pardmetro adimensional de condensagdo

Presséo
Numero de Prandtl

Calor

Unidade
mZ
JI(kgK), ou J/(kg°C)

m

m/s?

W/m3

m

W/(m?K), ou W/(m?°C)

J/kg
W/(m2K), ou W/(m?°C)

W/(m?3sr)
W/(mK), ou W/(m°C)

m

N/m? ou Pa



Poténcia calorifica

Fluxo calorifico

Resisténcia térmica

Resisténcia térmica por unidade de area

ou Coordenada espacial radial
ou Raio

Numero de Rayleigh

NUmero de Reynolds

Passo ou espagamento
Temperatura; Temperatura média
Tempo

Coeficiente global de transferéncia de calor
Volume

Velocidade

Velocidade média ou de caudal
Coordenada espacial cartesiana
Coordenada espacial cartesiana

Coordenada espacial cartesiana

Simbolos em letras gregas

Simbolo

a

Designacéo

Difusibilidade térmica
ou Coeficiente de absor¢do

Coeficiente de expanséo térmica
Variacdo

Espessura da camada limite
Rendimento

Angulo, ou Coordenada espacial circunferencial
ou Diferenga de temperatura

Comprimento de onda
Viscosidade dindmica
Viscosidade cinematica
Massa volimica

ou Coeficiente de reflexdo

Constante de Stefan-Boltzmann
ou Tensdo superficial
Coeficiente de transmissao

ou Tensdo viscosa

Angulo, ou Coordenada espacial circunferencial

Angulo sélido

W

W/m?2

K/W, ou °C/W
m2K/W, ou m?*C/W

m
m

K,ou°C

s

W/(m?K), ou W/(m?°C)
m3

m/s

m/s

m

Unidade

m2/s

K1, ou°C?

depende da variavel associada
m

-, 0u %

rad
K, ou°C

m, ou um
ka/(s m)
m2/s

kg/m3

W/(m2K*)
N/m

N/m?

rad

Sr



indices”
indice
abs
alh
atm

b

cond
conv
CN
cr
ebul
em
ent

ext

hem

inc
int

is

rad

radios

ref

sai
sat
sf
sol
sup

s/alh

Designacéo

relativo a absor¢do de radiacéo
relativo a alheta
atmosférica

base (de uma alheta)
caracteristica, ou corrigida
relativo a condugéo

relativo a conveccdo
relativo a corpo negro
critico

relativo a ebuligdo

relativo a emissdo de radiacéo
entrada

exterior

hidréaulico

hemisférico(a)

inicial

relativo a radiagdo incidente
interior

isolante, ou isolamento
liquido

média, ou mistura

normal (a uma superficie)
parede

relativo a radiacdo
radiosidade

relativo a reflexdo de radiagéo
sec¢do

saida

saturacao

interface solido-fluido
relativo a radiagdo solar
superficial

sem alhetas

tubo, ou térmica



tot total

trans relativo a transmisséo de radiagéo

v vapor

x na direcéo x

y na direcdo y

o longe da superficie (parede solida)

* estes sd0 os indices gerais usados; nalguns problemas praticos sdo usados indices especificos néo listados aqui



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

1 Conducéo

No inicio deste capitulo apresentam-se os principais conceitos e solugdes tedricas mais
utilizadas na resolucdo de problemas préaticos que envolvem a conducéo do calor. Os modos de
transferéncia da convecgédo e radiacdo poderdo estar presentes, mas sao descritos por meios
simplificados, como por exemplo através de um coeficiente de transferéncia constante e
conhecido. O estudo foi dividido em 2 seccdes principais: a que trata da transferéncia em regime
permanente ou estacionario, quando as temperaturas e fluxos se mantém constantes no tempo,
e a que trata do regime dindmico ou instacionario, quando variam ao longo do tempo.

No caso do regime permanente abordam-se os casos monodimensionais (1D), nas geometrias
mais simples (placa, cilindro e esfera), e é feita referéncia a utilizacdo de métodos numéricos
para casos bidimensionais (2D). Para o regime instaciondrio distinguem-se o0 caso em que se
despreza a variagdo de temperatura no corpo (sistema global), e os casos em que se considera
gue a temperatura varia ainda numa direcdo do espaco (placa, cilindro e esfera).

No final de cada seccdo apresentam-se diversos problemas praticos que ilustram a aplicacdo
dos conceitos e métodos de calculo vistos.

A distribuicdo de temperatura no interior de um sélido ou fluido em repouso com
condutibilidade térmica constante — que sera sempre assim considerada — pode obter-se a partir
da chamada equacdo geral da conducdo. Esta resulta de um balangco de energia feito a um
elemento de volume infinitesimal do material, que expressa que a variacdo da energia contida
no elemento ao longo de tempo € o resultado do balanco das trocas de calor com os elementos
adjacentes, e eventualmente da energia que se gera por unidade de tempo no elemento em causa.
Como os fluxos de calor dependem da variacéo (gradiente) de temperatura no material — lei de
Fourier — a temperatura num dado ponto depende da variagdo de temperatura no corpo.

A lei de Fourier pode expressar-se atraves da equacao:
= 2T
qg= kan (1.2)

sendo n a dire¢do/coordenada normal ao fluxo de calor. Como este é na realidade uma grandeza
vetorial, o sinal negativo denota o facto de o fluxo ter o sentido oposto ao do aumento de
temperatura, ou seja, o fluxo verifica-se no sentido oposto ao do gradiente de temperatura.

A equacéo geral da conducdo pode ser escrita de formas diferentes, consoante a geometria do
corpo e do seu elemento de volume representativo, nomeadamente aplicando coordenadas
cartesianas (elemento paralelepipédico), cilindricas (elemento/porcéo de casca cilindrica) ou
esféricas (elemento/porcdo de casca esférica). A Figura 1.1 representa os 3 elementos
infinitesimais referidos, bem como os eixos coordenados a considerar.



Capitulo 1 - Conducéo

dV = dx dy dz dV =rdfdrdz dV =r2d0 dr seng d¢

a b c

Figura 1.1 — Geometrias consideradas: (a) paralelepipédica; (b) cilindrica; (c) esférica

A equacdo geral da conducdo pode entdo escrever-se nas formas:

92T | 9°T |, 0T | g _ 10T

— =-— 1.2
d0x2  9y2  0z% k a dt (12)
10 aT 10%T  9%T g 10T
ror (T‘ 6r) T r2 002 T dz2 T k  aot (1.3)
10 ( - 6T) 1 9%r 1 9 ( aT) g _ 10T
——|\r"—= — — — ==—-— 14
r2 9r ( ar + r2sen?¢ 962 + r2sen¢ d¢ send ) + k aodt (1.4)

O termo de geracdo de calor (g) devera ser considerado sempre que exista uma fonte de calor
no interior do corpo. Um caso tipico ocorre quando um material metalico é percorrido por
corrente elétrica, gerando-se calor por efeito de Joule de modo uniforme (por unidade de
volume). Na maioria das situacOes correntes esse termo sera nulo.

O célculo da distribuicdo de temperatura num corpo, e ao longo do tempo, exige entdo a
resolucdo de uma das equacdes (1.2, 1.3 ou 1.4). Tal ndo é tarefa simples no caso geral de
variacdo tridimensional (3D), ou mesmo bidimensional (2D), exigindo a utilizacdo de métodos
numeéricos (aproximados). O calculo das temperaturas depende ainda das condi¢cdes nas
fronteiras do espaco e da condicdo inicial. A partir das temperaturas, e usando a equacao (1.1),
podem calcular-se os fluxos de calor.

1.1 Conducédo em regime permanente

No caso do regime permanente ndo ha alteracdo das temperaturas ao longo do tempo, pelo que
0 2° membro das equages (1.2), (1.3) e (1.4) é igual a zero.

1.1.1 Conducdo monodimensional em placa plana (sem e com fontes internas de calor)

Para o caso de uma placa, variando a temperatura unicamente ao longo da coordenada x, a
equacéo (1.2) reduz-se a:

—4+9=-0 (15)
k
e no caso de ndo existirem fontes de calor internas, a sua forma mais simples:

azr
e 0 (1.6)



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

Estas equacOes podem ser utilizadas com boa aproximacdo quando uma placa com espessura
(segundo x) muito menor que a sua seccao (perpendicular a espessura) esté sujeita a diferentes
condicdes nas suas faces externas; tal equivale a considerar que a seccao da placa — seccao de
passagem do calor — € infinita. Mas também podem aplicar-se se as superficies nos limites da
seccao (direcdes y e z) estiverem perfeitamente isoladas termicamente, ndo havendo nelas
transferéncia de calor; como por exemplo num cilindro isolado na superficie/raio exterior, com
variacdo da temperatura ao longo do seu eixo, ndo havendo variacao radial nem circunferencial
da temperatura. Pode também considerar-se condugdo monodimensional em placas ou outras
geometrias em que a seccdo (no plano y-z) tenha dimensdes muito pequenas face ao
comprimento segundo X, sendo desprezada a variagao da temperatura ao longo de cada secgéo,
embora neste caso seja necessaria a consideracdo do que acontece na superficie exterior da
seccdo, nomeadamente se existe conveccdo (a ver em 1.1.4). A Figura 1.2 ilustra estes casos.

T <o
isolada

P,

v

S

isolada

beo

a b C

Figura 1.2 — Casos que podem ser tratados com conducdo monodimensional segundo x: (a) placa de secgéo
infinita com conducéo ao longo da espessura; (b) corpo com qualquer seccdo e superficie exterior
da seccdo isolada; (c) corpo com qualquer seccdo de dimensdes pequenas face ao comprimento de
condugéo.

A integracdo da equacao (1.5) conduz a uma distribuicdo quadratica da temperatura (do 2° grau
em x) quando o termo fonte é constante. A integracdo de (1.6) conduz a uma distribuicao linear
da temperatura ao longo de x. A solucdo para cada caso especifico depende das condicdes
fronteira existentes, que podem ser de temperatura imposta/conhecida, de fluxo de calor
imposto/conhecido, ou de convecgdo (coeficiente e temperatura exterior conhecidos). As
referéncias [1, 2] apresentam solugdes para alguns desses casos. Na seccdo dedicada aos
problemas praticos (1.1.6) serdo vistas algumas, e a metodologia seguida para a sua obtencéo.

Né&o existindo fontes de calor no interior do material, e sendo as temperaturas nas fronteiras
extremas (X) T, e T,, pode concluir-se que a poténcia calorifica transferida através do material
(de espessura e) é igual a:

0 =ZA(T,— Ty) w7

gue mostra que a poténcia € proporcional a AT, e proporcional ao quociente kAg/e. A mesma
poténcia pode escrever-se com recurso a nocao de resisténcia termica, expressando que ela é
igual a diferenca de potencial térmico a dividir pela resisténcia de conducéo:

(Ty—T)

1.8
Rcond ( )

Q:



Capitulo 1 - Conducéo

Da comparagdo de (1.7) e (1.8) conclui-se que a resisténcia € proporcional a espessura e
inversamente proporcional a condutibilidade e & area, ou seja:

e

Reona = KAy (1.9)

E muitas vezes usada a resisténcia para uma area unitaria, igual a espessura a dividir pela
condutibilidade (1.onqg = €/k).

A nocdo de resisténcia térmica facilita o calculo da transferéncia de calor quando esta se da
através de um conjunto de materiais diferentes. Por exemplo, para duas placas (1 e 2) colocadas
em série pode calcular-se o fluxo global somando as resisténcias individuais de cada placa:
—_& 4 e

Rsérle - KqAg + ko As (1.10)
Também se podem associar resisténcias em paralelo, mas nesse caso com a suposicao de que
os fluxos nos 2 materiais tém apenas a direcdo X, ou seja, nao existe fluxo entre os 2. Tal é
razoavel nalguns casos, mas ndo sempre, como se verd no problema P1.1. Quando 2 resisténcias
se associam em paralelo, a resisténcia global é

1 1 1 k1A kA
_ + — f1fs1 + 24s2 (1.11)
Rparaielo Ry Rz €1 €2

A Figura 1.3 representa esquematicamente as associacoes de resisténcias referidas.

Qi
—
Ty —\N\_( T,
Ry
Ry Ry
JEY T, R,
o —
5 5 Ty e\ T2
—_—
Q;
Rsérie: Rl+ RZ
T1 ANIAN TZ 1/Rpa7'alela: 1/R1+ 1/RZ
—_ 4 °_\/\/\_° T,
Q=01+0
a b

Figura 1.3 — Associagdo de 2 resisténcias térmicas de conducdo em série e em paralelo e respetivas poténcias
transferidas: (a) série; (b) paralelo.

As equacdes (1.10) e (1.11) séo generalizaveis a 3 ou mais materiais/corpos. Também se podem
adicionar resisténcias correspondentes & convecgdo superficial nas fronteiras. Sendo a
resisténcia igual a diferenca de temperatura a dividir pela poténcia transferida, nesse caso cada
resisténcia € o inverso do produto do coeficiente de conveccdo pela area superficial, ou seja:

=1 (1.12)

conv hconvAs

Note-se que a nogdo de resisténcia térmica ndo € aplicavel quando ha fontes de calor internas,
uma vez que nesse caso o fluxo de calor varia ao longo da espessura do material (ao longo de

X).
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1.1.2 Conducéo radial cilindrica (sem e com fontes internas de calor)

Em muitos casos praticos intervém a geometria cilindrica, para a qual se devem usar as
coordenadas cilindricas — equacéo (1.3). Uma simplificacdo frequente consiste em admitir que
a temperatura s6 varia ao longo do raio, pelo que o calor tem a direcdo radial, desprezando
assim a variacdo circunferencial (&) e ao longo do eixo (z). Tratando-se de regime permanente
e intervindo apenas a coordenada radial, a equacéo (1.3) reduz-se a

1a . dary ., g _
rdr (T dr) + Kk 0 (1.13)

e no caso de ndo existirem fontes de calor internas, a:

2(r) -0

A equacdo (1.13) pode aplicar-se a cilindros cheios ou ocos (tubos) com geracdo de calor
interna. No entanto, a equacdo (1.14) s6 pode aplicar-se a cilindros ocos ou tubos, uma vez que
nos cilindros cheios existe apenas uma superficie em contacto com o exterior (correspondente
ao raio exterior), e trocando essa superficie calor (recebendo ou perdendo), ndo ha mais
nenhuma superficie para equilibrar as trocas de modo a manter a temperatura constante no
tempo (regime permanente).

A distribuicdo de temperatura radial pode obter-se integrando as equacdes (1.13) ou (1.14).
Mais uma vez, a solucdo para cada caso especifico depende das condicGes fronteira existentes,
apresentando as referéncias [1, 2] solucGes para alguns casos tipicos. Algumas serdo vistas na
seccdo dedicada aos problemas praticos (1.1.6). No caso da conducdo radial em tubos sem
fontes de calor internas — equacéo (1.14) — obtém-se da integracdo, impondo as temperaturas
T, e T, nas superficies interior (r;,;) e exterior (r,,;) do tubo, a solucdo:

Sl -

T(r) N (T ine/Text) in (rext) + TZ (1.15)
que traduz uma variacdo logaritmica (ou exponencial) da temperatura com o raio. Através desta
pode obter-se a poténcia que atravessa radialmente a parede cilindrica:

. 2mkL
Q j—

n(rext/Tint)

(T, = T,) (1.16)

em que L é o comprimento do tubo ao longo do seu eixo. Tal como para a placa, pode definir-
se uma resisténcia de conducdo, igual a diferenca de temperatura dividida pela poténcia, vindo

l .
Reona = n(T;;cTtk{th) (1.17)

expressao que mostra que a resisténcia aumenta com a espessura da parede do tubo, embora
ndo linearmente. Note-se que o fluxo de calor ndo é constante ao longo do raio: a poténcia
calorifica € constante, mas como a seccdo de passagem de calor aumenta com o raio, o0 fluxo
vai diminuindo do interior para o exterior.

Tal como para a placa plana, é possivel em tubos associar resisténcias de materiais colocados
em seérie, usando a equacéo (1.17) para calcular cada uma das resisténcias. A esse propdsito, €
vulgar utilizar um tubo de isolante térmico (manga isoladora) no exterior de tubos metéalicos,
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com o objetivo de reduzir a poténcia calorifica transferida para o exterior, como em tubagens
de &gua quente ou vapor. No entanto, como veremos, em certas condi¢des podemos obter um
efeito indesejado. Para tal, consideremos entdo um tubo rodeado por outro, com um contacto
perfeito entre ambos. No interior do tubo mais pequeno existe um fluido a temperatura mais
elevada que a temperatura exterior ao tubo maior, conhecendo-se os coeficientes de convecgédo
interior e exterior. Pode escrever-se entdo a seguinte resisténcia global

1 In(D1/Dint) In(Dext/D1) 1
conv,intT™DintL 21k L 2mkigL heonv,extT™DextL

Rglobal % (1.18)
sendo D, o didmetro intermédio. Vamos admitir que se varia a espessura do tubo maior,
constituido normalmente por material isolante, ou seja, 0 didmetro exterior do isolante (D).
Esse diametro intervém na resisténcia de conducdo do isolante, que aumenta com o0 aumento da
espessura, e na resisténcia de conveccao exterior, que diminui com o aumento de D, por haver
uma maior area exterior de transferéncia. Assim, existem dois efeitos opostos. Para melhor
analisar o efeito global pode calcular-se a derivada da R ;0 €M Ordem a D,,.,. Verifica-se que
existe um minimo para a resisténcia global, que corresponde a um méaximo para o valor da
poténcia transferida. Tal acontece para

D,, = —2ks ou 1, =—is (1.19)

hconv,ext hconv,ext

designados por diametro e raio critico de isolamento.

A Figura 1.4 mostra a variacdo do raio critico quando se considera um valor tipico para k;, €
varia o coeficiente de conveccao exterior. Para este foi considerado um intervalo entre 5 e 100
W/m?°C, valores que correspondem & existéncia de conveccio natural ou forcada para o ar, no
caso méaximo a velocidades elevadas.

iy

g S N
|
0
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

hCOﬂV, ext (W/mzoc)

Figura 1.4 — Variacao do raio critico de isolamento com o coeficiente de convecgdo exterior, para um cilindro/tubo
e para kis=0,035 W/m%C.

Note-se que o valor do raio critico € maior para coeficientes baixos (caso da convecgao natural),
mas e sempre bastante baixo (< 8 mm) e ndo depende da geometria (didmetro) do tubo interior.
Tal quer dizer que ndo ocorre um aumento da poténcia transferida (até ao valor critico maximo)
se 0 tubo interior tiver um raio (r;) igual ou superior ao critico, pelo que nesse caso compensa
sempre usar isolante.
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Também tem interesse analisar o caso de um cilindro cheio (ndo oco) quando percorrido por
corrente elétrica (caso por exemplo de um cabo elétrico revestido por um isolante). Nesta
situacdo € a poténcia calorifica dissipada que € imposta, igual a gerada no interior, e ndo a
temperatura interior. Nesse caso s6 fazem sentido as duas ultimas parcelas de (1.18) ao calcular
a resisténcia global, o que conduz ao mesmo resultado para o raio critico, uma vez que sendo
constantes as primeiras 2 parcelas de (1.18) o minimo da resisténcia global € 0 mesmo. S6 que
neste caso, sendo a poténcia total constante (igual a gerada no interior do cilindro/cabo), esse
minimo corresponde a uma diferenca de temperatura minima entre a superficie (T, com raio
;) e o exterior (T,,.). Qualquer outro valor do raio r,,; conduzird a temperaturas interiores
mais elevadas. Saliente-se que no caso de um cabo elétrico ja é tipico haver um raio mais
pequeno que num tubo, pelo que a espessura do isolante poderad ser calculada de modo a
minimizar a temperatura do cabo.

1.1.3 Conducdo radial esférica (sem e com fontes internas de calor)

No caso da conducéo radial esférica devem usar-se as coordenadas esféricas — equacéo (1.4).
Admite-se entdo que a temperatura s6 varia ao longo do raio, pelo que o calor tem a direcédo
radial, desprezando assim a variagdo com os angulos e ¢. Em regime permanente a equacdo
(1.4) reduz-se a

Li(rz d_T) n %’ -0 (1.20)

r2dr dar

e no caso de ndo existirem fontes de calor internas, a:

£(+2) =0

De modo equivalente ao discutido para os cilindros, a equacédo (1.20) pode aplicar-se a esferas
cheias ou ocas com geracdo de calor interna, mas a equacao (1.21) s6 pode aplicar-se a esferas
ocas (ou cascas esféricas), de modo a assegurar a existéncia de regime permanente.

Podem também obter-se solugdes tipicas para a integracdo das equacdes (1.20) ou (1.21),
dependendo das condicdes fronteira existentes [1, 2]. Algumas seréo vistas na secc¢ao dedicada
aos problemas praticos (1.1.6). No caso da conducdo radial em esferas ocas sem fontes de calor
internas — equacao (1.21) — obtém-se da integracdo, impondo as temperaturas T; e T, nas
superficies interior (r;,,;) e exterior (r.,;) da esfera/casca, a solucéo:

T(r) = Ty — (Ty — T,) ——nt/T_ (122)

1-Tint/Text
Através desta pode obter-se a poténcia que atravessa radialmente a parede esférica:

. 4mk
=—— (T, —T. 1.2
Q YTine=1/Text ( 1 2) (1.23)
Pode também definir-se uma resisténcia de conducéo esférica, igual a diferenca de temperatura
dividida pela poténcia, vindo
R _ UTine=1/Text (1.24)

cond — a1tk
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Tal como no cilindro, sendo a poténcia calorifica constante, como a sec¢do de conducao de
calor aumenta com o raio, o fluxo vai diminuindo do interior para o exterior.

Também de forma semelhante ao cilindro, € possivel calcular um raio critico de isolamento,
correspondente a colocacdo de um isolante no exterior de um cilindro ou casca esférica, e sendo
conhecido o coeficiente de conveccdo exterior (constante). Ele vem dado por

ki
— _2kis (1.25)

rCT - n
conv,ext

Note-se que o valor obtido pela equacdo (1.25) é exatamente o dobro do raio critico para um
cilindro/tubo, para a mesma condutibilidade e coeficiente de convec¢do — comparar com a
equacdo (1.19). Por isso, é possivel ocorrer a situacdo critica com esferas de maior raio do que
os dos cilindros representados na Figura 1.4.

1.1.4 Condugdo monodimensional com conveccéo superficial (como em alhetas)

Como referido a proposito da Figura 1.2(c), num corpo alongado na direcdo x, em comparacao
com as dimensBes da sua seccdo (perpendicular a x), pode admitir-se que a conducgdo €
monodimensional. Mas nesse caso, para calcular a evolucéo de temperatura ao longo de x torna-
se necessario contabilizar as trocas de calor na superficie exterior da seccdo. No caso mais
simples essas trocas dao-se por conveccdo para o fluido situado junto a superficie exterior,
considerando-se o respetivo coeficiente de conveccdo constante ao longo de x.

Esta situacdo ocorre frequentemente na pratica em alhetas. As alhetas sdo extensdes de uma
superficie, quer do mesmo material, quer de material diferente com uma boa ligacéo a superficie
original. O seu objetivo € o de aumentar a poténcia calorifica transferida pelo aumento da érea,
muitas vezes para compensar um baixo coeficiente de conveccdo (como no caso de ar a baixa
velocidade junto a superficie). Ha aplicacdes diversas, com diferentes geometrias, como as
ilustradas na Figura 1.5.

rerr

a b

phees

Figura 1.5 — Diferentes geometrias de alhetas: (a) — retangular de seccdo constante em superficie plana; (b) —
retangular de seccdo constante em tubo; (c, d) — retangulares de sec¢do variavel; (e) —circular de
espessura constante; (f) — circular de espessura variavel; (g) — pino de sec¢do constante; (h, i) — pinos
de seccéo variavel.
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A distribuicdo de temperatura na conducdo 1D (ao longo de x) quando ha conveccéo superficial,
e quando a seccdo de condugdo é constante, como numa alheta retangular de sec¢do constante,
pode obter-se considerando o balanco térmico de um elemento de volume infinitesimal, como
representado na Figura 1.6.

dQconv =h dAcony(T — Ts)

.

Qs S
N

B E—

| dx |
1 —» X

0 L

i .
; > Qx+ dx

Figura 1.6 — Representacéo do balanco de um elemento de volume com condug&o e conveccao.

Em regime permanente a poténcia que entra no elemento é igual a que sai — por conducéo para
o elemento a direita e por convecgdo a superficie. Como os fluxos de conducgdo dependem do
gradiente de temperatura, o balanco resulta em

d

ka(A

daTr
S dx

) =hdAqony(T — Ts) (1.26)

Sendo a secc¢do constante, e a area de convecc¢ado elementar igual ao perimetro da seccdo P vezes
0 comprimento do elemento (dx), vem

d?T hP
o A (T—-Ty,)=0 (1.273)
ou
2
% —m20 =0 (1.27b)
comf=T-T,e m= :: .

Esta equacdo pode ser resolvida analiticamente, dependendo o resultado das condi¢bes nas
fronteiras (x=0 e x=L). E usual considerar uma condicao de temperatura em x=0, Sec¢&0 que no
caso de uma alheta é designada por base da alheta. Quanto a extremidade (x=L) — seccao
designada por topo numa alheta — diferentes condi¢cGes se podem considerar: alheta com
convecgao no topo, alheta sem convecgdo no topo (ou topo isolado), alheta com temperatura
imposta no topo, e alheta muito longa ou infinita (atingindo no topo a temperatura exterior).

A solucdo mais simples corresponde a alheta muito longa (ou corpo muito longo), para a qual
0 =6,e* (1.28)

Q = 0,/ hPkA, (1.29)
sendo 6, a diferenca entre a temperatura da base e a exterior, e Q a poténcia dissipada.

A alheta sem convecgdo no topo é uma hipoOtese que também é razoavel quando existir
conveccao, uma vez que a area de transferéncia do topo é normalmente desprezavel face a area
de conveccdo (&rea superficial), devido a reduzida espessura tipica.
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Para este caso a solucgéo corresponde a

cosh[m(L—x)]

0 =0 cosh(mlL) (1.30)
Q = 0,/ hPkA, tanh(mL) (1.31)

sendo 6, a diferenca entre a temperatura da base e a exterior, e Q a poténcia dissipada.

Para a alheta com transferéncia no topo, sendo o coeficiente de transferéncia o mesmo, a
temperatura e poténcia podem obter-se com

cosh[m(L—x)]+(h/mk) senh[m(L—x)]

0= eb cosh(mL)+(h/mk) senh(mlL) (1.32)
Q' = 0,/hPkA, senh(mL)+(h/mk) cosh(mL) L3)

cosh(mL)+(h/mk) senh(mL)

Numa alheta é conveniente definir uma grandeza designada por rendimento da alheta. Este
rendimento traduz a maior ou menor aproximacao a situacao definida como ideal, que consiste
em toda a alheta se encontrar a temperatura da base. Ou seja:

= 1.34
nalh hAcorweb ( )
Para a alheta retangular de seccdo constante sem trocas no topo vem
_ Op/hPkAstanh(mL)  tanh(mL) 135
Natn = 0,hPL T omL (1.35)
|
\
0.9
0.8
0.7
0.6
Nain 0.5
0.4
rye=nry+el2
s | T2e="
0.3 T T L=L+el2
0.2 | L Ay=ie® 5
r
0.1 =
0
0O 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 22 24 26 28 3

&= L% (kA

Figura 1.7 — Rendimento de alhetas circulares de espessura constante; adaptado de [2].
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Nas alhetas de seccao variavel as solucfes analiticas sao mais complexas, exigindo o recurso a
fungBes de Bessel, [1, 2]. Nas alhetas circulares, mesmo com espessura constante a area de
conducéo (seccdo) aumenta ao aumentar o raio. Assim, 0 método mais expedito para calcular a
poténcia que atravessa a alheta consiste em utilizar informacé&o do rendimento da alheta. Essa
informacao esta disponivel na forma grafica, [1, 2], e foi obtida a partir das solucGes analiticas.
A Figura 1.7 apresenta o rendimento para alhetas circulares de espessura constante. Note-se
que ela contabiliza também o calor trocado no topo da alheta, através da correcéo feita ao seu
comprimento (Lc).

Quando se utilizam alhetas é usual colocar varias, com uma grande proximidade entre si, de
modo a conseguir um incremento significativo da area de transferéncia. Ao contabilizar a
poténcia total transferida é necessario entrar em conta com a area superficial das alhetas e com
a area superficial que ndo contém alhetas (ndo alhetada). Admitindo que a base das alhetas e a
superficie exterior ndo alhetada do corpo se encontram a mesma temperatura, podemos
considerar que ha 2 resisténcias em paralelo: uma na &rea ndo alhetada e outra nas alhetas. A
resisténcia das alhetas pode expressar-se com o rendimento, como
0 1

R = = (1.36)
alh NathhAconvOp NainhAain

Quanto a poténcia total transferida (zona com e sem alhetas) pode escrever-se
Q =Qun+0Qa s/alh = (UalhhAalh + hAs/alh)eb = NsuphAtotOp (1.37)

admitindo o mesmo coeficiente de convecgdo nas 2 zonas, e introduzindo uma eficiéncia das 2
zonas 7, (area total). Esta eficiéncia superficial € uma média pesada entre 7,4, (area das
alhetas) e 1 (eficiéncia da area nao alhetada), sendo os pesos proporcionais as respetivas areas.
Assim, € sempre superior a eficiéncia das alhetas.

1.1.5 Conducédo bidimensional em placa e cilindro (métodos numéricos)

A equacdo geral da conducao — equaces (1.2) a (1.4), consoante as coordenadas usadas — ndo
tem uma solucgdo analitica geral, mesmo em regime permanente, em particular nos casos 2D e
3D. No caso do regime permanente e 2D existem algumas solucfes analiticas, para condicdes
fronteira muito simples, mas ainda assim recorrendo ao uso de séries.

Podem obter-se solugdes aproximadas para todas as situagdes, incluindo aquelas em que nédo ha
solugdes analiticas, usando metodos numéricos. Esses métodos permitem tratar casos 2D e 3D,
e também 1D, por exemplo quando h& coeficientes de conveccao/transferéncia varidveis
espacialmente ou no tempo. Podem também tratar casos com ou sem fontes de calor internas.

Os métodos numéricos sdo usualmente divididos em 3 grupos: método das diferencas finitas,
método dos volumes finitos, e metodo dos elementos finitos. O método das diferencas finitas
recorre & transformacédo das derivadas em diferencas (finitas), sendo os outros 2 grupos mais
baseados em conceitos fisicos, como balancos de energia. Apresentam-se de seguida alguns dos
principios do método dos volumes finitos e do método dos elementos finitos para aplicagGes a
conducéo 2D em regime permanente.

No meétodo dos volumes finitos a definicdo dos elementos de volume a usar depende da
geometria do problema. Para geometrias adequadas a coordenadas cartesianas (retangulares em
2D) sdo usados elementos retangulares, e para coordenadas cilindricas elementos encurvados

11
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(porcBes de setores circulares). A Figura 1.8 representa os elementos a usar em cada caso,
situados em torno de um ponto genérico do material (P).

i-1, j+1 |4, j+1 i+1,j+1

i1,/ | 4,

i+1,j-1

Figura 1.8 — Elementos de volume no método dos volumes finitos: (a) geometria retangular; (b) geometria circular.

No método dos volumes finitos é feito um balanco energético de cada um dos volumes que
compdem o material. Cada elemento de volume é considerado a uma temperatura uniforme, e
troca os 4 fluxos correspondentes as 4 fronteiras representadas na Figura 1.8, escritos em funcéo
das temperaturas dos elementos vizinhos. Por exemplo, a equacgdo de balanco para o elemento
(i, j) da Figura 1.8(a), considerando a possibilidade de haver fontes internas sera (em regime
permanente, com condutibilidade constante, e considerando Ax e Ay constantes)

iAy(Ti—l,j — Ti,j) + Ak_xAy(Ti+1,j — Ti,j) + %Ax(’ri,j—l — Ti,j) +

k .

Construida uma malha de nodos (pontos) e elementos de volume, existira uma equacdo de
balanco anéloga a (1.38) para cada nodo/elemento. O sistema de equacBes pode ser resolvido
de forma a calcular as temperaturas em todos os nodos. As temperaturas em pontos intermédios
(que ndo os nodos) podem estimar-se por interpolagdo. O método é tanto mais preciso quanto
menores as dimensdes Ax e Ay, ou seja, quanto mais elementos forem usados. Para a obtengédo
de uma boa solugcao € em muitos casos necessario resolver um sistema de muitas equacdes, pelo
que se requer o uso de meios computacionais. A identificacdo de zonas simétricas de
distribuicdo de temperatura é importante para reduzir o esforco de calculo.

Os elementos e nodos situados nas fronteiras do dominio em estudo merecem atencdo
particular. Como recomendado em [3], devem colocar-se nodos nas fronteiras do dominio a
estudar, como representado na Figura 1.9(a). Nesse caso, tratando-se de uma fronteira com
conveccao (em 2 lados, podendo as temperaturas e coeficientes ser diferentes), a equacéo para
o0 elemento fronteira sera

k Ay kAx(

33 (Tvny = Tip) + 555 (T = Tiy) +

Ax Ay

A A
+hy ?y (Text,l - Ti,j) + h; 7x (Text,z - Ti,j) t95 0 (1.39)
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i, j+1
{e\'r,l - II+1 _] . material A %
;0 o ) ) ) . . A Q
[ o A_V T I-I,J - 7 %- ’+1,J y/
material B - Ay/2
7, -1
. A2 ‘

X
a b

Figura 1.9 — Situagdes especiais no método dos volumes finitos: (a) elemento fronteira (canto); (b) elemento
contendo materiais diferentes.

Outro caso especial ocorre na fronteira entre 2 materiais diferentes. Nessa altura pode usar-se
um Unico elemento de volume composto pelos 2 materiais — ver Figura 1.9(b). Nesse caso a
equacao a usar sera

Z—i%y (Tim1j = Tij) + Z—iAjy (Tie1j = Tij) + Z—iAjy (Tivrj = Toj) + Z—i%y (Tivrj —

k k . Ay . Ay
_Ti,j) + ﬁAx(Ti,j?l — Ti,j) + ﬁAx(Ti,j—l — Ti,j) + gAAX7 + gBAX7 =0 (1.40)

Quanto ao método dos elementos finitos, ele ndo assenta na utilizacdo de elementos baseados
nas coordenadas cartesianas ou cilindricas vistas. Ele usa um conjunto de nodos e elementos
triangulares (em 2D) que se distribuem pelo dominio a estudar. As fronteiras do dominio s&o
aproximadas a segmentos de reta. Sdo elementos muito mais faceis de adaptar a geometrias
encurvadas (ndo retangulares nem circunferenciais) — Figura 1.10.

Figura 1.10 — Elementos finitos: (a) elementos triangulares e nodos; (b) sistemas nodais (fronteiras fechadas).

Nos elementos da Figura 1.10(a) a temperatura é suposta variar linearmente entre os 3 vértices
(nodos) de cada elemento. O problema consiste em calcular a temperatura em cada nodo. Cada
elemento triangular tem 3 graus de liberdade, pois sdo necessarios 3 valores nodais para calcular
a temperatura em qualquer ponto no interior do elemento triangular. VVariando a temperatura
linearmente em cada lado dos triangulos definidos, as isotérmicas sdo perpendiculares a esses
lados, podendo representar-se elementos de volume com 6 isotérmicas em torno de cada nodo
interior — os sistemas nodais da Figura 1.10(b). E feito um balango energético para cada um dos
sistemas nodais, expressando os fluxos de calor através das suas fronteiras. Para os detalhes
matematicos pode consultar-se a referéncia [4].

13
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1.1.6 Problemas praticos resolvidos (P1.1 a P1.13)

Na resolucdo de problemas de transferéncia de calor, ¢ fundamental identificar as hipoteses
fisicas subjacentes ao modelo de célculo que se vai construir. E também importante fazer uma
representacdo esquematica do problema a resolver, constituida por um desenho da geometria,
dos fluxos de calor, ou das resisténcias térmicas envolvidas. Esta representacdo € um auxiliar
de memdria das condi¢Bes impostas no problema, e permite resumir os dados e grandezas
conhecidas e desconhecidas. Aplica-se esta metodologia nos problemas seguintes.

P1.1
10 mm = painel de madeira
e - suporte
130 mm .
« — isolante
10 mm = painel de madeira
< X
40 mm T
—>

y

A figura acima representa (em corte num plano horizontal) uma parede exterior de um edificio,
cujo espaco interior ¢ mantido a 20°C, estando o ar exterior a temperatura constante de 0°C. O
coeficiente de convecgéo interior € de 5 W/m?2°C, e o coeficiente de transferéncia de calor na
face exterior da parede é de 20 W/m?C.

A parede é composta por painéis de madeira (exterior e interior, com k=0,16 W/m°C), separados
por placas de suporte também em madeira (mesmo k=0,16 W/m°C), e preenchidos por material
isolante térmico (fibra de vidro, com k=0,038 W/m°C). Sendo a largura da parede de 6 m, com
10 placas de suporte igualmente espacgadas, e a sua altura (na direcéo perpendicular ao plano da
figura) de 2,5 m, calcule a poténcia calorifica que a atravessa.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema em que as temperaturas se mantém constantes no tempo (regime
permanente). Admitindo que ndo ha variacdo de temperatura na vertical, pela uniformidade da
geometria e dos materiais nessa direcdo, as temperaturas no conjunto (parede) variam nas
direcdes x e y (conducdo bidimensional permanente). No entanto, € possivel obter solucdes
aproximadas com base na formulagdo monodimensional, e nomeadamente recorrendo a nocao
de resisténcias térmicas. Assim, consideremos 0 seguinte esquema de resisténcias entre o
interior e o exterior, para um elemento tipico da parede (em toda a largura existem 10 elementos
semelhantes:

Tint

300 mm 300 mm

Rcmw, int

10mm [ ! ! |
: : Rpm,int
i i
130 mm | ! - Rsup Risor
I 1
: :
I 1 Rpm,ext
10 mm ] ] ] Tp,ext
. 40 mm . l % Rconv,ext

Text
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O esquema de resisténcias representado admite que a temperatura dos painéis de madeira nao
varia ao longo da largura da parede (é igual no mesmo valor de x, para qualquer coordenada y).
No interior da parede, existindo em paralelo o isolante e o suporte, para 0 mesmo valor de x a
temperatura ndo é igual nos 2 materiais; no entanto, € feita a simplificacéo de desprezar o fluxo
de calor entre os mesmos, segundo a dire¢do y; ou seja, os fluxos de calor sé tém a direcéo x.
As resisténcias para cada elemento considerado séo:

1 1

R = = = 0,133 °C/W
convint = p s intApm  5%(0,6X2,5) ’
epmint 0,01
R. . — _—pmint _ . = 0,0417 °C/W
pm,int kpmApm  0,16X(0,6X2,5) ,
esup 0,130
R — = = 8,125 °C/W
SUP T Ay 0,16X(0,04X2,5) ’
_ __Cisol _ _ 0,130 =
Risor = Kio Aot 56x2,5) 2444 °CIW
isol‘lisol 0'038X(0‘ 6X2, )
€pm,ext 0,01
R _ Cpmext _ = 0,0417 °C/W
pm,ext kpmApm  0,16X(0,6X2,5) ’
R _ 1 = 1 = 0,0333 °C/W
convext = heonv,extApm B 20%(0,6%2,5) -

Note-se que a resisténcia do isolante € 3,3 vezes menor que a resisténcia do suporte: apesar da
menor condutibilidade do isolante (cerca de 4 vezes menor), a drea (largura) ¢ bastante maior.
Assim, a resisténcia do paralelo vem igual a 1,879 °C/W, e a resisténcia global, somando essa
as restantes resisténcias em série, ¢ igual a 2,129 °C/W. A poténcia calorifica transmitida por
cada elemento, do interior para o exterior, igual a diferenca de temperatura dividida pela
resisténcia, € de 9,39 W. Havendo 10 elementos na parede, a poténcia total ¢ de 93,9 W.

No entanto, ¢ ainda com uma aproximag¢dao monodimensional (1D) usando resisténcias
térmicas, ¢ também possivel usar o esquema seguinte:

Tin t

Rconv, int

R

=3

pm,int,1 pm,int,2
Rsup Risol

Rpm,ext,l Rpm,ext,Z
l % Rcmw,ext

Text

Neste esquema, assume-se que a temperatura dos painéis pode variar na dire¢do y, com exce¢ao
das faces externas da parede. As resisténcias parciais (indices 1 e 2) correspondem,
respetivamente, as areas da sec¢do do suporte e da sec¢do do isolante, e sdo:
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epm 0,01
Rymint1 = R =—2F = = 0,625 °C/W
pm,int,1 pm,ext,1 kpmAsup 0,16x(0,04X2,5) ’

epm 0,01
KpmAisot  0,16X(0,56X2,5)

= 0,0446 °C/W

Rpm,int,z = Rpm,ext,l =

Para este esquema alternativo a resisténcia equivalente do paralelo ¢ igual a 1,994 °C/W, e a
resisténcia global ¢ de 2,160 °C/W. Esta conduz a uma poténcia por elemento de 9,26 W e uma
poténcia total de 92,6 W. Saliente-se a pequena diferenga nos resultados: inferior a 2%. Essa
diferenca tenderd a aumentar em casos em que a diferenca de condutibilidades térmicas dos
elementos em paralelo se acentue.

Pode ainda considerar-se um esquema de resisténcias alternativo, admitindo que nas faces
exteriores dos painéis de madeira (lado interior e lado exterior da parede) a temperatura também
pode variar com y, podendo assumir 2 valores. Tal corresponde a dividir cada uma das
resisténcias de convec¢do Rionyint € Reonvexe €M 2 resisténcias em paralelo, como feito
anteriormente para Ry int € Rpm ext (divididas em 1 e 2). Com essa abordagem a resisténcia
global do elemento vem igual a 2,191 °C/W, e a poténcia total a 91,3 W. Este valor é também
menos de 2% inferior ao anterior.

Vamos agora aplicar um método de resolu¢do que contabilize de forma mais adequada a
variagdo bidimensional da temperatura no conjunto (com x e y). Para tal foi aplicado um modelo
numérico com o método dos elementos finitos, comegando por simplificar a geometria em
causa, através da considerag@o dos véarios eixos de simetria identificaveis. A geometria simulada
esta representada na figura seguinte:

300 mm

A

10 mm

vL_ NN R N B R T S
TR AR ARONTAR AR

e
20 mm

Cada um dos 10 elementos considerados anteriormente foi dividido a meio, considerando o
eixo de simetria que passa pelo centro de cada suporte. Tal permite reduzir para metade o
nimero de elementos de volume a utilizar. Foram ainda impostas as seguintes condigdes
fronteira: convecgdo (coeficiente e temperatura exterior) nas faces exteriores da parede; fluxo
de calor igual a zero nos eixos de simetria da figura acima.

Mesmo assim, na procura de uma maior precisdo dos resultados, foram considerados 1073
nodos na malha criada, o que corresponde a resolver um sistema de 1073 equagdes a 1073
incognitas. Com recurso a meios computacionais, foram obtidas as temperaturas nos elementos
em causa. A figura seguinte mostra a distribuicdo de temperaturas no conjunto, através da
representacao das linhas isotérmicas correspondentes as temperaturas de 17°C até 1°C, com um
intervalo de 2°C entre linhas. Nota-se que as isotérmicas sdo praticamente horizontais no
material isolante (temperatura praticamente sd varia com x), o que ndo acontece junto ao
suporte, em particular nas extremidades, onde a temperatura varia mais acentuadamente com y.
A figura representa ainda vetores fluxos de calor em diversos pontos do conjunto. Como se
sabe, em cada ponto estes vetores sdo perpendiculares a isotérmica que passa nesse ponto.
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Verifica-se que os fluxos se ddo praticamente s6 na direcdo x no material isolante, tendo
componentes x € y junto ao suporte, sobretudo nas extremidades deste, como resulta da
distribuicao de temperaturas.

NN
TPt 0 v 0 v F
______ ¥ F ¥ F 5 ¥ v v b f ¥t Y Tttty
e e I S S R S T T T T T T T T T T T N R
:&L_L_i_iiiv*i##i#ﬁ*##*i#ﬁi##*i#*i#ﬂno
Y F Y Y ¥ Y Y Y OY Y OYO¥Yy oY vy ¥ ¥ v ¥t vt v ¥t v vt ovov ¢
Y ———+ 4t b 4 b b 4 b b 4 b 4 Y b % b 4 4 4 4 gy
LA A A A A S A A A A B D S AR A AN S UL A AR AN BN S BN AN AN A
T T T T O S S S S S T S e S T T T T T T
Y ¥ + v ¥ ¥+ ¥ ¥ ¥ t ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ v ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ + ¥ ¥ ¥ ¥ § ¢7%c
i*#**+*i++i*#****i*#i*#**i'*ii'm
i---f*‘—f’_f—fﬁi_#ﬁi#ﬁii#ﬁi#tt*ittitt*ti#
Yoy o+ v &t v v ¥+ v ¥t v ¥+ ¥ ¢ ¥ + ¥ ¥ ¢ ¥ ¢ ¥ ¥ ¥ 5%
iR
?\g_,#ﬂ**v¢v¢¢¢¢v¢vv¢vt¢¢¢¢¢¢¢¢+m
4:—*’%/; O T T T T R T N T T S T T T T I N N

Da soma dos fluxos na fronteira do dominio (fronteira superior ou inferior), ¢ considerando a
existéncia de 20 elementos semelhantes em toda a largura da parede, obtém-se uma poténcia
total transferida de 92,0 W. O valor que mais se aproxima deste com a aproximagao
monodimensional, foi o calculado com base no segundo esquema de resisténcias considerado
(92,6); no entanto, também o terceiro esquema apresenta uma diferenca semelhante (neste caso
com um valor inferior, igual a 91,3).

Também se reveste de interesse verificar o que acontece quando o material usado nos painéis
externos e suportes se altera, bem como a sua condutibilidade térmica. Usando ago inox em vez
de madeira, com uma condutibilidade térmica de 15 W/m°C, que ¢é cerca de 100 vezes superior
a considerada para a madeira, e cerca de 400 vezes superior a do material isolante, obtém-se as
isotérmicas e fluxos da figura seguinte.

T T H H
//(‘F—_./ T g R A A A A A A A A A K
| i 4
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Note-se que nos painéis de agco os fluxos sdo praticamente na dire¢do y; o calor passa quase
totalmente pelo ago, concretizando o efeito de “ponte térmica”. A poténcia total transferida na
parede (com 20 elementos como os da figura) sera agora de 524,5 W (5,7 vezes maior). Usando
as resisténcias térmicas, € o segundo esquema visto antes, obter-se-iam 761,2 W, pelo que o
erro desse método se agrava com o aumento da condutibilidade (e da diferenca de
condutibilidades). O valor real (ou o mais préximo, usando a aproximagao 2D) ¢ bastante menor
que o calculado com as resisténcias 1D, uma vez que como se vé€ na figura anterior o calor que
passa no ago tem um percurso bastante mais longo, tendo de atravessar a largura dos painéis e
o comprimento do separador.
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P1.2

corte em plano x-y

cimento, 10 cm
© (k=12 Wn°C)
. bite de ago, $10 mm
9 rebites/m2 re \
igualmente (=15 W/m°C)
espacgados
(@] placas de a¢o, 10 mm
(A~15W/m°C)

Uma parede é composta por uma camada de 10 cm de espessura de cimento, colocada entre 2
placas de aco com 10 mm (cada). As placas sdo unidas ao cimento através de rebites, cujo
diametro é de 10 mm, existindo 9 rebites/m? de parede. Desprezando o efeito/existéncia das
cabecas dos rebites, calcule o coeficiente global de transferéncia de calor desta parede.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema em que a temperatura varia nas 3 diregdes do espago (X, y e z). No
entanto é possivel fazer um célculo de um valor aproximado, admitindo conducéo do calor
apenas na direcdo x. Tal hipotese € razoavel, apesar da diferenca de condutibilidades entre o
aco e o cimento (12,5 vezes maior para 0 ago).

No entanto, e por referéncia ao problema P1.1, em que se analisou o efeito de diferentes
condutibilidades de materiais/resisténcias transferindo calor em paralelo, estamos bastante
longe da situacdo vista para o caso ago/isolante, em que uma diferenca de cerca de 400 vezes
criava uma “ponte térmica” que fazia com que o calor ndo passasse predominantemente ao
longo da espessura das placas. Neste caso, para além da muito menor diferenca de
condutibilidades, os rebites de aco ndo ocupam toda a altura da parede (como acontecia com 0s
suportes em P1.1), ocupando apenas 0 espaco que corresponde ao seu didmetro e densidade de
rebites. Assim sendo, é razoavel considerar que os fluxos de calor ocorrem unicamente na
direcdo x.

Podem usar-se resisténcias monodimensionais, como as vistas no esquema 2 do problema 1.1,
excluindo as resisténcias de convecgdo. A resisténcia global vira igual a 0,0841 m?°C/W, e o
correspondente coeficiente global de transferéncia de calor sera igual a 11,9 W/m?C. Note-se
que ao desprezar a existéncia dos rebites se obteria um coeficiente global de 11,8 W/m?C,
muito semelhante ao anterior, pois eles tém uma resisténcia térmica muito inferior a do betéo.
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P1.3
®— 150°C O tratamento térmico da placa A da figura
7 5 em exige que uma das suas superficies seja
o——-../\/'-——g 5em mantida a temperatura de 150°C. Para tal,
|’”””””‘£’r'§””””” a placa é aquecida por contacto com uma

b g placa metélica (B),
que é atravessada por uma corrente elétrica que gera uma poténcia calorifica uniforme por
unidade de volume. O conjunto tem um comprimento de 2 m e uma largura de 2 m.

A face superior da placa A, que ndo é percorrida por eletricidade, é arrefecida por ar a 30°C,
com um coeficiente de convecgdo igual a 15 W/m?C. A face inferior da placa B esta
perfeitamente isolada.

Desprezando a resisténcia de contacto entre as placas, calcule a poténcia a fornecer a placa B.
Calcule também a temperatura da face superior da placa A e a da face inferior da placa B. Sabe-
se que ka=100 W/m°C e kg=15 W/m°C.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema em regime permanente, em que se pode considerar a conducao apenas
na direcdo x assinalada na figura abaixo, sendo o inicio do eixo (x=0) colocado na superficie
inferior de B. Devido a pequena espessura, serdo desprezadas as perdas de calor pelas
superficies laterais das placas (direcdes y e z).

30°C

. o

anv 1 Tsup % Rconv

QH 1 150°C % Rc bnd
X

AP AP AP A AP i, Y

A figura representa a poténcia calorifica que atravessa a placa A (constante ao longo de x) e a
gue passa para o 6leo por conveccdo, assim como as respetivas resisténcias térmicas. Quanto a
placa B ndo se pode definir uma resisténcia, uma vez que a poténcia varia ao longo de x, devido
a geracdo de calor. Mas podemos integrar a equacao (1.5)

d*Tg , g

dT
e — 45 _
dx? +k3 dx

—kix+C1 = TBz—ix2+C1x+C2

B 2kp

A constante de integracdo C, € igual a 0, a partir da condicdo de fluxo zero (ou dTz/dx = 0)
em x=0 (superficie inferior de B isolada).

Também podemos calcular o fluxo de calor que sai de B, através da diferenca de temperatura
(150-30) e da associacdo em serie das resisténcias de A e convecgdo (por unidade de &rea),
vindo

da = 61145.0_?0 = 0,0152|01 = 1787 W/m?

kg hconv 100 ' 15
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que por sua vez € igual ao produto da condutibilidade de B pelo gradiente de temperatura na
interface (da lei de Fourier, em x=0,05), ou seja

. . dT ) .
Ga = dlx=00s = —kp =2 = —kg (—:LB X 0,05+ C;) = g x 0,050

dx lx=0,05
Da igualdade das 2 equaces anteriores pode calcular-se g = 3,574 x 10* W/m3. A poténcia
total a fornecer a B sera entdo, multiplicando pelo volume, de 7148 W.

A temperatura em x=0,05 m é conhecida e igual a 150°C. Dessa condicdo e da equacdo de Tg
(com C;=0) vem

150 = — L x 0,052 + C,
30
que permite calcular C, = 153,0°C, que é igual a temperatura em x=0 (Tg|,=0)-

Quanto a Ty, usando o fluxo (q,) e qualquer das resisténcias de convecgéo ou condugéo, vem
igual a 149,1°C.

Note-se que se a mesma poténcia total fosse fornecida a placa B por contacto na sua face
inferior, para a mesma condicdo na placa A, a temperatura maxima de B seria de 156°C, sendo
a variacédo de temperatura em B linear.
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P14

T..=25°C
h=1000 W/m?°C

=50 W/m°C

T,.=25°C /@
h=1000 W/m2°C

k=25 W/m°C

25mm 50 mm

-+ Lt} L

25mm

A placa B da figura representa um elemento de combustivel nuclear, que é revestido dos 2 lados
por placas de aco com condutibilidades diferentes (A e C). O calor gerado no combustivel
nuclear, com uma taxa de 4 MW/m?, é removido em ambas as superficies exteriores (de A e C)
por um escoamento de dgua a 25°C, com um coeficiente de convecgdo de 1000 W/m?cC.

Assumindo resisténcias de contacto desprezaveis e as restantes condi¢fes indicadas na figura,
calcule as temperaturas das vérias faces/interfaces das placas e a temperatura maxima no
conjunto.

Resolucéo e discusséo

Vamos considerar que a transferéncia de calor se da em regime permanente, com variacao de
temperatura apenas ao longo da espessura das placas. A origem do eixo x pode ser colocada em
qualquer ponto, ndo havendo neste caso vantagem, em termos de calculos, em coloca-la no eixo
central do conjunto ABC, uma vez que ndo existe simetria lateral (devido as diferentes
condutibilidades de A e C). Nos célculos que se seguem considera-se a origem na interface A-
B. A figura seguinte representa esquematicamente os fluxos e resisténcias térmicas em A e C.

qmn v,A qmn v,C
T.
25°C_ px' 1 - 25°C
Rconv,A C Rconv,C

Para o combustivel (B), havendo geragéo de calor interna, podemos escrever:

-4 —_9 ,2
ka+C1 = Tg = Zka + Cix + C,

d*Tg g dT
+==0 = L=
dxz kB dx

O fluxo de conducéo em A pode obter-se pela associacao das resisténcias do lado esquerdo. E
sera igual ao verificado na interface A-B, ou seja

. Ta-B—25 Tpx=0—25 C,—-25 ) i ]
da = — 23 T = — %025 T — —oozs 1 (note-seque o fluxo se da no sentido negativo de x)
ka hconv.a 25 ' 1000 25 1000
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. . dTp
= n=—k,—=
da = q4plx=0 B iy

=—k,3(—%><0+cl)=—1sc1

x=0
O equivalente pode ser feito para o fluxo em C, vindo

g
_ Tp—c—25 __ Tpx=005—25 _ (_ 2x15

><0,052+cl><0,05+cz)—25

qc = ec, 1 — ~0025, 1 0,025 1
ke heonv,c 50 ' 1000 50 1000
. _ dTp _ g _
' dx Ix=0,05 kg

Igualando as 2 equagdes para g4 € as 2 para g, obtém-se um sistema de equacdes para calculo
de C; e C,. O seuresultado é C; = 6179 ¢ C, = 210,4.

A partir do calculo das constantes pode entdo escrever-se
Ty = —133333 x2 + 6179 x + 210,4

que permite calcular Ty_p=Tp ,==210,4°C € Tp_c=Tp x=0,05=186,0°C.

Para calcular Tsyp 4 € Toyp,c podem usar-se os fluxos e resisténcias de convecgdo. Com G4 =
—92700 W/m? e ¢, = 107333 W/m?, resultam T 4 = 117,7 °C € Ty c = 132,3°C.

Quanto a temperatura maxima, verifica-se no interior do combustivel (B), mas ndo a meio. Pode
calcular-se o maximo da fung¢do Tg(x), e depois calcular o ponto em que ocorre € o seu valor.
Resulta x = 0,023 m como ponto de temperatura maxima, com o valor de 282,0°C.

O grafico seguinte mostra o perfil de temperaturas no conjunto ABC.

300
T(°C)

250
200
150 F

100 @ | | @

50 F

O 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

espessura (mm)
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P15

k~=2W/m°C . ~
4 A figura representa a sec¢do de uma

tubagem, na qual se encontra vapor a
T,=25°C uma temperatura de 200°C. E
E25WImEC - onstituida por um tubo de aco, com
espessura desprezavel, isolado com 2
materiais diferentes (A e B), ambos
com 50 mm de espessura.

k5=0,25 W/m°C

No interior o coeficiente de convecgdo do vapor é de 100 W/m?C. No exterior circula ar a
25°C, e o coeficiente de transferéncia para o exterior € igual a 25 W/m?C.

Admitindo que ndo passa calor na juncdo A-B, calcule a poténcia calorifica perdida pela
tubagem, e ainda as temperaturas superficiais de A e B.

Resolucéo e discusséo

Este problema pode ser tratado através da solucdo vista para conducdo monodimensional radial
(em regime permanente), visto que se admite ndo passar calor entre A e B, o que faz com que
a temperatura ndo varie circunferencialmente (dngulo & da Figura 1.1).

Como representa a figura seguinte, temos a possibilidade de considerar 2 conjuntos de
resisténcias em paralelo: no material A e no B (meio tubo cada). Cada conjunto engloba 3
resisténcias, somando a convecgdo interior, a conducdo (A ou B) e a convecgdo exterior (a
conducdo no tubo de aco é desprezavel). Para além das areas de conveccdo. As areas que
intervém nas resisténcias de conveccao correspondem a metade do tubo, e a equacao (1.17) para
a resisténcia de conducdo radial deverd ser adaptada para contabilizar um perimetro de
conducdo que corresponde a 7 e ndo 2z. Faremos uma analise por metro de comprimento de
tubagem, uma vez que nao se conhece esse comprimento, 0 que nao é importante uma vez que
se despreza a variagao da temperatura e fluxos ao longo do eixo do tubo.

0 25°C

o 25°C

Rconv ext,B

Assim, teremos as seguintes resisténcias (por metro de comprimento)
1 1

conv,int®Tint  100XTX0,050

= 0,0637 m°C/W

Rconv,int,A = h

R _ In(Text/Tint) _ In(100/50)
cond,A — -

= 0,110 m°C/W

kg X2
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1 1

R = = = 0,127 m°C/W

conv,ext,A heonv,extTrext 25Xmx0,100 !
Rconv,int,p = : = L = 0,0637 m°C/W

T hconv,intTTint 100xmx0,050
In(rext/Ting) _ n(100/50)

R = = = 0,883 m°C/W

cond,B kg 7x0,25 )

1 1 o

Rconv,ext,B = = = 0,127 m°C/W

ReonvextMrext  25XTX0,100

As resisténcias de cada conjunto séo: R4 = 0,301 m°C/W e Rg = 1,074 m°C/W. Com esses
valores obtém-se as seguintes poténcias calorificas: Q, = 582 W/m e Qp = 163 W/m; a
poténcia total perdida ¢ de 745 W/m. Note-se que, sendo a condutibilidade de A 8 vezes
superior a de B, a poténcia transferida através de A ¢ apenas cerca de 3,5 vezes superior a
transferida através de B.

Para as temperaturas superficiais teremos:
Tsup,int.a = Tint — QaRconv,int.a = 200 — 582 X 0,0637 = 162,9 °C
Tsup,exta = Text + Q'ARcom,,ext,A = 254582 % 0,127 = 98,9 °C
Tsup,int.s = Tint — QRconvint,s = 200 — 163 x 0,0637 = 189,6 °C
Tsup,extp = Text + QBRconv,ext,B = 254163 x 0,127 = 45,7 °C
De modo a julgar a aproximacao utilizada — ndo passagem de calor na jun¢do A-B — aplicou-se

um modelo numérico 2D considerando transferéncia entre A e B, usando o método dos
elementos finitos. As figuras seguintes apresentam resultados para 7872 nodos.

44,59 [IM59.13 I 73.79 6839 [ 103.0 E0117.6 [J132.2 [J146.8 [J161.4 E0176.0 EH190.6°C

25



Capitulo 1 - Conducéo

O primeiro grafico representa a distribuicdo de temperaturas com 10 intervalos de temperatura
e respetivos cadigos de cores. O segundo grafico sobrepBe ao anterior os vetores de fluxo de
calor. Note-se que os fluxos se ddo praticamente na direcdo radial, pelo que a aproximacao de
conducdo 1D radial é bastante boa. A excecédo verifica-se numa pequena zona muito proxima
da interface A-B, em que ha uma componente circunferencial dos fluxos. As temperaturas
superficiais em A e B calculadas anteriormente (modelo 1D) estdo dentro dos intervalos da
representacdo 2D. As poténcias obtidas com o modelo 2D sdo de: 0, = 560 W/me Qg = 178
W/m, sendo o total de 738 W. O valor de Q4 é um pouco inferior (4%) no calculo 2D ¢ o valor
de Qz um pouco superior (9%). O menor valor da poténcia em A deve-se a que parte do calor
que passaria na hipdtese 1D radialmente junto a jungdo A-B, € na realidade “desviado” para B,
devido a menor temperatura em B (ver figura), indo entdo aumentar a poténcia que passa em
B. No entanto os valores totais sdo muito proximos (745 versus 738 W), com uma diferenga
inferior a 1%. Note-se que apesar da melhor aproximac&o a realidade do método numérico 2D,
este ndo é exato, estando também sujeito a erros.
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P1.6
250 W/m?
25°C o
'\{

St d2cm

Jr\_ r\

Jr\'\__\
1 lr\.__
4 o 25°C
20¢m

A figura acima representa uma peca cilindrica em aco (k=25 W/m°C), com as dimensdes
assinaladas. A peca € aquecida por uma manga de resisténcias elétricas, que Ihe fornece uma
poténcia superficial de 250 W/m?. Os topos da peca transferem calor para o exterior (a 25°C) a
uma taxa de 20 W/m?K. Calcule as temperaturas maxima e minima na peca, em regime
permanente.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema de condugdo em regime permanente. Atendendo ao pequeno didmetro
da peca, face ao seu comprimento, é razoavel admitir que a temperatura nao varia na sua secgao,
variando apenas ao longo do comprimento. Assim, procuramos uma solucdo 1D, que pode
representar-se na figura seguinte, sendo x a coordenada ao longo do comprimento.

Gsup = 250 W/m?

\ 4 \ 4 v v 4 4 L 4 A 4 \ 4 ¥ Or_01m = hAAT
{— (Lszoszax ?::>
A A A A A | 4 A A A 4 [x=01m= Tmin
,‘
/
f“
/
f‘
,
h— x

Por uma questao de simetria, e facilidade de célculo, a origem do eixo x foi colocada no centro
da peca. Sera nesse ponto (x=0) que se verificard a temperatura maxima. A temperatura
decrescera desse ponto para a esquerda, e desse ponto para a direita, até aos topos, onde a
temperatura sera minima, transferindo-se calor para o exterior.

N&o se pode usar a equagdo (1.6) uma vez que a peca recebe calor na superficie (ao longo de
X), mas pode adaptar-se a equacédo (1.5), valida para geracéo interna de calor. Uma vez que a
temperatura por hipdtese ndo varia na seccao, a poténcia fornecida a superficie tem o mesmo
efeito na temperatura que o fornecimento uniforme por unidade de volume. Ha s6 que adaptar
a equacdo (1.5) de modo a calcular a fonte equivalente (g). Essa fonte pode obter-se dividindo
a poténcia total pelo volume, vindo entdo a equacéo

2

QU
~

dT + dsupPL/V _ d*T + dsup4/D _

0
dx? k dx? k

g _
x2+k_

QU

onde P € o perimetro da seccdo da peca, L o comprimento, V o volume e D o didmetro.

27



Capitulo 1 - Conducéo

A sua integracdo conduz a

T=-2y2 4 0+
Tendo colocado x=0 no centro da peca, a que corresponde um eixo de simetria, pode impdr-se
dT /dx|,—o = 0, 0 que leva a que C; = 0. Quanto a C,, que equivale a T|y—¢ = Tyax, POde
calcular-se pela condicéo fronteira no topo:
daT
dx

-k

= h(Tlo1 —25) = —k (—"22x0,1) = h (- 222017 + ¢, — 25)

x=0,1
da qual resulta C, = 285.
Assim, Ty = Tly=0 = C, = 285°C, e da equacéo de T vem Ty, = Tly=o1 = 275°C.

A temperatura da peca varia entdo 10°C entre o centro e 0s topos.

Poder-se-ia obter uma solugdo com um método numérico 2D, considerando a variacdo da
temperatura com x e com o0 raio r, tendo em conta que a temperatura ndo varia
circunferencialmente (com o angulo & da Figura 1.1), uma vez que a pe¢a € aquecida
uniformemente em todo o perimetro da superficie cilindrica. Mas, como suposto inicialmente,
a variacdo radial é desprezavel face a longitudinal.
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P1.7

Numa rede de distribuicdo de &gua
quente a 80°C esta circula num tubo de
aco com as dimensdes da figura. O tubo
é revestido por uma manga de isolante
térmico, com a espessura de 20 mm. O
coeficiente de conveccao interior (agua)
é de 2000 W/m?°C, e o coeficiente de
transferéncia de calor para o exterior de 5 W/m?°C. Calcule a poténcia calorifica perdida (por
metro de comprimento) e as temperaturas nos varios pontos do conjunto. Diga se serd benéfico
aumentar a espessura do isolamento.

kao=15 W/m°C
T, =20°C
hexr =5 W/m2°C

k,=0.035 W/m°C

Resolucéo e discusséo

Este é um problema de conducdo em regime permanente, que com muito boa aproximacao se
pode considerar monodimensional radial. A simetria de condi¢gbes em torno do conjunto
(circunferencial) assim o justifica, bem como a consideracdo de condic¢Bes constantes ao longo
do comprimento de escoamento. A figura seguinte resume a transferéncia de calor do interior
para 0 exterior, com as respetivas resisténcias de conducdo cilindrica e temperaturas mais
relevantes.

Tsup,ext
Tt,ext

Tt, int

Pode calcular-se a resisténcia global somando as 4 resisténcias em série. Usando a equacao
(1.18), para um comprimento de 1 m:

R _ 1 In(D¢ext/Deint) + in(Dext/Dt.ext) + 1 =
global RintTDint 2mK g0 27kis hextTDext
1 In(26/25) , In(46/26) 1
= + / + / + = 3,290 m°C/W
2000mx2x%0,025 21TX15 21X0,035 51tx2X%0,046

A poténcia calorifica pode entdo calcular-se dividindo a diferenca de temperaturas (80-20) pela
resisténcia global, o que resulta em Q = 18,2 W/m.

Podem obter-se as temperaturas relevantes a partir das resisténcias individuais:
Tt ine = Tine — Q Reonp,ine = 80 — 18,2 X 0,00318 = 79,94 °C
Troxt = Teine — Q Reondaco = 79,94 — 18,2 x 4,161 x 107* = 79,93 °C
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Tsupext = Trext — Q Reonais = 79,93 — 18,2 X 2,594 = 32,72°C

Como as resisténcias de convecgéo interior e de conducdo no tubo de aco sdo muito baixas, a
temperatura praticamente s6 varia no isolante, e dai para o exterior. Podemos obter a
temperatura para qualquer ponto do isolante através da integracdo da equacéo (1.14):

a4 (.dTis) _ dTis _ G =
S(rZE)=0 = Le=8 o =00 +G

podendo calcular-se C; e C, a partir das condi¢6es nas fronteiras do isolante, que podem ser as
temperaturas ja calculadas. Vira assim

Tis(r) = Sttt g (L) 7 = 32,72 — 82,75 In ()

ln(rt,ext/rext) Text 0,046

O gréfico seguinte mostra a evolucdo da temperatura do isolante ao longo do raio. Note-se a
maior variagdo para raios menores, devida a menor &rea da secgdo de conducéo.

T-‘s (”c) 80

70 F
60
50
40

30

20 | | | |
26 28 30 32 34 36 38 40 42 44 46
raio (mm)

Para avaliar o beneficio do aumento da espessura de isolante podemos recorrer ao célculo do
raio critico. Como visto na equacédo (1.19), 7. = k;s/heys, 0 que daré 7. = 0,007 m. Assim,
como o raio exterior do tubo (minimo para o isolante) é de 26 mm, neste caso ndo existe uma
espessura de isolante que conduza a uma poténcia transferida maxima, pelo que o aumento
dessa espessura se traduz sempre numa diminuicao da poténcia. Podera ser definido um valor
6timo tendo em conta 0 aumento do custo do isolante com a espessura, e a diminuicdo das
perdas (de energia) com 0 aumento da espessura — a chamada espessura econdémica de
isolamento.
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P1.8
Um cabo elétrico é constituido por um
cilindro em cobre (k=250 W/mK) com
T.=20°C 50 mm de diametro, revestido por um
h=5W/m>C isolante elétrico de plastico (k=0,15
Ko opre=250 W/m°C W/mK) com espessura de 2 mm. Ao

passar corrente elétrica, gera-se a
hpias=0.15W/mC  potancia uniforme no cobre de 39000
W/md,
O conjunto estd rodeado por ar calmo a temperatura de 20°C, com um coeficiente de
transferéncia para o exterior de 5 W/m?K.

Calcule a temperatura na superficie exterior (plastico) e na interface cobre-plastico, e ainda a
temperatura maxima no cobre. Alterando a espessura do revestimento do cabo conseguiria uma
menor temperatura interior?

Resolucéo e discusséo

Trata-se de outro problema de condugéo radial (1D) em regime permanente. Neste caso um
material (cobre) tem uma fonte de calor interna, e no outro ha conducao sem fontes.

A figura seguinte esquematiza o problema. Queremos calcular Ty, Ty € Trqy- A temperatura
méaxima ocorre no centro (r=0).

Em regime permanente a poténcia que passa para o exterior € exatamente igual a que se gera
no interior do cobre, que se pode calcular por

Q =gV =39000 xmr? x1=766W/m

Podem obter-se as temperaturas na superficie exterior e na interface a partir das resisténcias
individuais:
. 1 .
Tsup = Text + Q Reonv,ext = 20 + 76,6 X SXZR0.027x1 110,31°C
In(27/25)

Ty = Teup + Q Reong = 110,31 + 76,6 X 270,151

= 116,57°C

Quanto a T, teremos de a calcular considerando a condugéo radial com fontes internas, ou
seja, através da resolucdo da equacdo (1.13).

1d daT j dT, ’ C
'_(r Com)+ I =0 = cobre = — 9" 44 o
rdr dr Kcobre dr chobre r
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gr?

= Tcobre = + Clln(r) + Cz

4kcobre

podendo calcular-se C; e C, a partir das condi¢des nas fronteiras do cilindro de cobre. Estas
sdo: na interface T,opre = T1, € €M r=0 dT,,p.-./dr = 0, porque no eixo existe simetria e fluxo
zero, dai resultando que C; = 0. Quanto a C, vira
2.2
Teoprelr=r, = ==+ 0 X In(r) + C; = 116,57
pelo que C, = 116,59. Assim, em r=0: Ty, = C, = 116,59°C. Esta temperatura ¢ muito

pouco superior a temperatura da interface (T;) porque o cobre tem uma condutibilidade térmica
muito elevada.

Quanto a analise da espessura do revestimento isolador, o raio critico é de 7., = k;s/hex:, O que
da r,- = 0,03 m ou 30 mm. Isso significa que ao aumentar a espessura de 2 mm (raio exterior
de 27 mm) para 5 mm (raio exterior de 30 mm) se diminui a resisténcia para o exterior,
diminuindo a temperatura interior (assumindo que o coeficiente exterior se mantém). Com 5
mm de espessura a temperatura T, vird igual a 116,09°C. A maior reducdo de temperatura
verificar-se-a na superficie exterior, com uma temperatura de 101,3°C, ou seja, uma reducdo de
9°C.
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P1.9

Um deposito esférico de aco (k=15 W/mK) contém reagentes
quimicos que libertam calor para o exterior. O deposito tem
um diametro interior de 1 m e um didmetro exterior de 1,1 m.
Com uma temperatura exterior de 25°C, mede-se uma
temperatura de 50°C na superficie exterior do deposito, que
se mantém constante no tempo. Nestas condicGes, estima-se
um coeficiente de transferéncia de calor exterior de 40
W/mK.

Calcule a poténcia transferida para o exterior e a temperatura em 2 sec¢fes do depoésito: parede
interior e espessura intermédia da parede.

Resolucéo e discusséo

Mantendo-se a temperatura do depoésito ao longo do tempo, verifica-se a existéncia de regime
permanente. Admitem-se condic¢des idénticas a toda a volta do depdsito, pelo que, desprezando
a influéncia da estrutura de suporte, podemos admitir que a conducdo do calor se da apenas
radialmente. A figura seguinte resume as condigdes gerais.

parede
reagentes de ago
quimicos

O conhecimento da temperatura da parede exterior, da temperatura exterior e do coeficiente de
transferéncia, permite calcular a poténcia transferida:

Q = h Apext(Tpext — Text) = 40 X 41 X 0,552 X (50 — 25) = 3801 W

A partir da poténcia ja calculada e da resisténcia de condugao esférica na parede pode calcular-
se a temperatura da parede interior. No entanto, como também ¢ pedida a temperatura a meio
da parede, opta-se por usar a equacao (1.21) para conducao esférica sem fontes, que pode ser
integrada, permitindo calcular a temperatura em qualquer sec¢ao da parede esférica:

a zﬂ)_ Ty _ - _4a

dr(r o) =0 = &2 = Lh=—7+0G
As condi¢des fronteira para calculo de C; e C, sdo a temperatura T, ., = 50°C € a poténcia
calorifica ja calculada (igual em r = 13, e em r = 1,,,). Ou s¢ja,

G - dTp _ 2 G
50__E+CZ e Q——kAp’ext? = —15 x 4w X 0,55 —— = 3801

2
T=Text 0,55
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Calculam-se assim C; = —20,16 ¢ C, = 12,55. A equagdo para a temperatura da parede em
funcdo do raio vem

T, = 22+ 12,55
Substituindo r por i, = 0,5, € r por (riy: + Texe)/2 = 0,525, obtém-se
Tp,int =52,9°C e Tp,meio = 51,0°C

A temperatura varia mais (maior gradiente) no interior que no exterior da parede, pela menor
area da seccdo no interior.

34



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

Considere uma alheta retangular de sec¢éo constante, com
17 mm de comprimento (L), 2 mm de espessura (e) e 10
cm de largura (1), em liga de aluminio (k=200 W/mK). A
temperatura na base € de 100°C, a temperatura exterior de
20°C, e o coeficiente de transferéncia exterior é de 50
W/m?K. Obtenha a distribuicdo de temperatura e a
poténcia calorifica transferida na alheta. Compare os
resultados obtidos ao desprezar ou considerar perdas no
topo.

Resolucéo e discusséo

Vamos entdo admitir uma solugdo 1D, com a temperatura a variar ao longo de x, mantendo-se
igual em qualquer ponto da seccdo da alheta (com uma area constante). As condicdes estdo
resumidas na figura seguinte.
20°C
® /=50 W/m*C
0 -
9 100°C T (x) )
| e

20°C

xX=L

\ 4

Para calcular a temperatura em qualquer ponto vamos entdo recorrer a equagdo (1.30), que
admite nula/desprezavel a transferéncia de calor no topo (x=L).

cosh[m(L—x)

I_ _ @) Soshim@-0)]
cosh(mlL) _(100 20)

cosh(mlL)

9=9b

C

om
hP 50%(2+0,10+2+0,002 _
m= /—=\/ x( ) = 15,97 m?
kAg 200x0,10%0,002
Em particular, para o topo vem

cosh(0)

Ox=0,017 = (100 —20) cosh(15,97x0,017)

= 77,1 OC = Tx=0,017 = 97,1 OC

Quanto a poténcia transferida, usando a equacdo (1.31), também valida para trocas desprezaveis
no topo

Q = 0,+/hPkA, tanh(mL) =
= 80\/50 %X 0,204 x 200 x 0,0002 tanh(15,97 x 0,017) = 13,5W

Usando a solugéo com perdas no topo — equacéo (1.32) — vamos obter

cosh(0)+senh(0)

= = 0
0x=0,017 80cosh(1s,97><0,017)+(50/(15,97><200))senh(15,97><0,017) 76,8°C

Ty=0,017 = 96,8°C
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e de (1.33):

. h(mL)+(h/mk) cosh(mL)
Q = 0, /hPkA; — =

cosh(mL)+(h/mk) senh(mL) -

50
15,97X200

50 -
m) senh(15,97x0,017)

senh(15,97><0,017)+( ) cosh(15,97x0,017)

= 80\/50 x 0,204 x 200 x 0,0002

cosh(15,97x0,017)+(

=143 W

Note-se que considerando as perdas no topo, a temperatura no topo € um pouco inferior (menos
0,3°C, porque o topo perde mais calor) e a poténcia dissipada é um pouco superior (cerca de
5%).

Vamos ainda comparar com um calculo mais realista, considerando a existéncia de conducéo
2D na alheta (também ao longo da espessura). Aplicando um modelo numérico de elementos
finitos com 288 nodos a toda a espessura e comprimento da alheta, no caso da imposicdo de
fluxo zero no topo obtiveram-se as seguintes isotérmicas e representacdo de fluxos:

—
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- e e e e e

¥ty
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X

j
o i —— ) e T T T e T T Tl T T
100°C 99,5°C [900C ~Jos.s°C 95°C [97.5°C

TR W A Y

Tin=97,18°C — Q=13,1 W

No caso de existirem trocas no topo obteve-se a figura:

T i

»
E .

E

L2 I
¥

R

g T
100°C 99.5°C 99°C 98.5°C |9g°C 197,5°C j97°C

Tmin=96,86°C — Q=13,8 W

Note-se que os vetores fluxo de calor sdo quase horizontais (sobretudo quando maiores), o que
mostra a aproximacao a 1D. As exceg¢des verificam-se junto ao topo e superficies, mas com
pouco peso. As temperaturas no topo sdo quase iguais (diferenca menor que 0,1°C). Quanto as
poténcias sdo ligeiramente superiores na solugdo 1D, mas ha que considerar que as soluc¢des 2D
ndo consideram as trocas nas superficies laterais (correspondentes a largura de 0,1 m da alheta):
por exemplo, com o0 modelo 1D a poténcia sem trocas no topo e superficies laterais sera de 13,3
W, muito proxima dos 13,1 W da solugéo 2D.
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P1.11
180%c Para aproveitar o calor de uma tubagem de vapor véo ser colocadas
alhetas circulares com 60 mm de didmetro e espessura de 1 mm em
tubos de 50 mm de didmetro. As alhetas sdo em liga de aluninio
(k=186 W/mK) e a superficie exterior dos tubos pode considerar-se a
temperatura do vapor, de 180°C. O ambiente exterior esta a 25°C, e 0

coeficiente de transferéncia exterior é de 40 W/m2K.

5°C

Sendo o espacamento entre alhetas de 3 mm, ou seja, havendo 250
alhetas por metro de comprimento, calcule o aumento da transferéncia
de calor devido a adicao das alhetas.

Resolucéo e discusséo

Existe conducdo radial num tubo e em alhetas circulares, que se pode sup6r 1D (ao longo do
raio); admitem-se condicdes iguais ao longo do eixo do tubo, pelo que o célculo sera feito por
unidade de comprimento de tubo. Uma das hipoteses a considerar € a de todos os pontos da
superficie exterior do tubo se encontrarem a 180°C, quer na zona em contacto com o exterior,
quer na zona em contacto com as alhetas, 0 que é uma aproximacao a realidade. A figura
seguinte resume as condi¢des do problema

1
1
1
1
1
]
1 I Qo
T

Comecemos por calcular a poténcia transferido se ndo se utilizarem alhetas. Teremos:
Qs/ain = hAsjqin(Ty — To) = 40 X 7 X 0,05 X (180 — 25) = 974 W/m

O efeito das alhetas pode contabilizar-se usando o seu rendimento. Recorrendo a Figura 1.7
encontramos

L=r,—r,=0005m; L.=L+e/2=0,0055m

roc/m = (rp +€/2)/ry = 1,22

L3 (h /kLce)” * 0,08

resultando um rendimento n,;, = 0,97.

A poténcia que atravessa uma alheta pode agora ser calculada, contabilizando toda a area de
conveccao da alheta circular (incluindo o topo):
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Qlalh = nalhhAsup,lalh (Tb —Ty) =
= 0,97 X 40 X 2w X (0,032 —0,025% + 0,03 x 0,001) x (180 —25) =11,53 W

Para todas as alhetas contidas num metro de tubo (250), e somando ainda a poténcia que se
transfere nos espagos entre alhetas, temos

Qtotal = nalh( Qlalh + Qentre alh) =
= 250 x (11,53 + 40 x © x 0,05 x 0,003 X 155) = 3613 W/m

Relativamente a ndo utilizacdo de alhetas, h& um aumento muito significativo da poténcia
calorifica transmitida, que é de 2639 W/m (aumento para 3,7 vezes).

Pode também calcular-se o rendimento superficial, referido na equacédo (1.37), que sera

nsup = Nain NainA1alh + NainAentre alh — 0’970 X 0,803 + 0‘197 — 0,976

Atot Atot

um pouco superior ao rendimento das alhetas.
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P1.12
A figura representa um pequeno forno
para tratamentos térmicos. O seu
aquecimento é feito através de
resisténcias elétricas colocadas em
contacto com placas laterais, em aco
" etensia (k=15 W/mK) e com 3 mm de
elétrica espessura. As 10 resisténcias estdo
igualmente espacadas, fornecendo
I | uma poténcia total de 1,5 kW. As
3mm 400 mm paredes do forno estdo bem isoladas.

500 mm

g
11 25mm
625 mm g

o 0 O/) @]

Com as resisténcias ligadas, no interior do forno atinge-se o regime permanente com uma
temperatura do ar interior de 600°C, sendo o coeficiente de convecgdo de 30 W/m?K.

Calcule a temperatura maxima e a temperatura minima nas placas. Se se pretender limitar a
temperatura maxima nas placas a 700°C, com a mesma poténcia do forno, o que se devera fazer?

Resolucéo e discusséo

Vamos admitir conducdo monodimensional (permanente) nas placas laterais, tendo em conta a
sua reduzida espessura e boa condutibilidade; a conducdo da-se na direcdo vertical. As placas
transferem calor simultaneamente por convecgédo para o ar interior, pelo que podemos aplicar
solugdes vistas em 1.1.4, como as das alhetas. Atendendo a simetria vertical, podemos analisar
uma zona situada entre uma resisténcia e o plano médio entre resisténcias. Esse plano médio (a
meia distancia entre resisténcias) ndo transfere calor devido a simetria (equivale a um plano
isolado). O que se passa nessa zona repete-se diversas vezes ao longo da vertical. A figura
seguinte resume a situacdo e condic¢des do problema.

75W

h

75 W 82 5mm

==

T ‘L,. semi-distancia
ptin
62,5 mm

o~

Y

jrax

F

3mm

Entdo podemos usar as equacdes (1.30) e (1.31), validas para 8, na base (plano da resisténcia)
e fluxo zero para x=L (plano a meia distancia entre resisténcias). Cada resisténcia, com uma
poténcia igual a 150 W, fornecera 75 W para cada lado.

O parametro m contabilizara um perimetro de convecgéo igual a profundidade da placa (que s6
transfere calor na face interior), e uma seccdo igual a espessura vezes a profundidade:
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hP 30x0,5 ]
m= |[—= |————=25,82m"
kAs 15%0,003%0,5

Da equacéo (1.31) pode obter-se a temperatura (maxima) a partir da poténcia:

0y = - = = = 139,8°C

JhPkA tanh(mL) ~ +/30%0,5x15%0,003%0,5 tanh(25,82X0,0625)

Tonax = Tyeo = 739,8 °C

Da equacéo (1.30) vamos obter a temperatura minima:

9 _ cosh(0) 1 cosh(0)
x=L=0,0625 = ¥b (och(mL) — ’® cosh(25,82x0,0625)

= 53,6°C

Trmin = Tx=0,0625 = 653,6 °C

Assim, temos uma variacao de 86°C em 62,5 mm.

Para limitar a temperatura méxima na placa, e a0 mesmo tempo reduzir a variacdo de
temperatura, podem usar-se mais resisténcias de menor poténcia, mais proximas umas das

outras.

Por exemplo, usando 20 resisténcias de 75 W cada, em vez de 10 resisténcias de 150 W,
teriamos L=0,03125 m. O valor de 8,, seria 96,7°C e a T,,4,=696,7°C, menor do que os 700°C
como requerido. Quanto a T,,;;,, Seria 672,0°C, vindo o diferencial de temperatura igual a cerca

de 25°C (3,4 vezes menor).
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P113 4 mm

10 Wm—P |

—+—vidro
superf. — |
interior superf.

exterior

10 W/m

10 W/m

Para eliminar a condensacdo no vidro traseiro de um automovel sdo usados fios elétricos de
espessura desprezavel, ligados a superficie interior do vidro. Os fios estdo espacados 4 cm e
geram uma poténcia calorifica de 10 W/m (por metro de largura do vidro) quando atravessados
pela corrente elétrica. Devido a reduzida espessura do vidro, pode considerar-se que a sua
temperatura ndo varia ao longo da espessura, e que a poténcia fornecida pelos fios é também
uniforme na sua espessura.

O vidro pode considerar-se como uma placa plana, tem uma condutibilidade térmica k=0,84
W/m°C e uma difusibilidade térmica a= k/plc, = 0,39x10° m?/s. Os coeficientes de
transferéncia de calor na superficie interior e exterior do vidro sdo de 6 e 20 W/m?C,
respetivamente. Sendo a temperatura interior e exterior de 5°C, calcule a temperatura maxima
e minima no vidro no espaco entre fios, em regime permanente.

Resolucao e discusséao

Vamos admitir conducdo 1D (permanente) no vidro, entre fios, tendo em conta a sua reduzida
espessura. O vidro transfere calor nas 2 superficies, interior e exterior, sendo os coeficientes
diferentes nos 2 lados. Como no problema P1.12, podemos analisar uma zona situada entre um
fio elétrico e o plano médio entre fios, que se repete simetricamente ao longo de todo o vidro.
Podemos adaptar as solucdes vistas em 1.1.4, para contabilizar os diferentes coeficientes de
transferéncia para fora do vidro. A figura seguinte resume a situacdo e condicdes do problema.

o

f 5W/m
* 5W/m 1 20
5°C 5°C mm
h.fm:6° ’ \ ohe.\'r::)'g\r PR TIRS—
O 4+—Semi-distancia
Tm'n
20 mm

jrax

S

S

4 mm

Podemos novamente usar as equacdes (1.30) e (1.31), validas para 6, na base (plano do fio
elétrico) e fluxo zero para x=L (plano a meia distancia entre fios elétricos). Cada fio, com uma
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poténcia igual a 10 W/m, fornecera 5 W/m para cada lado. Quanto a largura, sera considerada
uma dimensdo unitéria (1 m).

O parametro m devera contabilizar toda a transferéncia de calor para fora do vidro, pelo que se
devera somar o que acontece no interior e exterior:

hP = Ry Ping + RoytPoxe = 6 X 1420 X 1 = 26 Wm'IK'

’hP , 26 .
m= |[—= |[————=87,97m?
kAg 0,84%0,004+1

Da equacéo (1.31) pode obter-se a temperatura (maxima) a partir da poténcia:

Q 5
9 = =
x¥=0 7 [hPka,tanh(mL)  26X0,84%0,004x1 tanh(87,97x0,020)

= 18,0°C

Tonax = Tyeo = 23,0 °C

Da equacéo (1.30) vamos obter a temperatura minima:

_ cosh(0) cosh(0) _ o
8x=l‘=0’020 = O cosh(mL) 18,0 cosh(87,97x0,020) 6,0°C

Tnin = Tx=0,02 =11,0°C

A hipétese considerada de condugdo 1D é menos realista que no problema P1.12. Isto porque,
apesar da reduzida espessura, a condutibilidade térmica do vidro é relativamente baixa. Com o
objetivo de fazer essa avaliagdo, construiu-se um modelo numérico 2D (elementos finitos). O
dominio espacial considerado foi exatamente o que corresponde ao espaco entre um fio elétrico
e meia distancia entre fios. Foi usada uma malha com 5697 nodos. As condigdes fronteira
impostas foram: poténcia nula a meia distancia entre fios elétricos (simetria), transferéncia nas
superficies laterais (para o interior e o exterior do vidro, fornecendo a temperatura e respetivos
coeficientes de transferéncia), e 2 condicGes na fronteira horizontal junto ao fio elétrico (x=0);
nesta fronteira, numa area muito pequena é gerada a poténcia de 5 W/m (quase pontualmente),
e na restante zona fronteira ha condicdes de simetria.

Os resultados, apresentados na forma de intervalos de temperatura com diferentes cores e
vetores fluxo de calor, encontram-se na figura seguinte. Note-se que a transferéncia de calor ao
longo da espessura, e portanto a diferenca para a situacdo 1D, € mais significativa junto a
fronteira aquecida pelo fio elétrico, e respetivo canto. Mais para baixo as isotérmicas sdo menos
inclinadas. No entanto, a diferenca entre os coeficientes a esquerda (interior) e a direita
(exterior) faz com que as isotérmicas nunca sejam horizontais. No modelo 2D a temperatura
média da fronteira junto ao fio (x=0) é préxima da calculada no modelo 1D (23°C), e as
temperaturas a meia distancia (x=L) sdo muito préximas (10,8°C em 2D versus 11,0°C com
1D). Numa outra figura apresentam-se resultados para o caso em que a temperatura a esquerda
(interior) é mais alta que a direita (exterior) — 15°C e 5°C. Nesta situacdo ndo é aplicavel o
modelo 1D e as equacOes apresentadas em 1.1.4, porque estas exigem uma temperatura
constante fora do corpo. O modelo 2D mostra que neste caso se acentua o0 comportamento 2D,
ou seja, a conducéo na direcdo da espessura do vidro.

42



Transferéncia de Calor: um guia para a resolugdo de problemas praticos

10.81 12,47 1412 I15.78 E17.43 [319.09 [ 20.74 []22.40 [J24.05 (32571 @M 27.36°C

- o

\
A
Y

-~ ¥
-~ & )

o o
5°C
6 W/m2°C 5°C
20 W/m2°C

o o
5°C 5°C
6 W/m?°C 20 W/m?°C

43



Capitulo 1 - Conducéo

13.04 Il 1471 E16.35 B 18.04 01971 [E321.38 [J23.05 [J24.72 []26.38 C128.05 E@29.72°C

o

15°C
6 W/m2°C

(=]

15°C
6 W/m2°C
°
5°C
20 W/m?2°C

44

5°C
20 W/m?°C



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

1.2 Conducdo em regime instacionario

Os sistemas térmicos reais funcionam em regime instacionario ou dinamico, variando as
temperaturas e fluxos de calor ao longo do tempo. Mesmo o0s sistemas concebidos para
funcionar em condicBes quase permanentes enfrentam alteracbes no tempo, quando ha
modificacdo de alguma condi¢do operativa, ou nas fases de arranque e paragem. A
instacionariedade torna a resolucdo de problemas mais complicada, em particular quando a
temperatura também varia em mais do que uma diregdo espacial.

Sob certas condi¢des, que veremos de seguida, pode desprezar-se a variagao de temperatura no
interior do corpo (espacial), situagdo designada por sistema global. No caso geral teremos de
considerar a variacdo temporal e espacial da temperatura, o que analisaremos em 1.2.2 e 1.2.3.

1.2.1 Sistema global

Diz-se que um corpo transfere calor ao longo do tempo como um sistema global quando a sua
temperatura se considera uniforme em toda a sua extensdo espacial. Tal ndo deixa de ser um
paradoxo, porque sendo a temperatura uniforme ndo ha conducéo do calor (o gradiente é nulo).
Trata-se no entanto de uma simplificacdo cuja validade vamos analisar.

Considere-se 0 caso mais simples de um corpo, com volume V e qualquer forma, que se
encontra inicialmente a temperatura T;, transferindo calor por convec¢do na sua superficie em
contacto com um fluido (a T.,). Um balanco de energia expressa que a variacdo temporal da
energia contida no corpo devera igualar a poténcia calorifica trocada com o fluido. Ou seja:

ar
pVey ac hAcony(Teo — T) (1.41)
Esta equacdo ¢ facilmente integrada, sujeita a condicao T|,—, = T; , resultando em
T-Teo _ _ hAcony
T exp( Ve t) (1.42)

Note-se que a equacdo (1.42) é valida se o coeficiente h for constante, quer o corpo receba quer
perca calor, e mostra que a temperatura do corpo tende para T, (equilibrio térmico), que
matematicamente s6 atinge ao fim de um tempo infinito (exponencial igual a 0). O quociente
pVc,/(hAcony) eXxpressa a velocidade de variagdo da temperatura (resposta térmica), e €
usualmente designado por constante de tempo do corpo; um maior valor significa que a
temperatura varia mais lentamente.

Para analisar a variagéo de temperatura dentro do corpo consideremos que, durante um instante,
a transferéncia de calor se da em regime permanente. Podemos entdo associar 2 resisténcias
térmicas: uma de conveccao a superficie do corpo que troca calor com o fluido, e outra de
conducdo no interior do corpo. Para esta consideremos uma espessura média igual a

Le=—~

(1.43)

ACOTL‘U

A raz&o entre a resisténcia de conducéo e a de convecgédo, que permite comparar a variagdo de
temperatura no interior do corpo com a variacao exterior, sera

Lc/k hL .
Tcond __ o/ — fc Bi (1.44)
Tconv 1/h k

razao adimensional conhecida por nimero de Biot. Para um valor elevado, ou seja 1,4 elevado
face a 7.onp) AT ong > AT .oy ; Para um valor muito baixo, AT,.yng < AT onp-
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Verifica-se que se Bi for menor que 0,1 a variacdo de temperatura no interior do corpo (AT ;onaq)
é desprezavel, ou seja, podemos considerar o corpo como um sistema global. Tal é uma boa
aproximacdo quando h é baixo (por exemplo para convecgdo natural em gases), quando a
espessura € reduzida, ou quando a condutibilidade térmica do corpo € elevada (como nos
metais).

Outros casos de sistema global podem ocorrer, como no caso de um corpo que recebe e perde
calor simultaneamente em zonas/areas diferentes. Nesses casos 0 balanco de energia expressa
que a variacdo temporal da energia contida no corpo devera igualar a poténcia calorifica
recebida menos a perdida. Por exemplo, se o corpo receber uma poténcia Q.. do exterior (zona
1) e perder/trocar calor por conveccao (zona 2), ter-se-a

dT .
pVCp dc = Qent — hAconw (T - Too) (1.45)

gue tem a seguinte solucdo analitica:

T—Teo—Qent/(MAconv) _ p (_ hAcony t) (1.46)

Ti=Too—Qent/(hAconw) N pVcy

Pode ainda incluir-se em (1.45) e (1.46) a geracdo de calor no interior do corpo, bastando para
isso somar gV a Q...

Outras situaces podem ser consideradas, como as trocas de calor por convecgdo natural e
radiacdo com o meio exterior ao corpo. O balanco energético do corpo é semelhante ao visto
acima, mas os coeficientes de transferéncia dessas trocas sao funcdo da temperatura, o que
complica o calculo. Serdo apresentados exemplos destas situacdes em problemas nos capitulos
2¢e0.

1.2.2 Condug¢do monodimensional em placa, cilindro e esfera

Quando ndo se pode desprezar a variacdo interna da temperatura no corpo, a situacdo mais
simples é aquela em que se pode admitir uma variacdo espacial unicamente numa direcdo. A
variacdo em 2 ou 3 direcBes s6 pode ser tratada, no caso geral, com métodos numéricos
(aproximados), o que sera referido em 1.2.3. Para a variacdo 1D referem-se de seguida as
geometrias e condi¢fes mais simples. Refere-se ainda a possibilidade de utilizar as solugdes 1D
para tratar alguns casos de 2D e até 3D.

Os casos 1D a considerar séo a condugdo ao longo da espessura de uma placa (x), e ao longo
do raio de um cilindro ou de uma esfera (r). Regressando a forma respetiva da equacdo geral da
conducdo — equacges (1.2) a (1.4) — teremos nestes casos monodimensionais e instacionarios,
e sem fontes de calor internas:

a%T 10T

%2 aot (1.47)
10 oT 10T

:a—r(" a—r) =2 (1.48)
10 ( ar) _ 19T

r2 or (T or)  aot (1.49)

Pode obter-se uma solucdo analitica nestes 3 casos, desde que a condicdo inicial seja de
temperatura uniforme no corpo, e desde que haja apenas trocas por convecgdo na superficie,
com um coeficiente e temperatura exterior iguais em toda a extensao superficial, e constantes
no tempo. Todos os restantes casos s6 podem ser resolvidos com métodos numéricos.
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A Figura 1.11 ilustra as geometrias e condic¢des a considerar.

i Te)| =T,
[
1
i )| _ =T
Twl I Toy
A ARSI
; 1 1
i FE= Y o
——“h-%.,_/-‘
L
— x¥=x/L
a b

Figura 1.11 — Geometrias e condi¢des para solucfes analiticas de conducdo instacionéria 1D: (a) placa plana; (b)
cilindro ou esfera.

As solugdes exigem a soma dos termos de uma série (em numero infinito). No entanto, desde
gue o tempo adimensional ndo seja muito pequeno, o primeiro termo basta para uma solucao
muito proxima da exata, [1, 2]. O tempo adimensional, ou nimero de Fourier (Fo), define-se
como

at at

Fo=— ou Fo =
L2 Text?

(1.50)

sendo a = k/plcp.

A solucéo € o produto de 2 func¢Bes: uma unicamente funcdo do tempo (t) e outra unicamente
funcdo do espaco (x ou r). Desde que Fo > 0,2, as solucdes para a temperatura em x=0 ou r=0
(centro do corpo) séo do tipo:

8y To—Teo

05 = o =T = C, exp(—A? Fo) (1.51)

sendo T, a temperatura em x=0 ou r=0, e C, e A, constantes do 1° termo da série (solucdo exata)
que dependem da geometria e do nimero de Biot, e que podem ser obtidas da Tabela 1.1. Note-
se que no caso do cilindro e da esfera se usa um numero de Biot modificado, Bi’, definido com
base no raio e ndo na equacédo (1.43) — L é diferente de rext.

Para o célculo da temperatura noutros pontos, que ndo x=0 ou r=0, a forma das equagdes varia
consoante a geometria. Para a placa, com x* = x/L:

* i _ T_TOO _ * *
0" = 5 =TT 05 cos(A1x™) (1.52)

Para o cilindro, com r* = r/r,,:

* 9 T_Too * *
0" =5 =1 =9 Jo(hr") (1.53)

sendo Jo uma funcéo de Bessel de 1° tipo e ordem 0 (que pode obter-se da Tabela 1.1).

Para a esfera:

6 T-T
* = = = )
0

* 1 *
= 0; pap sen(A;7") (1.54)
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Tabela 1.1 — Constantes C; e A,, e funcdo de Bessel Jo, para utilizagdo em soluc6es 1D instacionarias.

B M o W placa cilindro esfera A Jo()
LM B T TN (rad) G, A (rad) € A (rad) — C, 0.0 1.0000
0.01 0.0998 1.0017 0.1412 1.0025 0.1730 1.0030 0.1 0.9975
0.02 0.1410 1.0033 0.1995 1.0050 0.2445 1.0060 0.2 0.9900
0.04 0.1987 1.0066 0.2814 1.0099 0.3450 1.0120 0.3 0.9776
0.06 0.2425 1.0098 0.3438 1.0148 0.4217 1.0179 0.4 0.9604
0.08 0.2791 1.0130 0.3960 1.0197 0.4860 1.0239 0.5 0.9385
0.1 03111 1.0161 04417 1.0246 0.5423 1.0298 0.6 0.9120
0.2 04328 10311 06170 1.0483 0.7593 1.0592 0.7 0.8812
03 05218 1.0450 0.7465 1.0712 0.9208 1.0880 0.8 0.8463
04 05932 1.0580 08516 1.0931 1.0528 1.1164 09 0.8075
05 06533 1.0701 09408 1.1143 1.1656 1.1441
06 07051 1.0814 10184 1.1345 1.2644 1.1713 1.0 0.7652
0.7 0.7506 1.0918 1.0873 1.1539 1.3525 1.1978 1.1 0.7196
0.8 07910 1.1016 1.1490 1.1724 1.4320 1.2236 1.2 0.6711
0.9  0.8274 1.1107 1.2048 1.1902 15044 1.2488 1.3 0.6201
1.0 0.8603 1.1191 1.2558 1.2071 1.5708 1.2732 1.4 0.5669
20 1.0769 1.1785 1.5995 1.3384 2.0288 1.4793 1.5 0.5118
3.0 1.1925 1.2102 1.7887 1.4191 2.2889  1.6227 16 0.4554
40 12646 1.2287 1.9081 1.4698 2.4556  1.7202 17 0.3980
50  1.3138 1.2403 1.9898 1.5029 2.5704 1.7870 18 0.3400
6.0  1.3496 1.2479 2.0490 1.5253 2.6537 1.8338 19 0.2818
70 13766 1.2532 2.0937 1.5411 2.7165 1.8673
80  1.3978 1.2570 2.1286 1.5526 2.7654  1.8920 2.0 0.2239
9.0 1.4149 1.2598 2.1566 1.5611 2.8044 1.9106 2.1 0.1666
10.0  1.4289 1.2620 2.1795 1.5677 2.8363 1.9249 2.2 0.1104
20.0 1.4961 1.2699 2.2880 1.5919 29857 1.9781 2.3 0.0555
30.0 1.5202 1.2717 2.3261 1.5973 3.0372 1.9898 2.4 0.0025
40.0 1.5325 1.2723 2.3455 1.5993 3.0632  1.9942 26 —0.0968
50.0  1.5400 1.2727 2.3572 1.6002 3.0788  1.9962 28 -0.1850
100.0  1.5552 1.2731 2.3809 1.6015 3.1102  1.9990 30 -0.2601
% 1.5708 1.2732 2.4048 1.6021 3.1416 2.0000 32 -0.3202

Usando o principio da sobreposicéo de solu¢des 1D, podem obter-se solucBes para casos 2D e
até 3D. Uma barra infinita de seccéo retangular, com condugéo nas 2 dire¢des da seccdo (2D)
pode ser descrita como a intersecdo de 2 placas planas de area infinita — ver Figura 1.12(a). E
um cilindro de comprimento finito pode ser descrito como a interse¢do de um cilindro de
comprimento infinito com uma placa plana infinita — ver Figura 1.12(b). Para o método ser
aplicavel exige que o coeficiente e temperatura exteriores sejam iguais em todas as superficies
do corpo.

/ placa plana

S
g
>
g

To f I placa plana
L il
1 — ‘
Bl ; ’ .

I :

placa plana 3
- a - — cilindro longo

a b

Figura 1.12 — Sobreposicéo de geometrias 1D: (a) barra infinita; (b) cilindro finito. Adaptado de [2].
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Para a barra infinita a solugdo 2D pode obter-se com

0 _ Tyt)-Te

6" = 9; Ti—Teo = H;;laca(x; t) - H;;laca(y’ t) (1.55)
e para o cilindro finito com
« _ 0 Trt)-To _ "
0" = 9_1 - Ti—Teo = = leaca(xﬁ t) ' Hcilindrooo (7", t) (156)

Também se pode obter a solucdo 3D para um paralelepipedo, intersecdo de 3 placas planas
infinitas, através de

* T( ’ :t)_Too * * *
0" = —"T iy_Too = Op1aca (6 t) * Op1aca 0, 1) * 61004 (2, 1) (1.57)

1.2.3 Conducdo multidimensional instacionaria (métodos numeéricos)

Os métodos numeéricos apresentados em 1.1.5 podem ser estendidos a situacdo instacionaria. O
dominio em estudo € dividido na mesma malha de nodos e elementos de volume referidos na
altura. As equacdes a usar para cada nodo/elemento traduzem um balanco de energia ao longo
do tempo.

Por exemplo, para um elemento de volume genérico (a meio do dominio 2D em causa), usando
o0 método dos volumes finitos, a equacdo (1.38) é modificada para contabilizar a variacdo
temporal da energia contida no elemento; com coordenadas cartesianas (geometria retangular
da Figura 1.8a) ter-se-a

Tinj_T'(.)' _k * * k * * k * *
pepAxdy —t = EAy(Ti_Lj —-T) + EAy(TiHJ —-T) + EAx(TiJ_l —-T) +
k * % .
+EAx(Ti‘ iv1 = Ti) + gAxAy (1.58)

sendo Ti?j a temperatura no elemento/nodo genérico no instante anterior, e T; ; a temperatura no
mesmo elemento no instante seguinte. As varias temperaturas assinaladas com * variam durante
At. Para contabilizar essas variagfes podem seguir-se aproximacfes mais simples ou mais
complexas. As mais simples consistem em assumir que as temperaturas se mantém durante At
iguais as do instante anterior — método designado por explicito — ou que elas tém imediatamente
os valores do instante seguinte — método implicito. Uma combinag&o dos dois métodos consiste
em admitir para cada temperatura uma media aritmética das temperaturas nos 2 instantes
consecutivos — método semi-implicito, ou de Crank-Nicolson. O método explicito torna a
resolucdo do sistema de equacBGes mais simples, mas por vezes conduz a problemas de
convergéncia, devendo o passo de integracdo (At) ser limitado. Tal como para a discretizagdo

espacial (Ax e Ay), quanto mais pequenos os valores de At melhor a qualidade dos resultados.

O processo de célculo consiste em resolver o sistema de equagdes das temperaturas para todos
0s nodos/elementos para cada instante. Conhecendo as temperaturas no instante ¢, parte-se para
o calculo em t + At, evoluindo-se no tempo.

O método pode ser generalizado também para 3D.
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1.2.4 Problemas praticos resolvidos (P1.14 a P1.22)

P1.14

E usual dizer-se que o pepino é frio (“cucumber is cool”). Avalie a
veracidade dessa afirmacao, comparando o aquecimento de um pepino e
de uma banana, com as mesmas dimensdes, quando retirados do
frigorifico a 5°C e colocados num ambiente a 20°C, com um coeficiente
de transferéncia exterior de 5 W/m?2K.

As dimensdes séo as de um cilindro aproximado, com 4 cm de didmetro
e 22 cm de comprimento. O pepino, composto por 96% de agua, tem:
=960 kg/m?, ¢,=4100 J/kgK, k=0,6 W/mK. A banana, composta por
75% de agua, tem: p=700 kg/m?, ¢,=3350 J/kgK, k=0,34 W/mK.

Resolucéo e discusséo
Vamos admitir que cada uma das pecas de fruta é geometricamente um cilindro, desprezando
as trocas de calor nos topos. Avaliemos o nimero de Biot para cada um:

__h(V/4) _ 5x0,02/2
kpep 0,6

Bi

= 0,083

Bi __h(V/4) _ 5x0,02/2
ban = . T 034

= 0,147
O Bi para a banana é um pouco superior a 0,1, limite definido para a aproximacéo a sistema
global. Prossigamos no entanto como se Bi<0,1, aproximacao que depois avaliaremos.

Para qualquer dos frutos usaremos entdo a equacdo (1.42):

T-20 _
520  °XP

t
0,01 pcp

O grafico seguinte mostra a evolucdo da temperatura nos 2 casos. Nota-se 0 aquecimento
(resposta térmica) mais rapido da banana, mantendo-se o pepino sempre mais frio. A banana
atingird 19°C ao fim de 210 minutos, enquanto o pepino demorard 355 minutos a atingir essa
temperatura. Claro que ao fim de um tempo mais longo ficardo em equilibrio a temperatura
ambiente (20°C), ndo havendo diferenca entre ambos. E na situac&o instacionaria que o pepino
é mais frio.
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14
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A massa do pepino é de 265 g e a da banana de 194 g. Mas 0 mais relevante para a resposta
termica € o produto Mc,/(hAonyv), OU S€ja, a constante de tempo: para o pepino € de 7872 s
(2,2 horas) e para a banana de 4690 s (1,3 horas), tendo esta uma resposta mais rapida.
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Analisemos agora o que se passa na banana quanto a variacao espacial da temperatura, supondo-
a como um cilindro infinito (topos isolados) com conducéo radial. Para tal, vamos calcular a
temperatura no centro (r=0) e na superficie (r=rex) ao fim de 1 hora.

Nessa altura Fo=1,305, cumprindo a validade da equacéo (1.51), da qual obtemos

To—20
5-20

62 1,450x1077x3600

= C; exp(—& Fo) = 1,0698 exp (—0,739 —

)= To=121°C

tendo C, e 4, sido calculados da Tabela 1.1 por interpolacdo, com Bi' = hr,,./k = 0,294.

Quanto a temperatura na superficie, da equacédo (1.53) temos

T = 95 Jo(A Tex/Texe) = 0,5239 X 0,8679 = 0,4547 =T, = 13,2°C

A temperatura difere cerca de 1°C entre o interior e o0 exterior. Recorde-se que com o método
do sistema global a temperatura seria de 13,0°C ao fim de 1 hora, o que constitui uma boa
aproximacdo apesar do nimero de Biot ser um pouco maior que 0,1.
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P1.15

Uma esfera sélida de ago (p=7800 kg/m?, cp,=560 J/kgK, k=45

W/mK) com 300 mm de diametro é revestida com um material

S dielétrico (isolante elétrico), com k=0,04 W/mK e 2 mm de

he300 W2k €SPessura. Quando o processo de revestimento termina o conjunto
encontra-se a uma temperatura de 500°C.

T; =500°C

A esfera revestida € depois colocada num banho de arrefecimento de 6leo, a uma temperatura
de 100°C, com um coeficiente de convecgdo de 300 W/m?K. Calcule o tempo necessario a que
a esfera atinja 150°C. Calcule a energia que a esfera perde para o 6leo durante o processo de
arrefecimento. Calcule também o tempo necessario se o arrefecimento fosse feito com uma
corrente de ar a 20°C, com um coeficiente de transferéncia de 100 W/m?K. Calcule ainda o
tempo que a esfera demoraria a atingir os 150°C se ndo fosse revestida.

Resolucéo e discusséo

Durante o processo de arrefecimento existe variacdo temporal das temperaturas no ago e no
revestimento. No entanto, o revestimento tem uma capacidade térmica (espessura, massa e calor
especifico) muito baixa, e consequentemente uma constante de tempo muito baixa. Deste modo,
pode considerar-se que 0 revestimento se comporta em regime permanente em cada instante,
variando continuamente de instante a instante. Pode entdo tratar-se a transferéncia de calor
através do revestimento e da conveccao exterior com a ja conhecida associacao de resisténcias.
A figura seguinte resume a andlise.

Comecemos por verificar a validade da analise da esfera de agco como sistema global. O nimero
de Biot deverd ser avaliado com o coeficiente global de transferéncia do aco para o exterior,
que se obtém da resisténcia global:

0,002 1
] _UW/A)qaeo 1/(Tcond+rconv,ext)Xrago/3 _ 1/( 0,04 +%)X0’15/3 _
Biggo = %2 = « - o —0,0208
ago ago

desprezando a pequena curvatura do revestimento (tratado como placa plana). Esta confirmada
a validade da analise como sistema global.

Pode entdo obter-se 0 tempo necessério a atingir 150°C na esfera, pela equacdo (1.42):

150-100 exp( U t) = exp <_OL t) = t=24221s

500-100 " Tago/3 (pCp) o, 015,7800x560
ou seja 6,72 horas. Note-se que entre as 2 resisténcias (condugdo no revestimento e convecgao

exterior) a que condiciona mais o tempo de arrefecimento é a de conducéo (representa 94% do
total); assim, aumentar a conveccao exterior ndo acelera significativamente o arrefecimento.
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O gréfico seguinte representa a evolugdo de temperatura na esfera (aco) e na superficie exterior
(revestimento) ao longo do tempo. Para a temperatura do ago usou-se a equacdo de anterior,
obtendo-se Ty, a partir da igualdade de Q nas 2 resisténcias em cada instante (regime
permanente ou quasi-estacionario). A superficie exterior do revestimento rapidamente tende
para a Tpy;-

T(°0)
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Se o arrefecimento fosse feito com uma corrente de ar a 20°C, com um coeficiente de
transferéncia de 100 W/m?K, o coeficiente seria 3 vezes menor, mas sem grande influéncia
devido a resisténcia do revestimento j& vista. J& a menor temperatura do fluido (20 em vez de
100°C) facilitaria o arrefecimento. Repetindo os calculos anteriores para este caso, obtém-se a
evolucdo de temperatura do grafico seguinte, que estd comparada com a do arrefecimento em
6leo. Com o ar a 20°C o numero de Biot é de 0,0185 (o coeficiente U € ligeiramente mais baixo)
e sdo necessarios 17117 s (4,8 horas) para atingir os 150°C.
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Quanto a energia perdida pela esfera até atingir os 150°C, calcula-se muito facilmente a partir
da variagdo da energia nela contida desde o instante inicial, ou seja

Q = pVc,AT = 7800 X %ﬂ x 0,153 x 560(500 — 150) = 21,6 MJ
Poderia obter-se 0 mesmo resultado a partir da soma das poténcias calorificas dissipadas ao
longo do tempo, 0 que no entanto seria mais complicado.

Se a esfera ndo fosse revestida, 0 nimero de Biot durante o arrefecimento com 6leo seria igual
a 0,333 (maior que 0,1), o que indica uma variagéo radial ndo desprezavel da sua temperatura.
Vamos calcular o tempo necessario a que toda a esfera atinja os 150°C, ou seja, 0 tempo
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necessario a que o seu centro (r=0) fique a 150°C. Usando a equacéo (1.51) e a Tabela 1.1 (com
Bi’ago =h rago/kago =1):
150-100

0x1075¢
500-100

= Cy exp(—2 Fo) = 1,2732 exp (—1,57082 22

) =t =20555

tempo muito inferior ao da esfera quando revestida (34 min em vez de 6,72 horas).

Com a equacdo (1.54) podemos calcular a temperatura na superficie da esfera (ndo revestida)
quando o centro esta a 150°C:
Trqeo—100
500-100

« 1 o 1 _ 0
= 05 = sen(Ay7") = 0,125 X oo X sen(1,5708) = Ty, , = 131,8 °C

existindo agora uma diferenca de cerca de 18°C entre o centro e a superficie da esfera.

O gréafico seguinte mostra a evolucdo de temperatura do centro da esfera ndo revestida,
comparada com o que aconteceria se o arrefecimento fosse feito com ar a 20°C (Bi’ = 0,333).
O arrefecimento é muito mais rapido, quer com 6leo, quer com ar, e ndo havendo revestimento
o arrefecimento até 150°C a 6leo € mais rapido que a ar, ao contrario do que acontecia com a
esfera revestida. A partir dos 70 minutos as 2 curvas cruzam-se, porque devido a menor
temperatura do ar (20°C em vez de 100°C) existe um maior potencial para a transferéncia de
calor.
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P1.16
Uma esfera de ago (p0=7800 kg/m?, ¢,=560 J/kgK, k=45 W/mK) com
12 mm de didmetro, € mergulhada num banho de agua a temperatura
T —250C /. de 25°C. Atraves de medicéo sabe-se que ao fim de 30 s (da colocagao

h ’ em agua) a temperatura da esfera é de 28,2°C, e ao fim de 60 s a
temperatura é de 25,1°C. Calcule a temperatura inicial da esfera e o
coeficiente de conveccéo.

Resolucéo e discusséo

Tendo em conta as propriedades e dimensdes da esfera, vamos admitir que pode ser tratada
como um sistema global, o que seré depois verificado.

Poderemos entdo usar a equacdo (1.42), para cada um dos instantes em que foi medida a
temperatura:

28,2-25 h h
=exp|———t;) =exp|— X 30
T;-25 Text/3 PCp 0,006/3 X7800X560

(et ) = exp (= < 60)
T;—25 € p( Text/3 PCp tz) € p( 0,006/3 X7800X560 60

Da resolucgéo deste sistema de 2 equacGes obtém-se T; e h, vindo
T; = 127,4 °C
h = 1009 W/m?°C
Saliente-se que se supde o coeficiente de conveccdo para a dgua (h) constante no tempo, o que

é razoavel no caso da conveccdo forcada. Se h variar, como no caso da convecgao natural, a
equacdo (1.42) ndo é valida.

Podemos agora verificar a validade do sistema global, calculando

h (V/A) _ 1009 x0,006/3
kK 45

Bi = =0,045<0,1
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P1.17
10m

A camara de arrefecimento da figura é usada para arrefecer esferas de rolamentos, com um raio
de 2 cm, a uma temperatura de entrada de 100°C. O ar da cadmara € mantido a -15°C, por um
sistema de refrigeracdo, e as esferas atravessam a camara (com um comprimento de 10 m)
pousadas huma correia transportadora, devendo sair a temperatura de 50°C.

Sabendo que o coeficiente de transferéncia de calor das esferas estd relacionado com a
velocidade destas, de acordo com a expressdo h = 350v%¢, com v em m/s e h em W/m?K,
calcule a velocidade que deve ter a correia (V).

Propriedades das esferas: p=5500 kg/m?3, c,=450 J/kgK, k=50 W/mK.

Resolucéo e discusséo

Vamos admitir que as esferas podem ser consideradas a temperatura uniforme em cada instante
(sistema global), tendo em conta as suas propriedades e dimensdes. Isso podera ser verificado
apos calculo de v e de h, que ndo sdo conhecidos.

As esferas entram a 100°C (temperatura inicial), devendo sair a 50°C (temperatura ao fim do
tempo de permanéncia na camara, a -15°C). O tempo de permanéncia depende da velocidade e
do comprimento da camara. Aplicando a equagao (1.42):

50—(—15) 350v%6 10
———=exp|———t) =exp|(— X —
100—(—15) Text/3 PCp 0,02/3 X5500%450 v

Obtém-se da equacdo uma velocidade v = 0,084 m/s. O coeficiente de transferéncia vem igual
a 79 W/m?cC.
Pode entdo agora calcular-se o nimero de Biot:

h(V/A) _ 79x0,02/3
ko 50

Bi =

=0,01<0,1

0 que confirma a validade do sistema global.
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P1.18 T, = 100°C
] Uma placa de ago inox (p=8055 kg/m?, c¢,=480 J/kgK, k=15
W/m°C) com uma espessura de 1 cm esta inicialmente a
temperatura de 100°C e serd arrefecida pelas 2 faces. De um
lado existe ar exterior a 20°C, com um coeficiente de
transferéncia de 5 W/m?C, e do outro lado o ar (também a
20°C) circula com maior velocidade, sendo o coeficiente de 20

L W/m?°C. Analise a evolugdo da temperatura da placa.

20°C 20°C
=5 o & .o hy=20

1cm

Resolucéo e discusséo

A placa transfere calor em 2 faces (desprezando as trocas pelos topos) em regime instacionario,

com coeficientes diferentes em cada face. Para analise como sistema global vamos avaliar o

namero de Biot. A espessura caracteristica da placa é igual a metade da espessura, pois ha

conveccao nos 2 lados (saida de calor). Quanto ao coeficiente de conveccdo ou transferéncia

superficial, considera-se o maior dos 2 (mais desfavoravel), vindo:

Rmaior €/2 _ 20x0,01/2
k 15

Bi = = 0,0067 < 0,1

pelo que vamos considerar a placa como um sistema global.

Quanto a variacdo da temperatura podem adaptar-se as equagdes (1.41) e (1.42), de modo a
contabilizar a transferéncia com coeficientes diferentes nas 2 faces (1 e 2):

T-20 (h1+hy)A 20+5
= exp ——1Z2 ¢ =exp(——t)
100-20 pcpeds 8055%x480%0,01

O gréfico seguinte representa a equagdo anterior, e a variacdo de temperatura ao longo do
tempo. Ao fim de 30 minutos a placa atinge 45°C, e ao fim de 60 minutos 27,8°C.

r(C) 5

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60
tempo (min)
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P1.19
Um tubo de ago inox (p=8055 kg/m?, c,=480 J/kgK, k=15
W/m°®C) esta inicialmente a temperatura do ar exterior de 20°C.
A partir desse instante passa a circular &gua no seu interior a

° 20°C  temperatura de 80°C. Sabe-se que o coeficiente de convecgédo
interior (agua) € igual a 1000 W/m*C, e no exterior o
coeficiente é de 10 W/m?°C. Analise a evolucio da
temperatura do tubo até atingir o regime permanente.

Resolucao e discusséao

Ao iniciar-se a circulacdo de dgua o tubo passa a receber calor desta, e a perder calor para o
exterior (pois a sua temperatura vai subir). A temperatura do tubo vai variar ao longo do tempo,
devido a inércia térmica do material. Vamos admitir que a temperatura da &gua se mantém ao
longo de todo o comprimento do tubo. A figura seguinte esquematiza o problema.

Qint Qext
T:x:=80°C © » o po T.n:=20°C
Ripe =1000 W/m2°C Tt Rexe =10 W/m2°C

Comecemos por avaliar a variacdo espacial da temperatura no tubo. Para tal vamos calcular um
namero de Biot, mas, tendo em conta que o calor atravessa toda a espessura do tubo, vamos
usar a resisténcia de conducéo cilindrica correspondente a espessura da parede a dividir pela
menor resisténcia de conveccdo (que corresponde ao interior). Usar uma dimensao
caracteristica igual ao volume dividido pela area (interior mais exterior) subestimaria a variacdo
e ndo seria correto, uma vez que a transferéncia de calor para o tubo ndo se da no mesmo sentido
no interior (positiva) e no exterior (negativa). Entdo temos

Reona  _ In(25/23)
Reonv,int 2mx15

Bi = x 1000 x 2 x 0,023 = 0,128 > 0,1

Note-se que uma avaliacdo com a resisténcia de convecgéo exterior daria um valor de 0,00128,
muito inferior a 0,1. Neste caso, e em regime permanente, da-se uma variagdo mais significativa
de temperatura entre o tubo e o exterior (maior resisténcia) do que entre o tubo e o interior. De
qualquer modo a aproximacéo a sistema global para a parede do tubo € bastante razoavel,
mesmo com Bi = 0,128. Para o0 caso do regime permanente podemos calcular as temperaturas
das paredes interior e exterior, que sao T}, ;e = 79,4°C € T} oo = 79,3°C, diferindo apenas em
0,1°C.

Entdo podemos fazer um balanco global do tubo:
dr . :
pVCp E = Qint — Qext = hintAint(Tint -T) - hextAext(T - Text) =
= (hintAintTint + hextAextText) - (hintAint + hextAext)T
que, definindo as constantes
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a= RintAineTint thextAextText e b= RintAintthextlext
pVey pVey

tem a seguinte solucdo analitica:

-bT
;l—bri =exp(—bt)

que se pode também escrever na forma mais desenvolvida:

hintAintthextA
T = Ti eXp (_ intfint T textslext t) +
pVep
hintAintTintthextAextT hintAintthextA
+ intZint! int T textSextText [1 — exp (_ intfintTlextfext t)]
hintAintthextAext pVep

Substituindo os valores dados, obtém-se para este caso:
T =20 exp(—0,1253t) + 79,4 [1 — exp(—0,1253 t)]

O grafico seguinte representa a evolugdo da temperatura do tubo ao longo do tempo. Note-se a
rapida subida de temperatura, que ao fim de 30 s ja é de 78°C. Em regime permanente a
temperatura € de 79,4°C. Note-se que a agua perde calor para o exterior (93 W/m em regime
permanente), pelo que a sua temperatura ira baixar ligeiramente ao longo do comprimento do

tubo, o que ndo foi considerado (veremos no capitulo 2 como contabilizar esse facto).

8

T(°C)

20
] 5 ) 15 20

tempo (s)
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P1.20

A base de um ferro de engomar é uma placa com uma espessura de
7 mm e uma area de 0,040 m?, feita em liga de aluminio (p=2800
kg/m®, ¢,=900 J/kgK, k=180 W/m°K). Tem uma resisténcia
elétrica ligada a superficie interior da base, que Ihe fornece uma
> poténcia de 500 W. A superficie exterior da base esta em contacto
- N 4 com ar exterior a 25°C, transferindo calor com um coeficiente de

“ 18 W/m?C,

Ar

22°C

. Calcule o tempo necessario a que, apos ligado, o ferro atinja a
"= temperatura de 135°C.
Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema de conducdo instacionaria numa placa, que se pode considerar 1D,
devido a reduzida espessura e dimensao dos topos. A placa recebe uma poténcia constante numa
face e troca calor (poténcia variavel) na outra. A figura seguinte resume a situacao.

T, = 25°C

Q=500W
25°C
h=is © = |d—

ke

7 mm

Vamos confirmar a possibilidade de considerar a placa como um sistema global. O nimero de
Biot basear-se-a na espessura da placa, € é:

—he _ 18X0007 _ 40007 < 0,1
k 180

Bi

Entdo podemos considerar validas as equacdes (1.45) e (1.46), quando um corpo recebe uma
dada poténcia calorifica e transfere também calor com o exterior. Dai resulta:

T-25-0/(h) _ (_ hAcony t)
25-25-Q/(hA) pVey

135-25-500/(18%0,04) ( 18x%0,04 )
25—-25-500/(18%0,04) p 2800x0,04x0,007%x900

sendo entdo necessarios 169 s (2,8 min) para a base atingir os 135°C.

No caso de a base ser feita em aco inox (0=8055 kg/m?, c,=480 J/kgK, k=15 W/m°C), e com
as mesmas dimensoes, a condutibilidade térmica seria mais de 10 vezes inferior. O nimero de
Biot continuaria a ser <0,1. Nesse caso, 0 tempo necessario para atingir os mesmos 135°C seria
de 259 s (4,3 min); a maior densidade/massa é a principal responsavel por esse aumento. Para
se conseguir 0 aumento de temperatura até 135°C no mesmo intervalo de tempo (169 s), seria
necessario aumentar a poténcia do ferro para 745 W.
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Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

Uma barra longa de aco inox (p=8055 kg/m?, c,=480 J/kgK, k=15
W/m°C), com uma secc¢éo retangular de 1 m x 0,5 m, inicialmente a
temperatura uniforme de 200°C, passa a transferir calor para o exterior
a 20°C, com um coeficiente superficial de 10 W/m?C, igual em todas
as faces.

Calcule a temperatura maxima e minima na seccao ao fim de 4 horas

com o método de sobreposicdo de solugbes 1D, e avalie o esfor¢o necessario ao célculo da
poténcia dissipada para o exterior nesse instante.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema de conducdo instacionaria 2D (ndo ha variacdo de temperatura na
direcao perpendicular a folha do desenho). Pelo método de sobreposicdo de solu¢bes vamos
considerar que se trata da sobreposicdo de 2 casos 1D de placas com &rea infinita nas outras
direcdes, como representa a figura abaixo. Os eixos x e y serdo definidos a partir do centro da
seccdo, para tirar partido da solugdo 1D, em que cada placa tem espessura 2L e condicOes
simétricas dos 2 lados (Figura 1.11). Note-se que 0 método de sobreposicao sé € valido para
igual condigdo de temperatura exterior e coeficiente de transferéncia (h) nas 4 fronteiras.

———

TOOJ h Tmfn Too; h
y L

50cm
Tpax

TOOJ h TOO: h

—_—

-

100cm

Ap6s o instante inicial, em cada instante a temperatura méxima verificar-se-a no centro da
seccdo (origem dos eixos x e y) e a minima nos 4 cantos. Vamos comecar por calcular a

temperatura no centro.

Considerando as 2 placas (placa x e placa y), podemos escrever a relacdo ja apresentada na

equacéo (1.55)

* _ Bcentro

T(0,0,t)-Teo

centro — ~ g
L

- Ti—-Two - Hglacax(x = O’ t) ' H;;lacay(y = 0: t)

Para cada uma das placas teremos, em x=0 ou y=0 (com Fo > 0,2):

Optacax(*¥ = 0,£) = Cyxexp(—2f, Foy) , com Ly = 0,50, Fo, = La—t e Biy="%
* t . hL
leacay(y =0,t) = C1,y eXp(—ﬂ.iy FOy) , com Ly = 0,25, Foy = La? e Bly = Ty

Sendo, com auxilio da Tabela 1.1;
Fo, = 0,223, Bi, = 0,333, 1y, = 0,5456, C;, = 1,0493
Fo, = 0,894, Bi, =0,167, Ay, =0,3961, C;, = 1,0262
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vem entao:

Slaca x(X = 0,14400 s) = 0,9819

O31acay(y = 0,14400s) = 0,8919

% _ T(0,0,14400 s)—Two
centro Ti—Too

= 0,9819 x 0,8919 = 0,8758
T(0,0,144005s) = 177,6 °C

Quanto a temperatura num canto, teremos:

* __ Bcanto __ T(0,50;0,25;t)~Teo __ s _ * _
canto — 0; - Ti—Teo — Yplaca x(x - 0'501 t) ) gplacay(y - 0;25, t)

com
Op1aca x(X = 0,50,t) = 051400 x(x = 0,t) cos(Ay,x™)

9;lacay(y =0,25,t) = H;lacay(y =0,t) COS(Alyy*)
Como no canto x*e y* sdo iguais a 1 (maximo x e maximo y), vém

O71aca(x = 0,50; 14400) = 0,9819 cos(0,5456 x 1) = 0,8393
Or10cay (¥ = 0,25; 14400) = 0,8919 cos(0,3961 x 1) = 0,8228

% _ T(0,5;0,25;14400)—Too
canto — Ti—Teo

= 0,8393 x 0,8228 = 0,6906
T(0,50;0,25;14400) = 144,3 °C

Existe entdo, ao fim de 4 horas, uma diferenca de cerca de 33°C entre a temperatura maxima e
a minima.

Se pretendessemos calcular a poténcia calorifica dissipada para o exterior seria necessario
calcular a temperatura em todos/muitos pontos das fronteiras da seccdo, e somar os fluxos
nesses pontos, de modo a obter a poténcia total. Nao é, portanto, uma tarefa simples, seguindo
0 método de calculo visto. Tal é na pratica mais simples depois de aplicar um método numerico
para calcular a distribuicdo de temperatura 2D na peca ao longo do tempo. Como em cada
instante se obtém as temperaturas em muitos pontos da peca, incluindo nas fronteiras, a partir
dessas temperaturas é possivel calcular os varios fluxos e soméa-los para obter a poténcia total
em cada instante. Um método numérico pode também ser aplicado quando ha condicdes
diferentes nas fronteiras, como temperaturas ou coeficientes diferentes, e até varidveis no
tempo.

De seguida apresentam-se resultados da aplicacdo do método de elementos finitos ao problema
visto, com representacao da distribuicdo de temperatura em 2 instantes de tempo, ao fim de 2
horas e ao fim de 4 horas (neste caso, também representados os vetores fluxo de calor). Foram
considerados 545 nodos na sec¢do da barra. Foi usado um passo de integracdo de 1 minuto.
Note-se que os resultados reproduzem os valores calculados para a temperatura maxima e
minima ao fim de 4 horas, a menos de 1°C. A partir dos resultados calcula-se uma poténcia
dissipada ao fim de 4 horas de 4081 W por metro de profundidade da barra.
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Capitulo 1 - Conducéo

P1.22
T.,=25°C
h=60 W/m*C Um cilindro de bronze de 10 cm de didmetro e 12 cm de altura esta
. inicialmente a 120°C, e depois transfere calor para ar a 25°C, com um
! s coeficiente de transferéncia igual a 60 W/m?°C em todas as faces. As
r+ suas propriedades sdo: k=110 W/m°C, a=33,9x10° m?/s.
°;°:_’7 Pext Usando o método de sobreposicdo de solugbes 1D, calcule a
i L temperatura no centro do cilindro e no centro da superficie superior
\__*If ao fim de 15 minutos.
T;=120°C

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema de conducéo instacionaria 2D: ha variacdo radial da temperatura e ao
longo do eixo do cilindro, ndo variando circunferencialmente. Pelo método de sobreposicédo de
solucBes vamos considerar que se trata da sobreposicdo de 2 casos 1D: uma placa de area
infinita com espessura igual a altura do cilindro (2L), e um cilindro de altura infinita de 10 cm
de didmetro. Os eixos x e r serdo definidos a partir do centro do cilindro, para tirar partido das
solugdes 1D, em que a placa tem espessura 2L e condi¢Ges simétricas dos 2 lados e o cilindro
tem r=0 no eixo.

Note-se que 0 método de sobreposicdo so € valido para igual condicéo de temperatura exterior
e coeficiente de transferéncia (h) em todas as fronteiras.

Pelo método de sobreposicdo podemos escrever:

_ oot _ T(0,0,t)-Two

60,00 = 0; TiTe Opraca(* = 0,8) * Bcitingro oo (r = 0, )

Para a placa e o cilindro teremos, em x=0 e r=0 (desde que Fo > 0,2):

Opiaca (x = 0,t) = Cy exp(—2%, Foy) , com L, = 0,06, Fo, = L(jc—t; e Bi, = %

N . _h
05i100(r = 0,t) = Cyexp(—2%, Fo,) , com 7oy = 0,05, Fo, = —Tatz e Bi, = —r;“
ext

Temos
Fo, = 8,475, Bi, = 0,0327, A4, =0,1776, Cy, = 1,0050

Fo, = 12,204, Bi, =0,0273, A, =0,2294, C;, = 1,0068
com os coeficientes 1, e C; obtidos a partir da Tabela 1.1.

Vem entao:

*aca (¥ = 0,15 min) = 1,0050 exp(—0,1776% x 8,475) = 0,769

- (r = 0,15 min) = 1,0068 exp(—0,22942 x 12,204) = 0,530

cilindro co

050r = 70,015 min)—Teo _ 0,769 x 0,530 = 0,408
i Ti—Teo

7(0,0,15 min) = 25 + (120 — 25) x 0,408 = 63,8 °C
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T.,=25°C
h=60 W/m?**C
1
T(L, 0,15 min) ‘:"T"O
- L=6 cm
[
T(0,0,15 min) e—1’5 _ :
= 63,8°C | 7 [|res=3cm
! L=6 cm
|
R B )
[
T;=120°C

Quanto a temperatura no centro da superficie superior (ver figura anterior), teremos:

010t T(0,06;0;t)—Too * *
* _ 0t _ _ . _
00t = 0, Ti—Te = Gplaca (x =0,06,1) * 0ijindro (" = 0,)

com
9;laca (x =0,06,t) = Hglaca(x =0,t) cos(A,x") =
= 0,769 cos(0,1776 x 1) = 0,757
0 itindro (™ = 0,t = 15 min) = 0,530

Entdo teremos

i 015min = T = 0,757 x 0,530 = 0,401

T(0,06;0; 15 min) = 25 4 (120 — 25) X 0,401 = 63,1 °C

H& uma pequena variacdo da temperatura dentro do cilindro, o que era de prever face aos valores
dos nimeros de Biot ja calculados. A temperatura T (L, 7, 15 min) sera um pouco inferior.
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2 Conveccao

A transferéncia de calor por conveccdo é o modo de transferéncia quando ha fluidos em
movimento. O movimento torna a transferéncia mais intensa, por comparagdo com a conduc¢éo
no fluido. O calor transfere-se entre uma superficie/corpo e o fluido em causa devido a uma
diferenca de temperaturas. De uma forma préatica, a relacdo entre a poténcia calorifica
transferida e a diferenca de temperaturas é expressa através do coeficiente de conveccéo,
conforme visto ja no capitulo anterior:

q= h(Tsup - Tfluido,oo) (2.1)

A temperatura a considerar para o fluido é a temperatura longe da superficie solida (parede),
uma vez que na parede ele se encontrara a temperatura dela. A definicdo da temperatura longe
da parede variard consoante se trate de um escoamento interno ou externo, Como veremos.

A via teorica para calculo do coeficiente de conveccdo é complexa, mesmo em regime
permanente (Unico a tratar), pois envolve resolver a equacdo da energia para um escoamento. E
sO existem solucBes analiticas em casos muito simples. Nos outros casos ha 2 abordagens
possiveis: uma abordagem numérica ao célculo do campo de velocidades, pressdes e
temperaturas (vulgarmente conhecida por CFD — Computational Fluid Dynamics), que exige o
recurso a meios computacionais, ou uma abordagem semi-empirica assente em correlacdes
experimentais, sendo o coeficiente estimado a partir de parametros do escoamento.

Ap6s uma abordagem ao que se passa de um modo geral num escoamento junto a uma parede
solida, trataremos em separado 0s escoamentos externos e 0s escoamentos internos (condutas).
Seréa ainda tratada a convec¢do quando o movimento do fluido se deve a propria diferenca de
temperaturas existente no seu seio, ou seja, quando ha convecgdo natural.

No final do capitulo apresentam-se diversos problemas praticos que ilustram a aplicacdo dos
conceitos e métodos de célculo vistos.

2.1 Escoamentos, camadas limite e coeficiente de conveccao

A transferéncia de calor entre uma superficie solida e um fluido em movimento depende de
como varia a temperatura no interior do fluido (escoamento). Ou seja, o coeficiente de
convecgdo (h) depende da distribui¢do de temperatura no fluido. Para expressar como varia a
temperatura do fluido efetua-se um balango de energia a um elemento de volume (volume de
controlo) infinitesimal do fluido, tal como foi feito no caso da conducéo, e levou a equacgéo
geral da conducéo. O balan¢o de energia dird que, em regime permanente (Unico a considerar),
a variacdo da energia contida no escoamento entre a entrada e a saida do volume de controlo é
igual ao balango de trocas de energia desse volume (por conducéo e outras).
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O balanco energético traduz-se na chamada equacdo da energia para um escoamento.
Considerando um escoamento 2D em regime laminar, e um fluido incompressivel (com massa
especifica constante), a equacéo pode escrever-se em coordenadas cartesianas como:
oT oT %t  a*r .

pcp(vx£+vy£)—k(ﬁ+ﬁ)+,ucb+g (2.2)
sendo g a ja conhecida taxa de geracdo interna de calor (se existir), e @ a fungdo dissipagao
viscosa, que traduz o calor gerado pelo atrito viscoso; esta fungdo tem um peso significativo
quando a viscosidade do fluido é elevada ou o gradiente de velocidade é muito elevado,
podendo desprezar-se nos outros casos. Note-se que no caso da velocidade ser zero (fluido em
repouso), a equacao se reduz a equacao geral da conducdo em regime permanente (2D).

N&o existe uma solucdo analitica geral para a equacdo (2.2), mesmo que se conhega 0 campo
de velocidades. Alguns exemplos a ver em 2.6 tratardo, com muitas simplificacdes, da obtencédo
de uma solucdo analitica. Quando a solucdo analitica existir, é possivel obter o coeficiente de
conveccao a partir do célculo do gradiente de temperatura no fluido junto a parede/superficie
solida. Com efeito, junto a parede a velocidade do fluido é nula, pelo que o calor passa nesse
ponto por condugdo. Podemos escrever:

aT

C.Isup = _kfluido n = h(Tsup - Tfluido,OO) (2.3)

| sup

em que n € a direcdo normal a superficie sélida, e que mostra que o coeficiente de conveccao é
proporcional ao gradiente de temperatura do fluido na parede/superficie.

Quando um escoamento encontra uma parede sélida, o0 campo de velocidades altera-se: junto a
parede a velocidade é muito baixa (zero mesmo na parede), aumentando a medida que a
distancia a parede aumenta. A zona de maior variacdo (99% da variacdo) é designada por
camada limite dindmica. Quanto ao campo de temperaturas, também € influenciado pela parede,
desde que esta se encontre a uma temperatura diferente (maior ou menor). De modo analogo ao
campo de velocidades pode falar-se de uma zona onde a temperatura varia mais acentuadamente
— a camada limite térmica. A Figura 2.1 representa esquematicamente as 2 camadas limite e a
sua evolucao ao longo do escoamento. Como a influéncia da parede se vai estendendo para mais
longe dela ao longo do escoamento, a espessura de ambas as camadas vai aumentando. No que
toca a camada limite térmica, isso implica que o gradiente de temperatura na parede vai
diminuindo, pelo que o coeficiente de conveccdo vai diminuindo, de acordo com a equacao
(2.3). O eventual aparecimento de turbuléncia na camada limite ird aumentar o coeficiente,
como veremos a frente.

Voo
n
» .
— ¥ -
- B Tsup
T ==t
e
v
0 — 5, )

/ camada camada
limite limite
termica dinamica

Figura 2.1 — Evolucéo das camadas limite junto a uma superficie sélida. Adaptado de [1].
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As limitacBes na obtencdo de uma solucdo exata/analitica para a equacdo da energia, que se
juntam as dificuldades ja conhecidas da Mecénica de Fluidos para a obtencdo de uma solucéao
exata para o campo de velocidades (equacdo da quantidade de movimento), levaram a que se
tratasse de forma semi-empirica o calculo do coeficiente de conveccdo. Esse método néo
permite obter a distribuicdo de temperatura no fluido, mas sim quantificar valores de h e,
consequentemente, calcular a poténcia calorifica trocada entre a superficie sélida e o fluido em
movimento.

O método semi-empirico baseia-se na quantificacdo de uma relacdo adimensional entre o
coeficiente de convecgdo e parametros do escoamento como a sua geometria, regime de
escoamento e propriedades do fluido. A relacdo foi quantificada para uma variedade de
geometrias, regimes e fluidos, e a sua forma funcional pode obter-se a partir da
adimensionalizacdo da equacdo da energia. No caso de escoamentos impostos por acgoes
externas — ditos escoamentos forgados — ela tem a forma:

Nu = f(geometria, Re, Pr) (2.4)

e assenta na definicdo de 3 nimeros adimensionais: o numero de Nusselt (Nu = hL./k), que
compara a resisténcia de convecgao com a de condugdo no fluido numa espessura caracteristica
L. (que depende da geometria), o nimero de Reynolds (Re = pv.L./u), que compara as forgas
de inércia do escoamento (velocidade caracteristica ou de referéncia) com as forgas de
viscosidade que se opdem ao escoamento, € 0 nimero de Prandtl (Pr = uc, /k), que caracteriza
o fluido, comparando as aptiddes para transferir quantidade de movimento e para transferir
calor.

Como veremos nas secc¢des seguintes, encontram-se disponiveis relagdes funcionais (f) para
uma grande variedade de geometrias correntes, regimes de escoamento (laminar e turbulento)
e fluidos. Mas note-se que todas elas consideram que o fluido é incompressivel e ndo viscoso
(efeito nulo da funcdo dissipacdo viscosa). Nos casos mais simples, nos poucos para 0s quais
ha solucédo analitica da equacao da energia, a relacdo pode obter-se teoricamente. Para a grande
maioria dos casos a relacdo funcional é obtida por via experimental (correlagdo), o que se traduz
numa incerteza dos resultados que nalguns casos podera chegar a 15%.

2.2 Escoamentos forcados externos: placa plana, cilindro e esfera

Nos escoamentos externos o fluido contacta com uma superficie sélida, mas nédo esta confinado
por paredes. O exemplo mais simples é o do escoamento paralelo a uma placa plana, que
comecgaremos por considerar.

No caso do escoamento ter regime laminar (Re até 5 x 10° calculado com um comprimento
caracteristico — L — igual ao comprimento da placa na dire¢do do escoamento) é possivel obter
o coeficiente de conveccao analiticamente, com algumas simplificac6es. O resultado depende
da condicdo fronteira na superficie da placa, considerando-se 0s 2 casos mais simples:
temperatura constante ou fluxo de calor constante, ao longo do comprimento (x). Para Tsyp
constante ao longo de x, o valor local do coeficiente é dado por (para Pr>0,6)

Nu, = 0,332 Re,/*Pr/3 (2.5)
sendo Re, = pv,x/u e Nu, = hx/k.

Note-se que o Nuy aumenta ao longo de x. No entanto h diminui, pois x cresce mais que Nuy.

69



Capitulo 2 - Conveccéo

Quando a condicao na superficie é de fluxo constante, a relagéo é:
Nu, = 0,453 Re)/*pr1/3 (2.6)
ou seja, o coeficiente é 36% superior ao do caso Tsup constante.

Quanto ao valor para calculo do coeficiente de conveccao médio (entre O e L), obtém-se a partir
dos valores locais:

Nu, = 0,664 Re,’*Pr'/3  para T constante @.7)

Nu, = 0,680 Re,*Pr'/3  para {g,, constante (2.8)

que traduzem uma pequena diferenca (2%) entre as 2 condicdes, ao contrario do que acontece
para os valores locais.

Quando o nimero de Re atinge 5 X 10° aparece turbuléncia na camada limite, o que intensifica
a transferéncia (de quantidade de movimento e de calor). Nessas condi¢fes ndo existe solucao
analitica, mas valores experimentais permitiram obter para os valores locais

Nu, = 0,0296 Re/°Pr'/3 para Tsy constante e Pr>0,6 2.9)

Nu, = 0,0308 Rey/*Pr'/3 para g, constante e Pr>0,6 (2.10)

também com uma pequena diferenca (4%) entre as 2 condigdes. Saliente-se que na préatica
muitas vezes nao existe nenhuma das condic¢des: nem a temperatura nem o fluxo sdo constantes;
a pequena diferenca torna menos importante a escolha da relacéo a usar.

Quanto ao valor médio do coeficiente, é possivel agrupar as 2 zonas/regimes — laminar e
turbulenta — numa Gnica express3o, vindo, para Pr>0,6 e 5x10° < Re < 10":

Nu, = (0,037 Re;”® — 871)Pr/3 (2.11)
aproximadamente igual, portanto, para as 2 condic6es fronteira.

Como representa a Figura 2.2, dentro do mesmo regime (laminar ou turbulento) ha uma
diminuicdo do coeficiente de conveccdo local com o comprimento. Ao passar do
regime/camada laminar para o turbulento hd um aumento. Essa transicéo € na realidade gradual,
havendo uma zona de transicdo, que por facilidade de calculo se assume ocorrer bruscamente.
O coeficiente médio representa a média para toda a superficie. E, portanto, uma simplificacio
a consideragdo de um coeficiente constante numa superficie (como feito na secgéo 1).

h
+ hx.turbul
8¢
a

média

hx.laminar
6£.turbul

5t.laminar

Figura 2.2 — Zonas laminar e turbulenta numa placa plana e variacdo do coeficiente de convecgdo local.
Adaptado de [2].
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Saliente-se que ao aplicar as correlacdes de conveccao vistas, todas as propriedades fisicas dos
fluidos que intervém nos 3 nimeros adimensionais (Nu, Re e Pr) devem ser avaliadas a uma
temperatura média aritmética entre a temperatura da superficie e a do fluido longe da parede.
Algumas das correlacGes da literatura, assim como algumas a apresentar mais a frente, usam
propriedades a temperatura media ou a Tfpyiq0,0, € UM fator de corregdo para a variagéo de
propriedades com a temperatura (propriedades a Tfjyiq0,00 € propriedades a Ty, ).

Outra geometria que ocorre frequentemente na pratica € a de escoamentos no exterior de
cilindros longos, ou outros prismas, sendo o0 escoamento perpendicular ao eixo do
cilindro/prisma. Nestes casos 0 escoamento € complexo, nomeadamente na zona de trds do
objecto, devido a formacdo de vortices e possibilidade de descolamento da parede. Uma
correlacdo experimental genérica, valida para Pr>0,7, é

Nup = C Rel*Pr'/3 (2.12)

sendo C e m coeficientes dados na Tabela 2.1, para varias geometrias e intervalos de Re.

Tabela 2.1 — Coeficientes C e m para célculo do nimero de Nusselt em cilindros/prismas — equag&o (2.12).

Geometria Re, C m
T
T O b 0,4 —4 0,989 0,330
4 —40 0,911 0,385
40 —4 000 0,683 0,466
4000 — 40 000 0,193 0,618
40 000 — 400 000 0,027 0,805
o <> D 6 000 — 60 000 0,304 0,59
¥
I D In 5000 — 60 000 0,158 0,66
¥
. 5 5200 — 20 400 0,164 0,638
i 20400 — 105 000 0,039 0,78
v_..<:> ,TJ 4500 — 90 700 0,150 0,638
v
Placa fina
Y frente 10000 — 50 000 0,667 0,500
V — D D :
Y tras 7 000 — 80 000 0,191 0,667

Uma outra geometria relacionada é a dos escoamentos perpendiculares a conjuntos de cilindros
ou, mais frequentemente, feixes de tubos. Nestes casos ha que distinguir se o feixe é alinhado
ou alternado, o que altera o padrdo do escoamento — Figura 2.3. Enquanto num cilindro isolado
0 Re é calculado com a velocidade antes do obstaculo, no caso dos feixes é usada a velocidade
maxima na seccao de passagem minima entre cilindros/tubos, que pode ser a seccao transversal
(A7) ou diagonal (Ap) — ver Figura 2.3.
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| SI, ! | Veor T
Voo, Too | | |
= 09 -
— 5| 1 ! ! — 5.
== Al = S'I'l
— DD - —
. _
. ¥ Ap=(Sp-D)I
— A lAr ! ! — 4,
T~ > — C— @_ e
' —_—

()
Figura 2.3 — Configuragdes, dimensdes, passos (S) e seccdes de passagem em feixes de tubos: (a) alinhados;

(b) alternados. | € a largura (perpendicular a figura). Adaptado de [2].

Uma correlacdo experimental genérica, valida para Pr > 0,7, é

1/4
-— P
NuD = ClczReDT‘nmaxPTO'36 <_r) (213)

Prsup

sendo C;, C, e m coeficientes dados na Tabela 2.2, para varias configuragdes e intervalos de Re.
C, € igual a 1 para um numero de filas maior que 16. Nesta correlacdo devem usar-se
propriedades a temperatura média entre a superficie dos tubos e o fluido longe dela, com
excecdo de Prsyp (& temperatura Tsup).

Tabela 2.2 — Coeficientes C;, m e C, para célculo do nimero de Nusselt em feixes de tubos — equacao (2.13).

Configuragcio Rep max C, m
alinhados 10 — 102 0,80 0,40
alternados 10 — 107 0,90 0,40
alinhados 102 - 103 } aproximar como
alternados 10% — 103 cilindro 1solado

alinhados 103 — 2x10° 0,27 0,63
(57/8, >0,7)*

alternados 10% — 2x10° 0,35(S7/S,)/5 0,60
($7/851 <2)

alternados 103 — 2x10° 0,40 0,60
(S7/SL >2)

almhados 2x105 — 2x10° 0,021 0,84
alternados 2x10°5 — 2x10° 0,022 0,84

“ para S7/S; < 0,7 a TC ¢ ineficiente, ndo devendo usar-se tubos alinhados

C2(Nfias) 1 2 3 4 5 7 10 13 16

alinhados 0,70 0,80 0,86 0,90 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99
alternados 0,64 0,76 0,84 0,89 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99
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Um ultimo caso de escoamento externo a referir € o do escoamento em torno de uma esfera.
Uma correlagéo experimental valida para Pr > 0,7 e 3,5 < Rep < 7,6 X 10%, é

L 1/4
Nup = 2 + (0,4 Rey’? + 0,06 Re/*) Pro# (L> (2.14)

Usup

sendo todas as propriedades avaliadas a To, € feyp @ Tsup.

2.3 Escoamentos forgcados internos

Nos escoamentos internos o fluido estd confinado numa conduta, que pode ter uma sec¢édo
qualquer e varidvel. Como se viu em 2.1 e 2.2, a tendéncia geral num dado regime de
escoamento € haver um aumento da espessura da camada limite ao longo do escoamento, que
leva a uma diminuigdo do coeficiente de convecg¢do. No caso de um escoamento confinado
existe um limite para o desenvolvimento da espessura da camada limite, devido a interacdo das
varias superficies da conduta.

A Figura 2.4 representa a evolucdo da camada limite dinamica e da camada limite térmica ao
longo de um tubo, a partir de uma velocidade e temperatura constantes & entrada. As camadas
crescem até se encontrarem no eixo da conduta. A partir dai o perfil de velocidades € constante
(em regime permanente), ou desenvolvido; na zona de escoamento desenvolvido a velocidade
sO tem componente paralela ao eixo da conduta (vx). O perfil de temperaturas pode variar, pois
o fluido pode trocar calor com o exterior atraves da parede; no entanto, na zona desenvolvida é
constante a diferenca de temperatura adimensional entre a superficie da parede e o fluido —
(Tsup — T)/(Tsup — T), sendo T,,, a temperatura média do fluido na seccéo, a definir a frente.
Os comprimentos de entrada (até a zona desenvolvida) ndo sdo no geral iguais para a camada
limite dindmica e para a térmica — apenas sdo iguais quando Pr=1 (nesse caso o fluido tem a
mesma aptiddo para transferir quantidade de movimento e calor).

camada limite

1

l» zona de escoamento n@o viscoso

f = '
— e "-'i—-’—b"‘*"(i\;”) l 5 1 w(r) 7
] ] 2 0 e _]_
T —— T .
| > N S
' = f ° I
|
> [ N
(\ zona de entrada hidrodinamica zona desenvolvida >
X N i 1 ) e
L

ent

condigao superficial

T(x=0) pr > T(x=0) qsuiq

.:\‘j zona de entrada térmica

N
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Figura 2.4 — Escoamento num tubo circular: (a) evolugdo da camada limite dindmica e perfis de velocidade; (b)
evolugdo da camada limite térmica e perfis de temperatura (diferentes condicGes na parede, Ty, ou
dsup CONstante, considerada mais quente que o fluido). Adaptado de [1].
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Ocorrem evolugdes semelhantes em condutas nao circulares, de qualquer seccdo. Tratam-se as
diferentes seccbes (constantes ao longo do escoamento) com auxilio da definicdo de didmetro
hidraulico, igual a:

Dy = 2 (2.15)

sendo A, a &rea da seccdo transversal do escoamento e P o perimetro de contacto entre o fluido
e a conduta (nessa mesma sec¢do). Nos escoamentos internos usa-se este diametro hidraulico
como comprimento caracteristico para calculo do Re e do Nu, e ndo o comprimento ao longo
do escoamento (x), como no caso Vvisto da placa plana.

O coeficiente de conveccdo é maior na zona de entrada de uma conduta, vai baixando ao longo
da direcdo do escoamento, e torna-se constante na zona desenvolvida. E isso acontece quer em
regime de escoamento laminar (Rep<2300) quer em regime turbulento. Os comprimentos de
entrada dinamico e térmico numa conduta circular em regime laminar podem estimar-se com

(Lent.a /D)lam ~ 0,05 Rep, (2.16)
(Lente/D),,,. ~ 0,05 RepPr (2.47)

que podem usar-se com alguma cautela no caso de condutas néo circulares (com o Dy). No caso
de Rep=2300, isso significa que o comprimento de entrada dindmico sera de cerca de 115
didmetros, podendo o comprimento de entrada térmico ser menor ou maior, dependendo de Pr.
No caso do ar, com um Pr de cerca de 0,7, o comprimento de entrada térmico sera inferior (até
80D para Rep=2300).

Em regime turbulento os comprimentos sdo menores, podendo usar-se
1
(Lent.a/D),,,,., ~ 1,359 Rey/* (2.18)

(Lent,t/D)

curbul 10 (regra pratica) (2.19)
O coeficiente de conveccao é relacionado com a diferenca entre a temperatura na superficie e
longe da superficie — equacdo (2.1). Como a temperatura do fluido varia na seccdo do
escoamento, usa-se para referéncia da temperatura longe da parede a temperatura média na
seccdo, ou temperatura de mistura, que corresponde a uma temperatura que a verificar-se
constante em todos os pontos da secc¢do, conduziria a mesma energia transportada nessa secgao.
Ou seja, matematicamente:

Mc, Ty = fAs pvy (1), T (r)dAs (2.20)

Para um escoamento laminar com dissipacao viscosa desprezavel, no caso da zona desenvolvida
pode deduzir-se teoricamente o valor do coeficiente de convecgdo adimensional, (Nu) tendo
este um valor constante (independentemente do valor de Re). E isso verifica-se para qualquer
forma/sec¢do da conduta. No entanto, o valor depende da condigcdo fronteira na parede:
temperatura ou fluxo constante sdo as duas consideradas. Note-se que na realidade ha situagdes
que n&o correspondem a nenhuma dessas condigdes, pelo que o uso de um ou outro valor tem
sempre uma margem de incerteza. A Tabela 2.3 apresenta os valores para varias geometrias.
Tal como acontece com o fator de atrito, o efeito da rugosidade da parede da conduta em h é
desprezavel em regime laminar.
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Tabela 2.3 —NUmero de Nusselt em regime laminar, na zona desenvolvida, para diferentes sec¢des de condutas.
Adaptado de [2].

) ab | Nusselt =hD,/k | factor de atrito
geometria / secgdo oun® Tsup= const qsup: const f
circular — 3.66 4.36 64.00/Re

ab
1 2.98 3.61 56.92/Re
2 3.39 4.12 62.20/Re
3 3.96 4.79 68.36/Re
4 4.44 5.33 72.92/Re
6 5.14 6.05 78.80/Re
8 5.60 6.49 82.32/Re
x 7.54/4 86" 8.24/5.39° | 96.00/Re
ab
1 3.66 4.36 64.00/Re
2 3.74 4.56 67.28/Re
4 3.79 4.88 72.96/Re
. 1 8 3.72 5.09 76.60/Re
= | 16 | 365 | 518 | 78.16Re
triangular 9
10 1.61 2.45 50.80/Re

A\ 30 2.26 2.91 52.28/Re

60° 2.47 3.11 53.32/Re

90 2.34 2.98 52.60/Re
L\ 120 2.00 2.68 50.96/Re

*uma placac/ TC e outra isolada

Na zona de entrada o coeficiente tem valores maiores, e dependentes de Re (e Pr). A Figura 2.5
apresenta os valores dos coeficientes adimensionais (Nup) locais e médios, para um tubo
circular. Consideram-se 2 hipdteses: camada limite dindmica ja desenvolvida a entrada, ou
ainda ndo desenvolvida (em ambos 0s casos a camada limite térmica ndo esta desenvolvida).

20 100
= = = CL térmica em desenv entrada combinada (térm e din)
m CL térm. e din. em des OPr=107
(Pr=0.7) OPr=2

APr—5

entrada combinada

Tsyp= const

s6 CL térmica 3.66
em
2 desenvolvimento
zona de | zona
< entrada | desenvolvida > zona de zona
entrada desenvolvida
1 ] ! L ! ] 1 | Lt
0001 | 0.01 | 01 05 0.001 0.01 [ 0.1 1
0.005 0.05 0.05
x/D L/D
RepPr Rep Pr
a b

Figura 2.5 — NUmero de Nusselt em regime laminar, na zona desenvolvida, para um tubo circular: (a) valores
locais; (b) valores médios na conduta de comprimento L, com Ts,, constante. Adaptado de [1].
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Para o caso de Tsyp constante e camada limite dinamica ja desenvolvida a entrada do tubo (s6 a
camada limite térmica se desenvolve), pode obter-se o coeficiente médio com

0,0668 RepPrD/L
1+0,04( RepPrD/L)2/3

Nup = 3,66 + (2.21)

Para 0 caso de ambas as camadas se desenvolverem desde o inicio, pode encontrar-se uma
expressao em [1].

No caso do escoamento se dar em regime turbulento também existe uma evolugdo semelhante
entre a zona de entrada e a desenvolvida. S6 que nesse regime, o comprimento das zonas de
entrada € muito menor que no regime laminar — até 10 didmetros para a camada limite térmica
como mostra a Figura 2.6. Isso faz com que na maior parte das situacGes praticas a zona de
entrada tenha pouca importancia neste regime. Também tem menos peso a diferenca entre
temperatura ou fluxo constante na superficie da parede da conduta.

800 T T T T T T T

T
Tutpz constante /_\
600F - {sup= cONStante K J q

500

NuD'x
700

400

Re=2x 10°

300 [t -

200 105 -

6 x 10*

100 3 x 10? .

104
1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20

x/D

Figura 2.6 — NUmero de Nusselt local em regime turbulento, para um tubo circular e para diferentes valores de Re.
Adaptado de [2].

Para regime turbulento desenvolvido, a expressdo mais conhecida para calculo do coeficiente
de conveccéo é:

Nup = 0,023 Re®Pr™ (2.22)

conhecida por equacéo de Dittus-Boelter, valida para Pr > 0,7, Rep >10000, com propriedades
a Tm, € em que o0 expoente n € igual a 0,3 quando o fluido arrefece (perde calor) e 0,4 quando
aquece (recebe calor da superficie).

No caso de tubos muito curtos, em que se queira contabilizar o efeito da zona de entrada, pode
usar-se a correlagdo empirica:

Nup 1
=1+ 2.23
Nup, desenv (L/D)?/3 ( )

que mostra existir um acréscimo de 20% ao coeficiente desenvolvido quando L/D=10.
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Ha também correlacGes na literatura, [1], para contabilizar o efeito da rugosidade da conduta,
que tem um efeito maior no regime turbulento. Podem ainda encontrar-se solugdes para
escoamentos entre cilindros concéntricos (escoamento anelar), e para tubos enrolados em hélice
(serpentinas), em [1], para regime laminar.

Uma questdo importante nos escoamentos internos é a da variagdo da temperatura média, ou de
mistura (Tm), ao longo do escoamento, e a sua relacdo com o coeficiente de conveccdo. Para
avaliar a variacdo de temperatura média podemos efetuar o balanco energético de um elemento
de volume de fluido genérico, abrangendo toda a sec¢do da conduta — Figura 2.7. Vamos
novamente distinguir 2 casos de condi¢des na parede: temperatura ou fluxo constante ao longo
do escoamento. O caso de fluxo constante verifica-se quando um elemento aquecedor em
contacto com a parede fornece uma poténcia constante em toda a sua area. A situacdo de
temperatura constante pode aproximar casos em que, variando a temperatura, se assume um
valor médio desta para toda a conduta.

dQL‘DTﬂ?= (Isup Pdx

L
. - I
T 4 M— Tm l 1 Iu!+’ITm T .
myent 1 i
1
Lo
}__.‘, e dx|
0 L
entrada, ent saida, sai
I T
< entrada desenvolwda> T, = constante

Y [}

ATS :‘u’

’1:\'14/] (X)

ATent

T ()

(sup = constante

a b

Figura 2.7 — Evolucéo da temperatura média do fluido num escoamento, com a parede a temperatura mais alta: (a)
fluxo constante na parede (com zona de entrada e desenvolvida; (b) temperatura constante na parede.
Adaptado de [1].

Quando o fluxo na parede é constante — Figura 2.7(a) — a diferenca (Tsup - Tm) mantém-se
constante na zona desenvolvida, pois € igual a g,,;,/h € ambos sdo constantes em x. Quanto a
evolucdo da temperatura média, o balango do elemento representado na Figura 2.7 é:

Mc,dTy = sup P dx (2.24)
0 que significa que, sendo dT,,,/dx constante, a temperatura média varia linearmente.

Quando a temperatura da parede é constante ao longo de x — Figura 2.7(b) — o fluxo convectivo
é proporcional a h e a diferenca de temperaturas, ou seja:

Mc,dTy = h P dx (Tgyy — Trn) (2.25)
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Sendo h constante com x, caso da zona desenvolvida, ou usando um valor médio suposto
constante, podemos integrar facilmente a equacao (2.25). Sendo T=Tment para x=0, obtém-se
para a temperatura ao fim do comprimento L.:

(Toup~Tmsar) _ exp (— hﬁ) (2.26)
( Tsup_Tm,ent) Mcp

equacdo que mostra que a temperatura média do fluido varia exponencialmente entre a entrada

e a saida da conduta. Pode desprezar-se o comprimento de entrada, o que é frequentemente uma

boa aproximacao no caso do regime turbulento, ou entdo obter uma solugéo aproximada com o

valor médio de h.

2.4 Escoamentos por diferenca de temperatura (convecc¢ao natural)

Quando um fluido em repouso experimenta uma diferenca de temperatura no seu interior, como
por exemplo ao contactar uma superficie mais quente ou mais fria, gera-se uma diferenca de
densidades (massa especifica). As porcdes de fluido mais quente sdo mais leves, e portanto vdo
subir na vertical, devido a menor acdo da gravidade; ao contrario, as por¢Ges mais frias tenderdo
a descer. Quando se gera um escoamento devido a essa diferenca de densidades dizemos que
estamos perante um escoamento de conveccdo natural. Neste caso a resolucdo analitica das
equacdes da quantidade de movimento e energia € ainda mais dificil, pois uma das forcas que
atuam no fluido, a de impulséo, depende do campo de temperaturas.

No caso dos escoamentos de conveccdo natural a relacdo funcional (2.4) é diferente, uma vez
que as velocidades do fluido sdo devidas a diferenca de temperatura. Entdo, em vez de uma
velocidade imposta, quantificada no Re, intervém um outro nimero adimensional — nimero de
Grashoff — que compara as forcas de impulsao por diferenca de densidade do fluido com as
forcas de viscosidade (que se opdem ao movimento). E calculado através de:

_ gﬁ(Tsup_Too)L%

(u/p)?
sendo S o coeficiente de expansdo térmica, calculavel para os gases perfeitos como o inverso
da temperatura (em K). Entdo a relacdo funcional para a convecgdo natural é

Nu = % = f(geometria, GT, P1) (2.28)

Gr (2.27)

A dimensdo caracteristica L. depende da geometria considerada. A Tabela 2.4 apresenta
correlagdes para diferentes geometrias, como placas e cilindros, verticais e horizontais. Todas
as propriedades do fluido devem ser avaliadas a temperatura média entre a do fluido e a da
superficie solida. Em muitas correlagdes aparece o nimero de Rayleigh, Ra = Gr. Pr.

Na prética ha situacdes em que ocorrem simultaneamente, € com 0 mesmo peso, a convecgao
forgada e natural (situagdes de convecgdo mista). Tal ocorre quando o quociente Gr/Re? é da
ordem de 1. O célculo ¢ mais complexo, e ndo sera considerado neste texto.

Uma outra situacdo de conveccdo natural corrente ocorre num espaco confinado entre
superficies (cavidades onde o fluido esta contido). Quando a geometria é definida por placas
planas paralelas, separadas por uma dada distancia L, essa é a dimens&o caracteristica a usar.
Existem correlacOes para cavidades retangulares horizontais, verticais e inclinadas — ver Figura
2.8. Note-se que nesta geometria 0 Nu e o coeficiente de conveccdo quantificam a transferéncia
de calor nas 2 superficies limites da cavidade (as temperaturas T1 e T»).
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Tabela 2.4 — CorrelagBes empiricas para calculo do ndmero de Nusselt médio na convec¢do natural sobre
superficies (mais quentes ou mais frias que o fluido).

Geometria ' Dimenséo Intervalo
| caracteristical | GrPr | Nu
placa 4 9 _ Coai/d
veriical 10*—10 Nu = 0,59 (Gr.Pr)"/
i T
ir I 10° - 102 Nu=0,1(Gr.Pr)*/?
o v = logzs 4 0387 @ prte  1?
04os U=y,
| [1+ (0,492/Pr)%/16]8/27
placa
inclinada .
usar equagdes da placa vertical
L < 10° para superficie superior mais fria
9 . ou superficie inferior mais quente
A no Gr substituir g
X por g.cosg
placa horizontal
superficie superior mais quente
ou superficie inferior mais fria 10* — 107 Nu = 0,54 (Gr.Pr)*/*
superf. quente T,
| yan 107 —10**  Nu = 0,15 (Gr.Pr)*/?
Agup/P
superficie inferior mais guente
ou superficie superior mais fria
"""" = 10°— 10" | Nu = 0,27 (Gr.Pr)"/*
superf. quente Tsup
cilindro T,
- sup - .
vertical L usar equagdes da placa vertical
L 58 351L
-
T Gri/t
2 -
cilindro Tsup
horizontal
: D < 1012 N 0,6 + 0387 (Gr.Pr)'/® 2
= u =10,
\ 2 / [1 + (0,559/Pr)%/16]8/27
esfera \
-
0,589 (Gr.pr)*/*
D g
D <101t Nu=2+
- y [1 + (0,469/Pr)%/16]4/9
/ Pr=10,7
—l
- superficie 7
T,>T, Q T fria T €
"— 74
H
L \7/\ H L T
¥ 32
H L o3 K ol
* plano horizontal . |
L,‘\\/
a b c

Figura 2.8 — Cavidades retangulares e dimensdes relevantes: (a) horizontal; (b) inclinada; (c) vertical.
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Para uma cavidade horizontal, pode usar-se

1/3

_ +
Nu, =1+144|1-22] + [RaL -
Raj, 18

+
1] ,para Ra; < 108 (2.29)

denotando o sinal + que se o valor calculado for negativo, deve ser tomado como zero.

Note-se que na equagdo anterior, quando Ra, é menor que 1708, Nu, vem igual a 1. Tal
significa que o coeficiente de conveccdo h € igual ao de conducéo entre as 2 placas, k/L. O
espaco entre as placas ndo permite o movimento do fluido, s6 podendo o calor transferir-se por
conducao.

No caso da cavidade inclinada de um angulo 8 em relagdo a horizontal, também se verifica que
a conveccdo desaparece quando Ra; cos 8 < 1708. A correlacdo para essa geometria é
+

1708 ]+ (1 1708 (sen1,8 9)1'6) n [(RaL cos)1/3 1] (2.30)

Nu,=1+144 [1 N Raj cos 8 Raj cos 18
vélida para Ra; < 10°, H/L >12e0 <6 < 70°.

Quanto a cavidade retangular vertical, ha vérias correlagdes, para diferentes razdes altura sobre
profundidade (H/L):

Pr
0,2+Pr

0,29 H RaLPT 3
RaL) , para 1< z <2e (0,2—+PT) > 10 (2.31)

Nu, = 0,18 (

- Pr 0,28 H —1/4 H 3 10
Nu, = 0,22 (0,2+PrRaL) (Z) .para2 <= < 10 e 10 < Ra, < 10'° (232)

- ,3
Nu, =042 Ray/*Pro®2 (2) " para10 <7< 40 ¢ 10* <Ra; <107  (233)

Nuy = 0,46 Ra,’® , para1 <= < 40, 10° < Ra; < 10° e 1< Pr <20 (2.34)

Para avaliacdo das propriedades do fluido deve usar-se (T1+T2)/2, em todas as equacOes
anteriores.

Mas também ocorrem na pratica casos de cavidades cilindricas (entre cilindros concéntricos) e
esféricas (entre esferas) — ver Figuras 2.9 e 2.10.

Texe
Al
/ N Giiaal Gl ey 7=,
,‘/ ;//\\\ * ’/"/ \\\\ \' rintrTint
|\ \ | lDint Dext W\ ‘II |
\ \\ e/
sy k _____ x"ﬁ// Text s Text
L)
Tine circulacdo
Tint > Te,\'t

Figura 2.9 — Cavidade cilindrica (entre cilindros concéntricos): dimensdes e temperaturas relevantes, e
circulacdo natural do fluido. p

ext s Te.\'r Dinl ’ Tint

Figura 2.10 — Cavidade esférica (entre esferas concéntricas): dimensdes e temperaturas relevantes.
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Nestas cavidades, devido a varia¢do da seccdo com o raio, define-se uma resisténcia radial em
tudo semelhante a resisténcia de conducdo radial vista em 1.1.2. Essa resisténcia é calculada
com uma condutibilidade térmica efetiva, k., que seria a condutibilidade que daria a mesma
poténcia transferida por convecgdo natural, se houvesse condugdo. Ou seja, a poténcia para a
cavidade cilindrica calcula-se por:

21L Keg (Tint—Text)

Q - In(Texe/Tint) (2I35)
A correlagdo para o nimero de Nusselt medio, e k¢, em cilindros horizontais, é:
~ _ ker _ pr \Y/* 1/4
Nu,, = = = 0,386 (m) (RaLC) (2.36)
vélida para 0,7 < Pr < 6000 e 10? < Ra,_ < 107, e sendo a dimens&o caracteristica
2 [In(rexe/Tin)]*/3
o= e (2.37)
(rint +rext )
Note-se que se Ra,_ < 100 ha condugdo (ks = k).
Para a cavidade esférica tem-se
s A4mker (Tint—Text)
Q= (1/Tint)=(1/Text) (2.38)
i E _ Pr 1/4 1/4
Nu,, ==-=074 (0,861+Pr) (RaLc) (2:39)
vélida para 0,7 < Pr < 4000 e 10? < Ra,_ < 10*, e sendo a dimens&o caracteristica
- 4/3
(1/7ine=1/Text) (2.40)

c — 5/3
-7/5 ., —=7/5
21/3 (rint +rext )

2.5 Aplicacdo de métodos numéricos

Tal como se viu para a conducdo do calor, em 1.1.5, podem aplicar-se métodos numéricos como
0 dos volumes finitos ou o dos elementos finitos para resolver a equacdo da energia num
escoamento. No entanto, devido ao termo de transporte convectivo necessitar do conhecimento
do campo de velocidades (ver equacdo (2.2)), tal exige a sua obtencdo prévia. E o campo de
velocidades depende por sua vez da distribuicdo de pressées no escoamento. Assim, N0 caso
geral torna-se necessario resolver as equagdes da quantidade de movimento ou Navier-Stokes
(tantas equacOes quanto o nimero de dimensdes consideradas), e a da continuidade, antes de
resolver a da energia (ou em simultdneo se se tratar de convecgdo natural). A existéncia de
turbuléncia € uma complicagéo adicional (introduzindo parametros de turbuléncia), que exige
0 recurso a meios computacionais, para que os resultados tenham uma aproximacao razoavel a
realidade.

Os problemas P2.8 e P2.13 apresentam exemplos de aplicacdo do método dos volumes finitos
a escoamentos no interior de um tubo, partindo do conhecimento prévio do perfil de velocidades
desenvolvido.
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2.6 Problemas praticos resolvidos (P2.1 a P2.20)

Apresentam-se varios problemas relacionados com o céalculo de coeficientes de convecgéo e
temperaturas em escoamentos fluidos, discutindo-se as hipéteses, a resolucdo e resultados.
Alguns exemplos tratardo, com muitas simplificacfes, da obtencdo de uma solucdo analitica
para a distribuicdo de temperaturas num escoamento. S&o também apresentadas solucbes
numéricas em casos particulares.

P2.1
&= T,=25C

I'uij---------li\

O teto de uma carruagem de comboio pode considerar-se uma placa plana com um comprimento
de 8 m, e desloca-se na horizontal em ar calmo, a velocidade v. A temperatura do ar € de 25°C,
sendo as suas propriedades a esta temperatura: k=0,0259 W/mK, 1=1,589 x10° m?s,
Pr=0,728. O teto fica a uma temperatura mais elevada, devido a incidéncia da radiacdo solar.
Analise a variacdo do coeficiente de convecgdo no teto para velocidades entre 10 e 120 km/h.

Resolucao e discusséao

Temos entdo um escoamento de ar paralelo a uma placa plana, cujo coeficiente pode ser
calculado como visto em 2.2. As propriedades fisicas do ar a usar deveriam ser tomadas a
temperatura média entre a superficie do teto e o ar longe desta (25°C); no entanto, nao se
conhecendo a temperatura do teto, sdo usadas propriedades a 25°C, o que ndo alterard
significativamente os valores do coeficiente de conveccdo, ja que as propriedades do ar ndo
variam apreciavelmente com a temperatura, nas condi¢cdes descritas.

Comecemos por avaliar o regime de escoamento nas diversas situacdes (velocidades), através
do nimero de Reynolds para o comprimento da placa:

Vool Voo X8

ReL:_

=—=" _=5035x%x10°v
v 1,589%10~5 s

O seu valor, para velocidades entre 10 e 120 km/h (2,8 e 33,3 m/s), estara compreendido entre
1,400 x 10°¢ 1,678 x 107.0 regime turbulento verifica-se a partir de 5 X 10%,0 que significa
que na gama de velocidades considerada existird sempre regime turbulento (depois da zona
inicial da placa, em regime laminar).

A correlagdo vista para o regime turbulento, valida para temperatura ou fluxo constante na
parede, ¢ a equagdo (2.11), da qual resulta

h =2(0,037 Re,’® — 871)Pr'/3 = 3,927 v,,%8 — 2,537

Esta variagdo esta representada graficamente na figura seguinte, na qual se vé& que na gama de
velocidades considerada o coeficiente de convecgdo varia entre 6 e 62 W/mC. O efeito do
aumento da velocidade esta expresso no expoente 0,8; um aumento da velocidade para o dobro
traduz-se num aumento de cerca de 2°8 ou 1,74 vezes do coeficiente de convecc&o.
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h (W/m?K)
70

60 /
50 /

40

30,

20,

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120 (km/h)
5,6 1,1 16,7 222 27.8 33,3 (m/s)
Velocidade

S6 se verificara regime laminar em toda a placa (teto) para uma velocidade muito reduzida,
igual ou inferior a 0,993 m/s (3,6 km/h). Para essa velocidade o coeficiente de conveccado é
significativamente menor, obtendo-se um valor de 1,4 W/m?C. Note-se também que no caso
de regime laminar em toda a placa o efeito do aumento da velocidade é menor, proveniente do
expoente 0,5 da equacdo (2.7): nessas condi¢des, um aumento da velocidade para o dobro
traduz-se num aumento de 1,41 vezes do coeficiente de conveccéo.
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P2.2

Uma placa de um circuito integrado com 15 cm x 20
cm dissipa uniformemente 30 W, para uma corrente de
ar a 20°C e a 5 m/s, que circula paralelamente a placa,
na direcdo de menor dimensdo (k=0,0265 W/mK,
1=1,655 x10° m%/s, Pr=0,7268).

Desprezando a transferéncia de calor na face posterior
da placa e admitindo regime turbulento (efeito dos
“chips”), calcule a temperatura dos componentes na
zona de entrada e na zona de saida do escoamento.

A direcdo do escoamento de ar sera a mais adequada para limitar a temperatura maxima
verificada na placa?

Resolucéo e discusséo

Temos conveccdo forgada da placa para o ar, que se escoa paralelamente a esta. A superficie da
placa fornece um fluxo constante ao ar, que se pode facilmente calcular, considerando a face
inferior isolada termicamente:
. _Q _ 30
Asup = Aplaca  0,15%0,20

= 1000 W/m?

A figura seguinte resume as condigdes do problema.

Tx=20°C (sup = CONSt

V=3 /s |

Tx_o TX=L

> L =15cm

X

A diferenga de temperatura entre um ponto da placa (x) e o ar longe da placa depende do
coeficiente de convecg¢do nesse ponto (local):

_ Gsup
Ty—Too = 2
X

Na zona de entrada (x=0) tem-se Nu,=0, e &, tende para infinito, pelo que T,— serd igual a T,
ou seja, 20°C.
Na zona de saida (x=L=0,15 m) vamos calcular o nimero de Reynolds:

Vol _ 5X0,15

ReL=—

v 1655%x10°5 4,532 x 10*

Apesar de numa placa plana esse valor corresponder a regime laminar, a presenca dos “chips”
induz o aparecimento da turbuléncia, pelo que usaremos a equagao (2.10) para calcular o valor
do coeficiente a saida:

Nuy—; = 0,0308 Re;/*Prt/3 = 0,0308 x (4,532 x 10%)°8 x 0,7268'/3 = 147

Nuy=1k 147x%0,0265
h, = —= = = 26 W/m*C

L 0,15

vindo entdo

q up 1000

Teer = Tor + 22 = 20 + == = 58,5°C
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Note-se que se se considerasse 0 escoamento como laminar, usando a equacdo (2.6) obter-se-ia
Nu,_;, = 86,7, vindo h;, = 15,3 W/m?*°C e T,—, = 85,4°C. A temperatura a saida seria quase
27°C mais elevada.

Se a direcdo do escoamento de ar fosse perpendicular, com o escoamento feito ao longo da
maior dimensdo da placa (20 cm), e com turbuléncia, ter-se-iam Nu,_; = 185, h;, = 24,5
W/m?°C e T, = 60,8°C. O menor coeficiente a saida (comparado com o escoamento segundo
a menor dimensao) faz com que a temperatura a saida seja mais elevada (mais 2,3°C), pelo que
sera mais adequada a direcdo inicial para limitar a temperatura maxima na placa (admitindo
sempre um escoamento paralelo a placa).
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P2.3

— Para transferir calor entre 2 correntes de ar é colocada
AR N uma vareta de aluminio (k=177 W/mK) que atravessa
T,=10°C = o5mm | 2™ a parede que separa os fluidos. A vareta tem 100 mm
P10 — de comprimento e 5 mm de didmetro, e a parede tem

: , espessura desprezavel.

AR Calcule a poténcia calorifica transferida pela vareta.
3;2301:55 Seré que existe um comprimento de contacto com cada

fluido o6timo, para 0 mesmo comprimento total da
- = vareta?

50 mm

111

Resolucéo e discusséo

Vamos considerar que ambos os fluidos transferem calor com a vareta num escoamento
perpendicular ao eixo desta, e a velocidade constante em toda a extensdo de contacto — junto a
parede a velocidade ndo se reduz. Quanto as propriedades fisicas dos fluidos, e apesar da
pequena diferenca, considera-se o seu efeito. Admitem-se a pressdo atmosférica e a uma
temperatura média entre a vareta e o respetivo fluido longe dela: a vareta é considerada a
temperatura média de 25°C, pelo que se tomam propriedades para o fluido quente a 32,5°C e
para o fluido frio a 17,5°C.

Tém-se entdo

para o fluido quente: k;=0,02671 W/mK, 14=1,644 x10° m?/s, Prq=0,706;
para o fluido frio: ks=0,02554 W/mK, 1#=1,504 x10° m?/s, Pr;=0,710.

Quanto a vareta, ela recebe calor do fluido quente e conduz o calor ao longo da sua extenséo,
transferindo-o depois para o fluido frio. Vamos considerar a transferéncia em regime
permanente, com a temperatura variando apenas ao longo do eixo, atendendo ao reduzido
didmetro e elevada condutibilidade térmica. A vareta conduz o calor em simultdneo com a
conveccao superficial, pelo que se comporta como um conjunto de 2 alhetas em série. A figura
seguinte esquematiza a situacdo. Na secgdo intermédia da vareta (base das 2 “alhetas™) a
poténcia calorifica recebida do fluido quente (Qq) iguala a que sai para o fluido frio (Qf).

AR T
To=10°C == %] |» L=50 mm
hf &5 mm
Qs 1 T
Q, 1 T, !
b e
AR
L,=50 mm AR = T,,=40°C
t g
— [

Embora se pudesse considerar a transferéncia de calor nos topos da vareta, como a sua area €
muito pequena face a area da superficie lateral da vareta (cerca de 2,5%) ela vai ser desprezada,
0 que permite simplificar as equacdes a usar, considerando alhetas com o topo isolado. Entéo,
recorrendo a equacao (1.31)
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¢ = (Tp = Tyeo)y/hqPkAs tanh(m,L,)

com

_ |mP .
a; mg = A, e Lq = Lf = 0,050 m

O calculo dos dois coeficientes de conveccdo permite, pela igualdade das 2 poténcias, a
obtencgéo da temperatura na base (T}), e por substituicdo o valor dessa poténcia. Entdo vamos
calcular os coeficientes, considerando escoamentos perpendiculares ao eixo de um cilindro,
através da equacao (2.12) e Tabela 2.1. Temos

Repq = v"j:D P =912 = Nupg = 0,683 ResPr)’* = 14,6
Reps = v’:’;D = 1,15002(:(1)255 =3324 =  Nup; = 0,683 Rept*°Pr!/* =267
(S
hy = 2205 78 WimK
hy = T2LY = 136 WimK
vindo entdo

,h P [ 78XxTx0,005

q /]

m,= [—= |————=18,78

4 kAs 177X1x0,0052 /4 !
heP 136X1x0,005

mp = [ = 24,79
kAS 177X1TX0 0052/4

Podemos agora igualar as poténcias e obter T;,. Note-se que as poténcias tém sinais contrarios,
como visto anteriormente: a “alheta” quente recebe calor, enquanto a “alheta” fria perde calor:

Qf = _Qq
(Tp — Tyoo )y/RsPkAg tanh(myLs) = —(Tp — Tye )/hqPkAg tanh(mgL,)

vindo entéo T, = 21,9°C. Por substitui¢do vem

Qs = (Tp — Tre )/ PkA; tanh(msLs) =
= (21,9 — 10)/136 x  x 0,005 X 177 X 7w X 0,0052/4 X tanh(24,79 X 0,05) =

=0,867 W

Podemos também calcular as temperaturas nos topos da vareta. Recorrendo & equagéo (1.30)
teremos:

cosh[mg(Lq=Lq)] _

T _, =
Xq=Lq
1
cosh(18,78x0,05)

=40+ (21,9 — 40) = 27,7°C

87



Capitulo 2 - Conveccéo

_ _ cosh[ms(Lg—Lf)]
Txf=Lf - Tfoo + (Tb Tfoo) cosh(mgLy) -
=10+ (21,9 — 10);= 16,4°C
! cosh(24,79x0,05) !

ou seja, existe uma variacdo de temperatura de 11,3°C ao longo da vareta.

O valor da poténcia trocada pela vareta pode parecer muito baixo, mas € necessario comparéa-
lo com o da poténcia que se transfere pela parede que separa os 2 fluidos. Assumindo que nos
2 fluidos existe um canal entre 2 placas (com uma comum, de separacgéo entre os fluidos), com
uma espessura de 50 mm cada, e com as velocidades médias indicadas, os coeficientes de
conveccdo na parede, admitindo camadas limites desenvolvidas, serao aproximadamente h, =
10 W/m’K e hy =40 W/m?K. Desprezando a resisténcia térmica da parede, tem-se um U = 8
W/m?K; com um fluido a 40°C e outro a 10°C é necessaria uma area de 0,0036 m*=36 cm?.
Essa area ¢ bastante superior a area (da sec¢ao) ocupada pela vareta, pelo que a transferéncia
de calor através da vareta ¢ mais eficiente que através da parede de separagao.

Para analisar o efeito de variar o comprimento de contacto com cada fluido, vamos admitir que
L4 € Ly podem variar, mantendo-se a sua soma igual ao comprimento total de 100 mm. Podemos
analisar a transferéncia global de calor do fluido quente para o frio através da consideracao de
2 resisténcias térmicas: as resisténcias em série das 2 “alhetas”. Usando a defini¢do de
resisténcia de uma alheta vista na equacéo (1.34), pode escrever-se

1 1

R =
91obal ™ i ghqAconvg  MathfhyAcons,s

sendo o rendimento das 2 alhetas, com trocas no topo desprezaveis, definido pela equacédo
(1.35):

__tanh(mgLg) tanh(mgLy)

Nathg = — 5 e Naih,f =
ana Mglq alh.f mglLy

Entdo vem para a resisténcia global:

Rotopal = Mqlq myLy
gtobat — tanh(mgLq)hqnDLg = tanh(mgLg)hsmDLy
R _ 18,78 + 24,79
global ™ tanh(18,78 Lq)x78xmx0,005 ' tanh(24,79 L)x136Xmx0,005

a partir da qual se pode calcular a poténcia trocada com:

__ 40-10 __ / 15,33 11,60
Rglobal tanh(18,78 Lq) tanh(24,79 Lf)

Ao variarem L, e Ly, mantendo a sua soma igual a 100 mm, verifica-se que existe um minimo
para a resisténcia global, a que corresponde um maximo para a poténcia. O grafico seguinte
mostra os resultados. O o6timo verifica-se para Ly = 43 mm e L, = 57 mm, sendo a poténcia
méaxima trocada de 0,878 W. Em vez de usar a mesma area de transferéncia da vareta nos 2
fluidos, é preferivel usar uma area um pouco maior no fluido com pior coeficiente de
conveccao, o que desvia o ponto 6timo do ponto médio (50 mm).
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P2.4

/-~ chie O “chip” de silicio da figura esta soldado a um médulo

/ 4}~ _— contacto

dissipador de calor em aluminio (k=180 W/mK). O ar,

o médulo a 20°C e 3 m/s, move-se na direcdo indicada na figura.

/ - disipedor Fm funcionamento o “chip” liberta uma poténcia
calorifica uniforme de 10 W na area de contacto.

ot

.4
3% Calcule o coeficiente de conveccdo médio entre o
5 modulo e o ar, e a variagdo de temperatura no médulo
l H ﬁﬂu entre a area de contacto e a zona mais fria. Despreze a
e radiacdo térmica.

V A A AL
Resolucéo e discusséo

O dissipador é composto por vérias placas dissipadoras (alhetas retangulares), transferindo-se
calor pelas alhetas e pela area entre alhetas, por conveccéo para o escoamento de ar. Vamos
admitir que, atendendo a pequena espessura das placas (alhetas), se pode desprezar a aceleragdo
do fluido no espaco entre elas. Vamos também considerar que a temperatura nas placas e na
base s6 varia na diregdo x representada na figura seguinte.

Tmax
|_ . _J3 mm
!
Olerean [ [0
entre alh Q alh
/ \ 15 mm
1 3,6 / L
L /. _/
Tmin

Para as propriedades do ar vamos considerar uma temperatura de 300 K, ndo sendo conhecida
a temperatura das superficies do dissipador, inevitavelmente mais altas. No entanto, as
propriedades do ar ndo variam de modo significativo. Assim, teremos: k=0,0263 W/mK,
1=184,6 x107 Ns/m?, p=1,1614 x10” kg/m?, Pr=0,707.

Quanto ao escoamento, poderemos considera-lo como paralelo a placas planas. No entanto, a
proximidade das alhetas pode provocar um efeito semelhante ao de um escoamento interno.
Vamos avaliar a importancia desse efeito calculando a espessura das camadas limite para um
escoamento paralelo a uma placa, com um comprimento de 20 mm (comprimento ao longo do
dissipador). O nimero de Reynolds para o comprimento de escoamento é

_ PVl _ 1,164x3x0,020

u 184,6x10~7 = 3775

pelo que toda a placa se encontra em regime laminar (Re, < 5 X 10°).

Consultando [1], obtém-se as expressdes seguintes para calculo da espessura das camadas limite
dindmica (&) e térmica (6;), em regime laminar:
5x

JRex
5/8, = prt/3
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que nos conduzem a
5L

— — -0,5 _
0, = 7o = 50,02 37757°5 = 0,00163 m
Sy = —b =201 _ 0018 m

Pri/3 = 0,7071/3

Assim, apenas a camada limite térmica atinge meia distancia entre placas, a saida, pelo que é
perfeitamente razoavel considerar o escoamento entre placas como um escoamento externo.

Para calcular o coeficiente de conveccdo médio no dissipador podemos recorrer as equagoes
(2.7) ou (2.8), para 0 caso de um escoamento paralelo a uma placa em regime laminar. A
primeira € valida para temperatura superficial constante (na direcdo do escoamento) e a segunda
para fluxo superficial constante. A diferenca entre ambas é pequena, como visto em 2.2, e na
realidade neste caso nenhuma delas se verifica. Tendo em conta a poténcia dissipada pelo
“chip” uniforme na area de contacto, vamos optar pela (2.8), que conduz a

Nu, = 0,680 Re,’*Pr/3 = 0,680 x 3775/20,707%/3 = 36,3

vindo
Nupk _ 36,3x0,0263
L~ 002

h= = 48 W/m?*K

Quanto a poténcia dissipada por uma alheta podemos recorrer a equagao (1.35), desprezando
as trocas no topo, o que ¢ razoavel considerando a sua pequena area (3% da area de convecgao
da alheta):

hP 48x(2x0,024+2x0,001 .
m= |22 = [28X ) = 23,6 m?!
kA 180%0,001x0,02
__ tanh(mlLgp) _ tanh(23,6X0,015)
Nah = == = 7 236x0015

0,960

Podemos expressar a poténcia total transferida, considerando a dissipada nas alhetas e a
dissipada na area da base entre alhetas
Qtotal = Qalh + Qentre alh = (nalhnalhEAconv,lalh + EAentre alh) X (Tb —Ty) =
=(6x%x0,96 % (2x0,02+2x0,001)x0,015+5x0,02x0,0036) x 48 x
X (T, —20)=10W

Entdo obtém-se T, = 72,2°C. A temperatura no topo da alheta (T;,;,,) pode obter-se da equagao
(1.30)

_ . cosh[m(Lain—Lain)] _
=Lain — T, + (Tb Too) cosh(mLgn) =

Tin = Ty

1

=20+ (72,2 = 20) oo ots

= 69,1°C

Quanto a temperatura maxima no maodulo dissipador (T;,..), através da condugdo 1D numa
placa de 3 mm (entre o contacto e as alhetas):

Orotat = = A(Tmax — Tp) = =X 0,02 X 0,024 X (Tyyqx — 72,2) = 10 W

0,003

pelo que T,,q = 72,5°C.
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P2.5 S,=34,3mm tubo ¢/ agua 0 e d i b d fi B d
sl D=164 mm eixe de tubos da figura é usado para
s sz T OO ORE 7., -70c : gura € P
=313 56909090 aquecer ar ambiente, através de agua quente
O 8 08 O 8 O que circula no interior dos tubos, e mantém
AR 0090909 a superficie destes a 70°C. Antes do feixe o
T.,=15°C 057050470 . o .
Vo0 =6 m/s 0@ 00 ar esta a 15°C e circulaa 6 m/s.
@) o @) o O o ©) N .
090 Calcule a poténcia transferida para o ar e a
?e%e®e?

sua temperatura média de saida.

=
o

fila 7

Faca uma analise do efeito do numero de filas (5 a 25) e da velocidade do ar (5 a 20 m/s) na
poténcia e na temperatura de saida.

Propriedades do ar a 15°C: k=0,0253 W/mK, v=1,482 x10° m?/s, Pr=0,710, p=1,217 kg/m?,
cp=1007 J/kgK; a 70°C: Pr=0,701).

Resolucéo e discusséo

Temos um escoamento perpendicular a um feixe de tubos, mas em que se quer contabilizar o
aumento de temperatura do escoamento externo ao feixe (ar). Ou seja, o escoamento do ar é
externo em relacdo ao feixe, mas interno em relacéo a conduta onde ele circula. Admite-se igual
velocidade em todos 0s pontos da sec¢do da conduta em que circula o ar antes deste atingir o
feixe (efeito da parede desprezavel). Faremos os célculos por unidade de profundidade
(perpendicular ao plano da figura), uma vez que essa dimensao ndo é conhecida.

Vamos usar a correlacdo (2.13) e a Tabela 2.2 para calcular o coeficiente de conveccdo entre
0s tubos e o ar. O numero de Nusselt é dado por

Pr >1/4

Nor.. — m 0,36
Nup = CC3Rep g PT (Prsup

sendo Rep 4, Calculado com a velocidade maxima no interior do feixe. Como o passo
transversal (St) € menor que o longitudinal (S.), e menor que o diagonal, a sec¢do de passagem
minima € a transversal e a velocidade méaxima verifica-se nessa seccdo. O seu valor é entdo

St 31,3

v = Voo = X 6 =12,6m/s
max — g.—p *®  313-164 ’
€
VmaxD  12,6X0,0164
Re — max _ 227 = 13943
D, max v 1,482x1075

Para célculo de C; e C,, usando a Tabela 2.2, temos

1/5
ST_091<2 = (=035 (S—T) =034 ¢ m=06
S SL

L

e quanto a C,, havendo 7 filas C; = 0,95.

Entdo
0,710

- 1/4
Nip = 0,34 x 0,95 x 13943%6 x 0,710%% x (2222) " = 87,9

7 _ Nupk __ 87,9x0,0253

- = 136 W/m*K
D 0,0164
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Note-se que, com a correlacdo usada, seria mais correto usar as propriedades (com excecéo de
Prsup) & temperatura média entre a média do ar (ndo conhecida) e a da superficie dos tubos. Para
uma maior precisdo, depois de calculada a temperatura de saida poderdo refazer-se os calculos.
No entanto, para um fluido em que as propriedades pouco variam com a temperatura — caso do
ar a pressao atmosférica — o erro cometido € menor do que o erro associado a correlacdo para
calculo do Nu.

Para determinar a temperatura de saida podemos considerar um balanco como feito em 2.3, para
um elemento de fluido que troca calor com uma area superficial elementar dAsy — equacao
(2.25):

Mc,dTy = har (Tsup — Tin) dAsup
que integrada entre Asup=0 (7=Tens) € Asup=Atotal (T=Tsai) d& uma relagdo semelhante a (2.26)
para a temperatura média de saida do ar:

(Tsup_Tsai) = exp (_ Ear{Vt”Dl)
( Tsup _Tent) Mcy

considerando a area de todos os N; tubos do feixe, com a largura / (aqui considerada unitaria).

Considerando o caudal por unidade de largura vem:

(70-Tsqi) ox ( 136X56Xmx0,0164 )
(70-15) P\ ™ 1217x6x0,0313x8x1007

= Ty = 25,6°C

Quanto a poténcia recebida pelo ar, a partir da variacdo da temperatura:
Q = Mc, (Tsqi — Tone) = 1,217 X 6 % 0,0313 X 8 x 1007 X (25,6 — 15) =

= 19,5 kW/m

Para analisar o efeito do nimero de filas (Vs = 5 a 25) e da velocidade do ar (v =5 a 20 m/s)
na poténcia e na temperatura de saida, podem repetir-se os calculos anteriores para diferentes
numeros de filas e velocidades. Os resultados estdo representados nos graficos seguintes.

Ao aumentar o nimero de filas (area de transferéncia) a temperatura de saida tende para 70°C
(maximo possivel), embora aumente cada vez menos. A partir de certo nUmero ndo ha grande
vantagem em aumentar mais Nj.s. Uma evolugdo semelhante acontece com a poténcia, que
aumenta com o aumento da variacdo de temperatura do ar entre a entrada e a saida.

Ao aumentar a velocidade do ar, mantendo o numero de filas de tubos, diminui a temperatura
de saida. O caudal aumenta e o produto do caudal pela diferenca de temperatura também
aumenta, pelo que a poténcia aumenta. No entanto, a poténcia aumenta menos que com o
aumento do namero de filas, e com a agravante de a perda de carga (poténcia de ventilacdo)
aumentar fortemente com a velocidade; a poténcia de ventilacdo também aumenta ao aumentar
0 numero de filas, mas ndo tdo acentuadamente. Assim, para aumentar a poténcia a melhor
opcao € aumentar o numero de filas. Se se pretender aumentar a temperatura de saida e a
poténcia, entdo aumentar o nimero de filas é a Gnica solugéo.
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P2.6 .
3000 rpm O/Ieo Entre o veio e o rolamento da figura existe uma pelicula

i _— & de 6leo de 0,2 mm (k=0,17 W/mK, £=0,05 Ns/m?).

) s, 6 cm | Em condigdes permanentes o veio atingiu o equilibrio

| RS térmico com o 06leo, podendo desprezar-se o calor

transferido entre ambos, enquanto o rolamento é

} l mantido a 50°C (arrefecido por agua).

20 cm
Admitindo desprezavel o efeito da curvatura na camada de dleo (pequena espessura), mas
considerando a importancia da viscosidade do fluido, calcule a temperatura méxima no 6leo e
o calor transferido para o rolamento.

Resolucéo e discusséo

Vamos recorrer a equacdo fundamental para um escoamento — equacgdo da energia — para
resolver o problema, considerando o efeito da dissipacdo viscosa e introduzindo varias
simplificacBes. A primeira tem a ver com a geometria: atendendo a pequena espessura da
pelicula de 6leo, vamos admitir que se trata de um escoamento plano — entre 2 placas planas,
estando uma parada e outra em movimento; esse escoamento é conhecido por escoamento de
Couette, sabendo-se da Mecanica de Fluidos que o perfil de velocidades varia linearmente desde
0 (na placa parada) até a velocidade da placa em movimento.

A figura seguinte representa esquematicamente o escoamento da pelicula de 6leo e o problema.

O perfil de velocidades pode entéo escrever-se como

X2 =47,1x10° Xy

y
— Z = X X —— X —
Uy = Umax m X 0,06 kel

sendo entdo a velocidade maxima do 6leo (junto ao veio) de 9,4 m/s (33,9 km/h).

A equacdo da energia vista (equacdo 2.2), aplicada a este escoamento, ndo contém a
componente y da velocidade, e substituindo a funcdo dissipacdo viscosa pelo quadrado do
gradiente de velocidade em y, [1], obtém-se

aT\ _ , (82T , 8°T vy \ 2
Plp (Ux ax) - k(ax2 + ayZ) +’u(6y)
Vamos agora introduzir simplificacdes que, sendo razoaveis, permitam obter uma solugéo
analitica para o perfil de temperaturas no 6leo. Vamos considerar que o termo do transporte

convectivo (v, dT /dx) e o termo de condugdo segundo x tém muito menos peso (desprezavel)
que os termos de conducdo segundo y e de dissipacdo viscosa. Assim, a equacédo reduz-se a

() u(2) o
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que traduz uma variagao da temperatura unicamente comy. A integragdo conduz a uma variagéo
quadratica:

azr v3 v3 2
¢ _ _Hlnax o _HVmax)®

dy? ~  k H? k HZ2 z-l_Cly-l_C2

As condigdes fronteira, que permitem calcular C;e C,, sdo a temperatura de 50°C em y=0 e
fluxo de calor (dT /dy) nulo em y=H, que conduzem a
= P Vinax (Y%
T=Ty=0+=7y (y ZH)
vindo entdo

2 2
L VRax 0,05%9,425
T, =T,_y=T,_ —==50+—"""=63,1°
max y=H y=0 Tt 2k T 2%0,17 1°C

Apesar da muito reduzida espessura da pelicula de 6leo (0,2 mm), a dissipacdo viscosa gera
calor suficiente para um aumento de 13,1°C.

Quanto a poténcia calorifica trocada com o rolamento, pode calcular-se através de

. 2
Oyoo = —kAZ| = kALY — 7% 0,06 X 0,20 X
dyly_o kH 0,0002

2
0,05%9,425 — —837W

expressando o sinal negativo o facto de a poténcia ser no sentido de y negativo.

Vamos ainda analisar o efeito da variacdo da velocidade de rotacdo do veio na poténcia
mecanica dissipada por atrito no éleo. Note-se que essa poténcia, necessaria ao acionamento do
veio, € exatamente igual & poténcia calorifica transferida (a energia é a mesma).

Trata-se de repetir o calculo para diferentes rotacdes/velocidades. Como mostra a figura
seguinte (para rotacdes até 5000 rpm) a poténcia dissipada varia com o quadrado da rotacdo
(como mostrava a equacao anterior).

2500
Wmec
(W) 2000

1500
1000
500

0
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000

n (rpm)
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P2.7
) Para um escoamento laminar desenvolvido entre 2
y Uy = Vpax (1—%) placas planas, avalie a importancia da dissipacdo
viscosa na distribuicdo de temperatura no fluido.
ZHI — X %1& (¥) O perfil desenvolvido de velocidades, conhecido da

Mecénica de Fluidos esta indicado na figura.

Considere escoamentos tipicos de ar, agua e 6leo.

Resolucéo e discusséo

Consideremos entdo um escoamento entre placas planas de um fluido incompressivel, em
regime laminar e com camadas limite desenvolvidas. Com componente da velocidade apenas
segundo x e desprezando a conducdo e o transporte convectivo segundo X, como no problema
anterior (P2.6), obtém-se

(E0) a8 =

dT _ 44 Viax 2
dy?2  k H*

As condigdes nas fronteiras a considerar serdo uma temperatura junto a parede das placas igual
a Ty (igual nas 2 placas). Tais condi¢cdes conduzem a

2

HVmax

T—T. = £ omax
( Sup)max,y:O 3k

Assim, o aumento de temperatura devido a dissipacdo viscosa depende do quadrado da
velocidade, da viscosidade e (inversamente) da condutibilidade térmica.

Vejamos entdo o que pode acontecer com fluidos e condi¢des tipicas correntes.

Num escoamento de ar com v,,,,=5 m/s, com viscosidade £=184,6 x10" Ns/m? e k=0,0263

W/mK, vem (T — Tgp) = 0,006°C; jé a 360 km/h (100 m/s) vird (T — Tyyp)  =2,3°C.
max max

Num escoamento de agua com v,,4,=2 m/s, com viscosidade £=1,08 x10° Ns/m? e k=0,6
WImK, vem (T — Tgp)  =0,002°C; ja a 30 m/s vird (T — Tgyp) = 0,5°C.

Num escoamento de 6leo com v,,,,,=2 m/s, com viscosidade £=0,05 Ns/m? e k=0,17 W/mK,
vem (T — Toyp) = 0,4°C; jaa 10 m/s vird (T — Tgyp) = 9,8°C.

Assim, para estes fluidos e velocidades mais baixas, o efeito da dissipacdo viscosa pode
considerar-se desprezavel. Tal ja ndo acontece para aplicagdes com velocidades elevadas ou
viscosidades elevadas. Note-se que nédo foi considerada a turbuléncia, que tem relevancia a
velocidades mais elevadas, embora ndo alterando as principais conclusoes.
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P2.8

Jsup=100 W/m?

bl

-

zZ ¢DI,9—>Z UZ(T):U,,W(I—Z—Z)

dimaee) | TTTTTTTTTIT

Considere um escoamento de ar no interior de um tubo de 20 cm de didmetro, e 2 m de
comprimento, com uma velocidade no eixo de 0,3 m/s. A entrada o perfil de velocidades ja se
encontra desenvolvido, e a temperatura do ar € uniforme e igual a 20°C.

Sabendo que a superficie do tubo aquece o fluido com um fluxo constante de 100 W/m?, calcule
o coeficiente de convecc¢do interior. Conhecendo o perfil de velocidades desenvolvido em
funcdo do raio, avalie a distribuicdo de temperaturas no fluido com um método numérico.
Compare o calculo do coeficiente de conveccdo obtido por este método com o anterior.

Propriedades a considerar para o ar: p=1,2 kg/m?, ¢,=1005 J/kgK, k=0,025 W/mK, £=1,8 x10°
% Ns/m?, Pr=0,710.

Resolucéo e discusséo

Este é um escoamento interno, num tubo de seccdo circular. Pode avaliar-se o numero de
Nusselt, e o coeficiente de conveccdo, a partir do nimero de Reynolds. Para este interessa a
velocidade média na sec¢do do tubo, que é igual a metade da velocidade maxima (no eixo).
Entdo tem-se:

_ pvmD _ 1,2X0,15X0,20
T 1,8x1075

= 2000

Este valor significa que o regime de escoamento é laminar. O comprimento de entrada da
camada limite térmica, em regime laminar, € dado pela equacdo (2.17), que se traduz em

(Lent't/D)lam ~ 0,05 Re, Pr = 0,05 x 2000 X 0,724 = 72,4

0 que significa que s6 ao fim de um comprimento equivalente a cerca de 72 diametros se atinge
a camada limite térmica desenvolvida. Isso equivale a cerca de 14 metros, um comprimento
muito superior aos 2 m do tubo. Para regime laminar com camada limite térmica desenvolvida,
num escoamento no interior de um tubo circular com fluxo na superficie (¢5,,) constante, da
Tabela 2.3 obtém-se:

Nuges = 4,36

Como a zona de camada limite térmica desenvolvida nunca se atinge, vamos entao usar uma
adaptagdo da equagdo (2.21) para estimar o valor incrementado do Nu médio (admitindo um
incremento idéntico ao verificado com temperatura constante na superficie do tubo):

0,0668 Re Pr D/L

Nup = 4,36 + 1+0,04(Re Pr D/L)%/3

= 8,96

que conduz ao coeficiente de convecgao médio

Nupk __ 8,96x0,025
D 02

h= =1,1 Wm3K
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um valor bastante baixo, fruto das propriedades do ar e da sua reduzida velocidade; na zona
desenvolvida o coeficiente atingiria 0,55 W/m?K.

A equacdo da energia para este escoamento em regime permanente e laminar, com dissipacdo
viscosa desprezavel, e usando as coordenadas r € z, é:

oT 10 ( aT) 92T
—— + —

& pvaza— ror\' or 0z2

dz
e traduz que a variacdo da energia transportada pelo escoamento (a velocidade v;) resulta do
balanco das trocas de conducdo nas direcdes r e z; esse balanco é feito para o elemento de
volume infinitesimal representado acima. Esta equacdo ndo tem solucdo analitica sem
simplificacBes adicionais, mesmo conhecendo j& o campo de velocidades.

A utilizacdo de um método numérico é entdo a Unica alternativa para resolver a equacao e obter
a distribuicdo de temperatura com r e z. Neste caso aplicou-se 0 método dos volumes finitos,
utilizando uma malha com 41 elementos/nodos segundo o raio (r) e 81 elementos segundo o
comprimento (z), perfazendo um total de 3321 temperaturas a calcular.

As 3321 equacdes necessarias a0 modelo numérico expressam os balangcos energéticos de
elementos de volume cilindricos, como o da figura seguinte, sendo que foram usados Ar=2,5
mm e Az=25 mm (valores constantes).

condugdo, e
Uanspj Z‘

Cada elemento de volume € referenciado por 2 indices, i e j, sendo o primeiro relativo ao raio r
(usados valores de i de 1 a 41) e o segundo relativo ao comprimento z (usados valores de j de 1
a 81). Para elementos interiores (i=2 a 40 e j=2 a 80) a equacao para o elemento é:

pepv,(r) 2mr; Ar(Ty; — Tyjoq) = ﬁZn (ri - %) Az (Ti—q; —Tij) +

k Ar k 2mtr; Ar
+ ;ZT[ (T'l' + 7) Az (Ti+1,j - Ti,j) + A—Zl (Tl',j—l + Ti,j+1 - ZTL])

sendo r; o raio médio do elemento em causa, e usando a equacao para o perfil de velocidades
desenvolvido indicada atras.

Os elementos na fronteira de entrada (z=0) tém temperatura igual a 20°C (T;; = 20). Os
elementos de saida (z=L) sdo considerados sem transferir calor com elementos a direita (fora
do dominio). Quanto aos elementos que correspondem a i=1, sdo pequenos cilindros cheios,
com raio externo igual a Ar /2, e tém como condigdo (fronteira) uma condi¢@o de simetria radial
de temperatura, que equivale a fluxo zero em r=0, sendo a velocidade igual & maxima. Para os
elementos junto a parede (i=41), com raio entre (3,4 — 47 /2) € Tpax, @ CONdica0 imposta em
T = Iy € ade fluxo de calor na parede (igual a 100 W/m?), para além de velocidade nula.
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A figura seguinte apresenta os resultados obtidos para a distribuicdo de temperaturas, usando
una cor diferente para cada intervalo de 10°C. Como se pode observar, a temperatura em mais
de metade da seccdo mantém-se proxima de 20°C até a saida, sendo a zona de gradiente mais
acentuado (camada limite) de menor dimens&o, que vai crescendo até a saida. A temperatura
junto a parede aquecida atinge 160°C a saida. As altas temperaturas da parede, a par das baixas
velocidades, provocardo efeitos de convecgdo natural, que aqui sdo desprezados.

Raio, r (m)
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0,09 150
o
0,07 120
110
0,06 100
90

0,05
80

70
60
50
40
30
20

0,04
0,03
0,02

0,01

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,2 14 1,6 1,8 2

Comprimento de escoamento, z (m)

O coeficiente de convecc¢do pode ser obtido, para cada valor de z (ou j), dividindo o fluxo na
parede pela diferenca entre a temperatura desta e a temperatura média nessa seccao, temperatura
média (ou de mistura) que pode calcular-se a partir das temperaturas nesse j, para todos os
valores de i, usando a equagéo (2.20) com o integral calculado numericamente. A partir dos
valores locais pode entdo calcular-se a média para todo o comprimento de escoamento. Obteve-
se um coeficiente de convecgdo médio de 1,2 W/m?K, muito proximo do obtido com o calculo
tedrico aproximado. Prolongando o comprimento do tubo até aos 15 m também € possivel obter
um coeficiente na zona desenvolvida de 0,566 W/m?K, também muito préximo do estimado
antes.

A figura seguinte representa a evolugéo do coeficiente de convecgdo ao longo do escoamento
no tubo, bem como a evolugdo da temperatura media e da temperatura maxima.
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P2.9

Para um escoamento turbulento num tubo circular,
compare o coeficiente de conveccdo em zona
desenvolvida para agua e ar, representando ainda as
respetivas evolucdes em funcdo da velocidade média.

¢ D =

Resolucéo e discusséo
Vamos usar a correlacdo de Dittus-Boelter, valida para Pr>0,7, Rep>10000:
Nup = 0,023 Rep®Pr™
com n=1/3 (para aproximar as 2 situacdes de aquecimento e arrefecimento do fluido).

No caso do ar vamos considerar um tubo com um diametro de 25 cm e velocidades médias entre
0,25 e 5 m/s, que correspondem a Rep entre 15700 e 79000.

No caso da 4gua vamos considerar um tubo com um didmetro de 2,5 cm e velocidades médias
entre 0,25 e 2 m/s, que correspondem a Rep entre 6250 e 50000.

Considerando propriedades fisicas a temperatura ambiente, obtiveram-se os graficos seguintes
para o coeficiente de conveccao, igual a

Nup k
D

h =

20,0 7000
18,0
16,0
14,0 5000

6000

=z
Z 120 4000

£
= 10,0
2

T 80

h (W/m2K)

3000

&0 2000
40
20
0,0 0
0 1 2 3 q 5 6 0 05 1 15 2 25
Vi (M/s) Vi (M/s)

1000

Note-se a evolugcdo semelhante com o aumento de velocidade, resultante do expoente 0,8 do
namero de Reynolds. Quanto aos valores de h, a agua tem coeficientes de conveccao turbulenta
entre 1000 e 6000 W/m?K, enquanto os do ar esto entre 4 e 18 W/m?K. Os valores para a agua
sdo 250 a 350 vezes superiores aos do ar, para as velocidades e dimensdes correntes
consideradas, fundamentalmente devido as propriedades fisicas em causa.

Comparem-se estes valores com os verificados em regime laminar desenvolvido, nas mesmas
condicBes geométricas e com iguais propriedades: nesse caso os coeficientes ndo dependem da
velocidade, e, considerando Tsyp constante, o Nusselt desenvolvido € igual a 3,66. Para a agua
o coeficiente sera de 88 W/m?K (velocidade até 0,1 m/s) e para o ar serd de 0,4 W/m?K
(velocidade até 0,15 m/s).
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P2.10

Uma casa construida junto a umrio é
arrefecida no Veréo por uma corrente
de ar ambiente (a 25°C) que é
arrefecido ao circular numa conduta
mergulhada no rio (a 15°C). A
temperatura da conduta (com 20 cm
de didmetro e comprimento de 15 m)
é idéntica a da agua.

Ar 25°C, 3 m/s
|

|
e
= b

~™— ~— Rio, 15°C ——

(o SO0 L Sl e o0 O

—_— e~ e =~

Calcule a temperatura a que o ar entra na casa (saida da conduta). Avalie o efeito da velocidade
do ar na temperatura obtida por este sistema natural de arrefecimento.

(propriedades do ar a 20°C: p=1,204 kg/m?, c,=1007 J/kgK, k=0,0251 W/mK, 1=1,516 x10°
m?/s, Pr=0,731)

Resolucéo e discusséo

Consideremos entdo o escoamento interno do ar numa conduta circular, com um comprimento
linear de 15 m (vamos desprezar as curvaturas do tubo). O ar vai perder calor para a superficie
interior do tubo, que se encontra mais fria devido ao contacto com a &gua. E indicada a
temperatura de 15°C para o tubo, igual a da agua, o que se deve ao facto do coeficiente de
convecgdo exterior para a agua ser bastante superior ao interior do ar. Ndo sendo dadas
especificacbes do material e espessura do tubo, na hipotese de ele ser metalico e de reduzida
espessura, assumiremos desprezével a resisténcia de conducéo da parede.

Vamos calcular o Re para o escoamento interior, que € igual a

vmD _ 3x0,20
v 1,516x10°5

= 3,958 x 10*

ReD =

o que significa que o escoamento se dd em regime turbulento. Neste regime, quando a camada
limite se encontra desenvolvida, o nimero de Nusselt ¢ calculdvel pela equacdo de Dittus-
Boelter:

Nup geseny = 0,023 Rep®Pr®3 = 99,7

sendo neste caso o expoente do numero de Prandtl igual a 0,3, uma vez que o ar esté a arrefecer
ao longo da conduta.

No regime turbulento o comprimento de entrada (at¢ a zona de camada limite térmica
desenvolvida) ¢ de cerca de 10 didmetros — equacdo (2.19) — o que neste caso significa 2 m de
comprimento. Este valor ¢ bastante inferior ao comprimento total, mas ainda assim podemos
contabilizar o seu efeito usando a equagdo (2.23):

_r
(L/D)?/3

1

)=99,7X(1+W

Nitp = Nuup, geseny (1 + ) =1053

Entdo o coeficiente de convec¢ao médio sera:

Nup k __ 105,3x0,0251

= 13,2 W/m*C
D 0,20

h=

Note-se que foram usadas propriedades do ar a temperatura média (aritmética) entre a
temperatura de entrada do ar e a da superficie do tubo, ou seja, a 20°C. Depois de calcular a
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temperatura de saida do ar poderao refazer-se os calculos usando propriedades a temperatura
média (aritmética) entre a média (aritmética) das temperaturas de entrada e saida, e a
temperatura da superficie. No entanto, no caso do ar e das temperaturas em causa o impacto
sera reduzido.

Pode calcular-se a temperatura (media) de saida do ar recorrendo a equacdo (2.26), valida para
temperatura da superficie do tubo constante ao longo do tubo, e ainda admitindo o coeficiente
de conveccao médio constante. Resulta:
hPL
Tsai = Toup + (Tent = Tsup) €XP <_ M_Cp) -

13,2XmXx0,20X15
1,204X3x71X0,20%2/4X1007

=15 + (25 — 15) x exp (- ) =184°C

O ar é assim introduzido no edificio a uma temperatura que pode assegurar o conforto térmico
interior. Este tipo de sistemas de arrefecimento natural é bastante interessante, uma vez que usa
recursos naturais e econémicos. Uma variante bastante utilizada consiste em enterrar tubos no
solo, que durante o Verdo se mantém a uma temperatura bastante inferior a do ar exterior,
permitindo arrefecer o ar naturalmente.

Analisemos agora o efeito da velocidade (caudal) de ar no arrefecimento conseguido. Repetindo
os calculos anteriores para velocidades entre 1 e 7 m/s, calculou-se a temperatura de saida, a
poténcia trocada (arrefecimento) e a poténcia necessaria @ movimentagdo do ar (nesta s6 foi
contabilizada a perda por atrito na conduta, e foi incluido o rendimento do ventilador). O grafico
seguinte apresenta os resultados.

20 1600
0 .
Teai (°C) s — T Q (W)

4t erntll
400
2 E

v (m/s)

Ao aumentar-se a velocidade, e caudal, o coeficiente de conveccdo aumenta (nédo
proporcionalmente, devido ao expoente 0,8 do Re no Nu) o que faz aumentar a poténcia
transferida do ar para o tubo. No entanto o ar arrefece ligeiramente menos ( Tepne — Tsqi €
menor), porque o caudal é maior; aumentando o caudal proporcionalmente a velocidade, como
a poténcia ndo aumenta ao mesmo ritmo, o AT diminui.

A poténcia de ventilacdo necessaria para garantir o escoamento do ar aumenta rapidamente com
a velocidade, embora tenha um valor muito inferior ao da poténcia de arrefecimento. Assim,
este sistema tem um comportamento energético bastante eficiente, comparando o consumo
(ventilacdo) e o beneficio (arrefecimento) energético.
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P2.11
D;=50 mm — T,..=20°C

espessura= 2 Mm

{ ~
. ".';_\‘l T;m’
) aBud o) A —— Il :|—:-
M=0.03 ke/s W)

Y

- N ’/

T,,;=180°C - le - L=5m >

Numa instalacdo de agua quente, esta sai de um coletor solar e entra no tubo da figura a 80°C.
O tubo, com as dimensdes da figura, é de aco inoxidavel AIS1 316 (k = 13,4 W/mK). No exterior
do tubo (a 20°C) o coeficiente global de transferéncia de calor é de 20 W/m?C.

Determine o coeficiente médio de conveccéo no interior do tubo, sabendo que a entrada o perfil
de velocidades se encontra desenvolvido. Calcule a temperatura de saida da agua e a
temperatura média da superficie interior do tubo.

Propriedades a considerar para a agua: p=974 kg/m?, ¢,=4195 J/kgK, k=0,668 W/mK, =365
x10® Ns/m?, Pr=2,29.

Resolucéo e discusséo

Este é também um escoamento interno de 4gua numa conduta circular, com um comprimento
de 5 m. A agua vai perder calor para a superficie interior do tubo, que se encontra mais fria
devido ao contacto da superficie exterior com o ar exterior. Vamos considerar a parede do tubo,
quer a superficie interior, quer a exterior, a temperatura constante ao longo do escoamento, e
igual ao seu valor médio. Trata-se de uma aproximacao a realidade, pois as temperaturas variam
também na direcdo do escoamento; essa aproximacao permite também considerar que ha apenas
conducao radial no tubo.

A velocidade e o numero de Reynolds para o escoamento interior séo

v = Mo 0,03
™ pmDZ,/4  974XmX0,0502/4

= 0,0157 m/s

PUmDine _ 974X0,0157x0,050

365%x107° = 2072

ReD =

o que significa que o escoamento se d4 em regime laminar, devido ao reduzido caudal. Neste
regime, quando a camada limite se encontra desenvolvida, o nimero de Nusselt ¢ independente
da velocidade e igual a 3,66, na hipotese de temperatura constante na superficie.

A camada limite térmica sé estara desenvolvida ao fim de um comprimento (de entrada) dado
pela equagdo (2.17):
Lenet = 0,05 Rep PrD;ye = 0,05 X 2072 X 2,29 X 0,050 = 11,9 m

comprimento que ndo ¢ atingido pelo escoamento, pelo que todo o tubo (5 m) se encontra na
zona de entrada; vamos entdo usar a equacdo (2.21) para calcular o Nu médio:

0,0668 Rep Pr Dipt/L
140,04( Rep Pr Dipt/L)?%/3

0,0668X2072X2,29%0,05/5
14+0,04%(2072%2,29%0,05/5)2/3

Nuy = 3,66 + = 3,66 + = 5,74

que conduz ao coeficiente de convecgdo médio:
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}_lint — Nupk — 5,74%0,668 — 76,7 W/mZK

Dint 0,050

A temperatura (média) de saida da 4gua pode relacionar-se com a temperatura de entrada e a
temperatura média da superficie interior do tubo — equagdo (2.26):

Tsai—Tsup,int Eint”DintL)

= = exp (—
Tent=Tsup,int Mcp

Nao sendo conhecidas Tg; € Tsyp,ine» OUtra equacdo € necessaria. Ela resulta da igualdade entre
a poténcia calorifica perdida para o exterior através do tubo e a poténcia perdida pelo
escoamento de agua:

Tsup,int_Text y
n(Dext/Dint) . 1 = Mc, (Tent — Tsai)
2mk¢ L ! hextmDextL

A resolugdo simultinea destas 2 equagdes permite calcular Tsq; € Tgyp ing:

Tsai_Tsu Jint 76,7X1TX0,05X5
_—p = eXp _——_—
80—Tsyp,int 0,03%x4195

Tsu ,in -20
s e ———— = 0,03 X 4195 X (80 — Ty;)

2XTTX13,4X5  20X7TX0,054X5

equacdes que se podem escrever como:

{Tsai - Tsup,int = (80 - Tsup,int) X 0,6196
Tsup,int —20=(1,83 % 107* + 0,0589) x 125,85 X(80 — Ty,;)

resultando em:
Tsqi = 74,0°C
T sup,int = 64,3°C
Note-se a pequena resisténcia de condugdo do tubo, comparada com a resisténcia de convecgao

exterior (320 vezes menor): a temperatura da superficie exterior do tubo ¢ de 64,2°C. A agua
arrefece 6°C entre a entrada e a saida, o que corresponde a uma poténcia perdida de 755 W.

Neste caso a temperatura da superficie interior do tubo ndo é muito proxima da temperatura da
agua, devido ao relativamente baixo coeficiente de convecgdo da agua (regime laminar). No
caso de um maior caudal, existindo regime turbulento, a temperatura do tubo aproximar-se-ia
muito mais da temperatura da 4gua, como no problema P1.7.
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P2.12

Retomemos o problema P1.19, em que um tubo de aco inox
(p=8055 kg/m?®, c,=480 J/kgK, k=15 W/m°C), inicialmente a
temperatura do ar exterior de 20°C, passou a ser aquecido ao
circular agua no seu interior a temperatura de 80°C. O
coeficiente de conveccdo interior (&4gua) é igual a 1000
W/m?°C, e o exterior é de 10 W/m?C.

o 20°C

Calculou-se a evolugdo da temperatura do tubo até atingir o regime permanente. Vamos agora
contabilizar ainda a variacao de temperatura da agua, que entra a 80°C, saindo ao fim de 10 m.

Resolucéo e discusséo

Como visto na altura, o tubo pode ser tratado como um sistema global, sendo a sua temperatura
uniforme em cada instante. Ao iniciar-se a circulacao de &gua o tubo passa a receber calor desta,
e a perder calor para o exterior (pois a sua temperatura vai subir). Vamos agora considerar que
a agua arrefece até a saida do tubo, arrefecimento esse que depende da temperatura do tubo: a
agua comeca por perder mais calor, reduzindo-se a perda a medida que o tubo aquece. A
poténcia Q;,,, da figura deve igualar a variagio de energia por unidade de tempo entre a entrada
e a saida da agua, ndo considerando inércia térmica na agua, ou seja, admitindo que a
transferéncia de calor no fluido se da em regime permanente em cada instante.

e

Ql‘nt Qext
Tin=80°C o » o po T,..,=20°C
Rine =1000 W/m2°C Tt R =10 W/m2°C

Desse modo, podemos fazer um balango global do tubo, combinado com a equacdo para a
evolucdo de temperatura do tubo, que em cada instante esta a temperatura média T:

dT . . . —
ptVth,t d_tt = Qint — Qext = Mcp,ég (Tent - Tsai) - hextAext(Tt - Text)

Tsai_Tt _ (_ hint”DintL)
MCp‘ég

sistema de equacdes que permite calcular T, e Ts,; ao longo do tempo, conhecido o caudal. Este
pode ser obtido a partir do conhecimento de h;,;. Sendo a 1* equagdo uma equagdo diferencial
¢ necessaria a sua integragao.

Para obter o caudal, vamos partir do valor de h;,, = 1000 W/m?K, que sugere a existéncia de
regime turbulento (a verificar posteriormente). Vamos usar como propriedades para a agua (a
80°C): p=974 kg/m?, c,=4195 J/kgK, k=0,668 W/mK, =365 x10°® Ns/m? Pr=2,29. O Nu em
regime turbulento desenvolvido relaciona-se com o nimero de Reynolds (equacgéo de Dittus-
Boelter):

hintDine _ 1000X0,046
k 0,668

= 0,023 Rey®Pr® = Rep = 16232
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Este valor de Rep aponta para um escoamento turbulento. O comprimento de entrada térmico
(igual a cerca de 10 vezes o diametro), ¢ igual a 0,46 m, e portanto desprezavel face aos 10 m
do tubo. Pode entdo tomar-se o Nu da equagdo acima como o valor que corresponde ao h;,;
médio. Com 0 Re), calculado podemos entdo obter a velocidade média e o caudal:

__ Repp _ 16232x365x107°
T pDipe 974%0,046

= 0,132 m/s

m

nD? X0,0462
4

M = pv, —2 = 974 x 0,132 X = 0,214 kg/s

Temos entdo todos os valores definidos para célculo do sistema de equagdes:

dT¢ _ 0,214 X4195X(80—Tq;)—10Xmx0,050x10(T¢—20)

dt 8055x7x(0,0252—0,0232)X10X480
Teqi—T, 1000X7TX0,046X10
Loat=?t = exp (- ) = 0,200
80-T; 0,214 x4195
dT;

=t =320,32 - 15,708 T, — 0,07699 Tey;

Teqi = 08T, + 16
que, por substituicdo da 22 equacdo na 12, permite obter uma Unica equacao a integrar para obter

a temperatura do tubo ao longo do tempo:
T = 4,954 - 0,06294T,
Separando as variaveis e aplicando a condicéo inicial (T,(t = 0) = 20) obtém-se

4,954—0,06294 T
4,954—0,06294X 20

= exp(—0,06294 t)

ou

T, = 78,71 — 58,71 exp(—0,06294 t)

O gréfico seguinte representa a evolucdo da temperatura do tubo ao longo do tempo, comparada
com a obtida anteriormente (P1.19). Note-se que a subida de temperatura é mais lenta, pois 0
tubo recebe menos calor que quando a dgua néo arrefece (se mantém a 80°C até a saida). Em
consequéncia, também demora mais tempo a atingir o regime permanente. A temperatura de
equilibrio do tubo é de 78,7°C, enquanto antes era de 79,4°C.

85
T(°C) =
75
70
65
60
55
50
45
40
35
30
25
20

——Ttubo - dga T const Ttubo - com arref agua

60 70 80 90 100 110 120
tempo (s)
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P2.13

AR !

—)

1/7
z ¢DI z UZO'):Vmax(l_ . )

LTI T T timo)”

Considere um escoamento de ar no interior de um tubo de 20 cm de didmetro, e 2 m de
comprimento, semelhante ao do problema P2.8, mas agora com uma velocidade média de 5
m/s. A entrada o perfil de velocidades ja se encontra desenvolvido, mas é agora turbulento,
podendo usar-se as equacdes indicadas na figura.

A temperatura do ar a entrada é uniforme e igual a 20°C, e o tubo aquece o fluido com um fluxo
constante de 100 W/m?. Calcule o coeficiente de convecgéo interior médio. Tomando o perfil
de velocidades desenvolvido fornecido, avalie a distribuicdo de temperaturas no fluido e o
coeficiente de conveccao se se usar um método numérico semelhante ao de P2.8.

Propriedades a considerar para o ar: p=1,2 kg/m?, c,=1005 J/kgK, k=0,025 W/mK, £=1,8 x10°
%> Ns/m?, Pr=0,710.

Resolucéo e discusséo

Este é um escoamento interno, num tubo de sec¢éo circular, semelhante ao do problema P2.8,
com a diferenca de o regime de escoamento ser turbulento. Vamos calcular o nimero de
Reynolds. Usando a definigao, tem-se:

pvmD _ 1,2X5X0,20

Rep =222 = 2220 = 66667

Este valor comprova que o regime de escoamento é turbulento. O comprimento de entrada da
camada limite térmica, em regime turbulento, é dado pela equacéo (2.19), que se traduz em

(Lent,e/D) ~10 = Ly =10%020=2m

turbul

0 que significa que o comprimento de entrada é exatamente igual ao comprimento de
escoamento, estando todo o tubo em zona de entrada térmica.

O Nu em regime turbulento desenvolvido relaciona-se com o nimero de Reynolds (equacéo de
Dittus-Boelter para fluido aquecido):

Nup geseny = 0,023 Reg'BPTO'4 = 145,0

que conduz ao coeficiente de convecgdo na zona desenvolvida de

_ Nugesenv kK __ 145,0X0,025

R geseny = — o =181 W/m?K

No entanto, contabilizando a zona de entrada (que ¢ todo o comprimento) pela equacao (2.23),
temos:

_r
(L/D)?/3

1

Nup = NuD,desenv (1 + (2/0,20)%/3

) = 145,0 x (1 + ) = 176,2

Entdo o coeficiente de convec¢ao médio sera:

Nup k __ 176,2x0,025
D 0,20

= 22,0 W/m**C
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Aplicou-se em seguida um modelo numeérico idéntico ao do problema P2.8, usando o método
dos volumes finitos, e com uma malha com 41 elementos/nodos segundo o raio (r) e 81
elementos segundo o comprimento (z), perfazendo um total de 3321 temperaturas a calcular.
Note-se que esse modelo despreza a turbuléncia na equagdo da energia (difusibilidade
turbulenta).

A figura seguinte apresenta os resultados obtidos para a distribuicdo de temperaturas, usando
una cor diferente para cada intervalo de 2°C. Como se pode observar, a temperatura em grande
parte da seccdo mantém-se proxima de 20°C até a saida, sendo a zona de gradiente mais
acentuado a que corresponde a sub-camada laminar do escoamento. A temperatura junto a
parede aquecida atinge 41°C a saida.

Raio, r (m) T )
0.1
0,09 40
38
0,08 2
0,07 34
0,06 32
0,05 30
28
0,04 2
0,03 24
0,02 22
0,01 20
0

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1.4 1,6 1,8 2

Comprimento de escoamento, z (m)

A partir dos valores locais do coeficiente de convecgéo, representados na figura seguinte, foi
calculado o valor médio para todo o comprimento de escoamento, obtendo-se um coeficiente
médio de 6,4 W/m?°C, bastante inferior ao calculado com a correlacdio de Dittus-Boelter. A
turbuléncia (e a difusibilidade turbulenta) tém assim um papel importante, o que exige a
aplicacdo de um modelo numérico de turbuléncia.

10,0
hconv E

(WimC) 95,
9,05 q

85
8,0F
75
7.0
65t
6.0F
55E
50¢
45
4,0F

0
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P2.14
Propriedade | Gas quente | Ar frio
p (atm) 4 0,5
p (kg/m®) 2,163 0,582
cp (I'kgK) 1072 1055
k (W/mK) 0,0341 0,0280
u (Pa.s) 2,75x10°% | 2,38x10°

A figura acima representa um permutador de calor de placas alhetadas (alhetas retangulares),
usado no sistema de ar condicionado de um avido. O permutador aquece ar mais frio que entra
a 56°C, com um caudal de 0,54 kg/s, através de uma corrente de gases de combustdo quentes,
que entram a 355°C, com um caudal de 0,57 kg/s.

O permutador é constituido por 20 canais de 152 mm de comprimento para o fluido quente, e
20 canais de 216 mm de comprimento para o fluido frio (a figura representa um total de apenas
6 canais, sendo 3 para cada corrente).

As placas, em aco inox, ttm uma condutibilidade térmica de 15 W/mK, uma espessura de 0,15
mm e estdo espacadas de 6,5 mm. As alhetas, do mesmo material, ttm uma espessura de 0,15
mm e estdo espacadas de 1,6 mm (entre eixos).

Pretende-se calcular o coeficiente global de transferéncia de calor no permutador, entre as duas
correntes.

Resolucéo e discusséo

Este tipo de permutador é composto por varias placas sobrepostas, espacadas de 6,5 mm neste
caso, formando canais onde alternadamente e em dire¢des cruzadas circulam os 2 fluidos. No
interior do espaco entre placas sdo colocadas alhetas retangulares, pela insercdo de chapas
dobradas com seccdo retangular. As figuras seguintes ilustram 2 canais genéricos (1 de fluido
quente e 1 de fluido frio) e o espacgo entre placas, com as respetivas dimensdes.

X 6,5/2mm
0,15 mm

chapa
dobrada

0,15 #?'15 7Y ; : | ]
mm > placa

110



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

Admite-se uma ligacdo (contacto) perfeita entre as por¢@es horizontais da chapa/alhetas e as
placas, passando estas a fazer parte da base da alheta (consideradas a temperatura da placa). As
porcdes verticais sdo as alhetas propriamente ditas, com dimensdes caracteristicas a ver mais a
frente. Supde-se que o calor passa por conducdo na dire¢do vertical, havendo convecgao nos 2
lados da alheta. Considerando uma distribuicao uniforme do caudal por cada um dos 20 canais,
e em toda a sua largura para cada fluido, pode calcular-se 0 Re e 0 Nu. A geometria é a de um
escoamento interno num canal retangular, sendo a velocidade diferente em cada fluido. Para o
fluido quente (gases) temos um comprimento Util de escoamento de 152 mm e uma largura (til
de 216 mm, largura na qual cabem 135 alhetas (espacadas de 1,6 mm). O espaco/sec¢do
disponivel para passagem do fluido obtém-se descontando ao espaco entre placas 0 espaco
ocupado pela chapa/alhetas:

A canai ¢ = 0,0065 x 0,216 — 135 x (0,0016 x 0,00015 + 0,0062 x 0,00015) =
= 0,00124605 m?

A velocidade média de circulacdo num canal de fluido quente pode calcular-se através de

m /n . 0,57/20
— q canaits q — / = 10,57 m/S
PqAscanal q 2,163x0,00124605

VUm,q

O ndmero de Reynolds pode avaliar-se com esta velocidade e o didmetro hidraulico. Este pode
ser calculado para cada espaco entre alhetas (ver figura seguinte).

6,35JJ.§ '&\L ﬁ “:Z’q

0,15

0,15
mm L——)‘ le—>'
1,45mm 1,6 mm

4Asq _ 4x(0,0016—0,00015)%(0,0065—0,00015)
Pq 2x(0,0016—0,00015)+2x%(0,0065—0,00015)

Dpq = =0,00236 m

diametro hidraulico que sera igual para o fluido frio, devido a igual geometria das alhetas.
O numero de Reynolds para o fluido quente sera:

Re. — PavmaPhq _ 2:163x10,57x0,00236

q Hq 2,75%x1075 = 1962

pelo que o escoamento sera feito em regime laminar. Neste regime, com camada limite
dindmica e térmica desenvolvidas, o Nu é constante, e igual a 4,44 (da Tabela 2.3, com a/b~4,
para Tsyp constante). O comprimento de entrada pode estimar-se a partir da equacéo (2.17),
vindo

-5
Lenttq = 0,05 Req PryDy o = 0,05 X 1962 X W x 0,00236 = 0,2001 m

o que significa que, sendo o comprimento 1til de escoamento de 152 mm, o fluido quente nao
chega a atingir a camada limite desenvolvida. Vamos entdo usar uma adaptagdo da equacdo
(2.21) para estimar o valor incrementado do Nu médio (admitindo um incremento idéntico ao
verificado num tubo circular):
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Nu, = 4,44+ 0,0668 Req PrqDpq/L @ =574

1+0,04( Req PryDpq/L q)

a partir do qual se pode calcular o valor médio do coeficiente de convecgao:

_ Nug kq

= 83 W/m’K

=

q Dpgq

Podem fazer-se célculos anadlogos para chegar ao coeficiente de conveccao médio para o fluido
frio (ar), que tem um comprimento de escoamento de 216 mm e uma largura Gtil de 152 mm,
com 95 alhetas de iguais dimens@es e espacamento, obtendo-se ent&o:

Ascanar r = 0,0065 x 0,152 — 95 x (0,0016 x 0,00015 + 0,0062 x 0,00015) =
= 0,00087685 m?

_ Mg/Neqnaisf 0,54/20 =529m/s
"M T pfAscanalf | 0,582X0,00087685 !

Dh,f = Dh,q = 0,00236 m

_ PfVmysDny _ 0,582X52,9x0,00236

ur 2,38x1075 = 3053

Ref

No caso do fluido frio o regime de escoamento € ja de transicdo para o turbulento. N&o sendo
o0 regime nitidamente turbulento, e sendo a equacdo de Dittus-Boelter (2.22) valida apenas para
Rep>10000, vamos considerar como hip6tese conservadora que 0 escoamento é ainda laminar.
Nesse caso:

Nu.des‘f = 4,44

0,0668 Ref P‘l"th‘f/Lf

Nu; = 4,44 + = 5,88

1+0,04( Ref PT'th’f/L f)2/3

Ry =L = 70 WimK
h.f
O coeficiente global de transferéncia de calor tem de considerar as resisténcias de convecgao e
conducéo nas placas, sendo que na convecgao existe uma area de contacto da base das placas
(&rea entre alhetas) e uma &rea de conveccao das alhetas, sujeita ao rendimento destas. Usando
a definicdo vista em 1.1.4 podemos escrever para a resisténcia da transferéncia placas/alhetas —
fluido:

1 1

R = — = —
Su
p Nsup M Atot (MathAaih+Aentre alh) h

sendo o rendimento superficial em cada fluido

NgihA1alh NgihAentre alh

77sup Naln Aror Arot

A resisténcia global, relaciondvel com o coeficiente global (U, ), sera entdo

1 1 €placas 1

R = = = =
global Uref Arer Nsup,qhqAtot,q kplacasAplacas Nsup,fRfAtot,f
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Como o coeficiente global se expressa por unidade de area e as areas variam — existe a area de
conducgdo, igual a da seccao das placas, a area de contacto com o fluido quente e a area de
contacto com o fluido frio — definiu-se uma area de referéncia (A,.r) que se considera igual a
area das placas (seria a area de transferéncia se ndo existissem alhetas). Ficara entdo

1 _ Aplacas €placas Aplacas

Uref 77s1.Lp,qEin:ot,q kplacas Usup,fEfAtot,f

Vamos entdo calcular as areas, os rendimentos, e depois obter o coeficiente global. A area das
placas sera, em cada canal, a area das 2 placas em contacto com o fluido e alhetas (uma acima
e outra abaixo), sendo a total a que corresponde ao nimero de canais para cada fluido (20); no
entanto, uma face de cada uma das placas nos canais extremos ndo transfere calor (nao ha fluido
do outro lado), pelo que devem ser descontadas 2 faces (1 placa). Entao:

Apiacas = A1 praca(2Mcanaisafmi — 1) = 0,216 X 0,152 X (2 X 20 — 1) = 1,280 m?

Quanto as areas de conveccdo teremos em cada canal, para fluido quente ou frio, a area de
conveccao das alhetas e a area da base (entre alhetas), tendo também em conta que nos canais
extremos ndo ha transferéncia de calor. A figura seguinte ilustra as dimensdes a considerar para
cada alheta (iguais nos 2 fluidos). A configuracdo equivale a 2 alhetas, uma ligada a placa de
cima e uma ligada a placa de baixo, sem transferéncia no topo, devido a simetria; para o
comprimento de cada alheta (L,;,) € considerada uma média dos 2 lados, devido a diferenca
provocada pela espessura da chapa.

— ]

I i 1 alheta 1
3,25¢ 7 F T_ alheta 2
mm ‘ I .
— lpuse=1,6-0,15 mm
= L.4=3,25-0,15/2 mm

Entdo, considerando o perimetro de conveccao de cada alheta (igual a 2 vezes o comprimento
de escoamento, por haver conveccao dos 2 lados), tém-se:

Atotqouf = (zncanais,q ouf — 1)(nalh,q ou fA1ain T Nainlentre ath,g ou f)
Arorg = (2%20 —1) x (135 X 2Ly Lggp + 135 X lpgse Lg)
=39 x (135 x 2 x 0,152 x 0,003175 + 135 x 0,00145 x 0,152)
= 6,242 m?
Arory = (2%20 —1) X (95 X 2LsLgp + 95 X Lpgse Ly )
=39 x (95 x 2 x 0,216 x 0,003175 + 95 x 0,00145 X 0,216) =
= 6,242 m’

Para calcular o rendimento das alhetas vamos recorrer a figura anterior, e considerar que a base
da chapa dobrada esta a mesma temperatura da placa (temperatura da base da alheta), usando
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um comprimento médio (média dos 2 lados representada na figura). Os rendimentos, usando a
equacéo (1.35) para uma alheta retangular isolada no topo, seréo

h,P 83x%0,152%2 -
qu\/ 1ot —J =271,6 m?!

KplacasAsialh  \ 15%0,00015%0,152

nalh,q -

tanh(mgLain) _ tanh(271,6x0,003175) — 0809

mgLain 271,6x0,003175 ’

nalh,qualh nalh,quntrealh _ 0 809 39%x135%2x%0,152X0,003175
Atotq Atotq ’ 6,242

Nsup,q = Nalh,q +

39x135x0,00145X0,152
+ = 0,845

6,242

KplacasAsialh  \ 15%0,00015%0,216

mf=\/ h¢Pain _\/ 70%0,216X2 — 249 4 mt

tanh(mysLqip) _ tanh(249,4x0,003175)

= = 0,833

Natn,f MsLain 249,4x0,003175 ’
Ngin,fA1alh | Nalh,fAentrealh 0.833 39X95X2X0,216X0,003175

= d < = +

Nsup,f Nain,f Atotq Atot,f ’ 6,242
39x95%0,00145%0,216
+ = (0,864
6,242

O rendimento das superficies, apesar de superior ao das alhetas, poderia ser aumentado usando
um material com maior condutibilidade, como o aluminio. Com uma condutibilidade das
alhetas igual a 180 W/mK conseguir-se-iam 14, 4 = 0,980 € 1y f = 0,983, e ainda 0y 4 =
0,984 € 15y, r = 0,986, valores ja bastante proximos de 1.

Podemos finalmente calcular o coeficiente global de transferéncia:

1 _ Aplacas €placas Aplacas

Uref Tlsup,q’_lthot,q kplacas nsup,f’_lfAtot,f

_ 1,280 0,00015 1,280
- 0,845%x83%6,242 15 0,864X70Xx6,242

= 0,00632

Upes = 158 W/m’K

O valor deste coeficiente, a par da area global de transferéncia, permitird calcular as
temperaturas de saida das 2 correntes, e a poténcia calorifica transferida no permutador, através
do calculo da eficiéncia do permutador. O produto UA é o parametro mais relevante para a
avaliacdo da eficiéncia. Neste caso tem-se UA = UporAyer = 202 W/K, 0 que, através de
calculos aqui ndo tratados, conduzird a uma eficiéncia do permutador de 25% e a uma poténcia
transferida de 43,3 kW.

Esta eficiéncia, bem como a poténcia, poderdo ser aumentadas com um aumento do numero de
placas, mesmo sem aumentar os caudais. Admitindo que se duplica o nimero de canais para 40
em cada fluido (81 placas, com 2 extremas, ou seja 79 que transferem calor), as areas de
transferéncia de calor praticamente duplicardo (aumentam 79/39 vezes). Mantendo os caudais,
as velocidades médias dos fluidos reduzir-se-ao para metade (pois os caudais dividem-se pelo
dobro dos canais). No entanto, como os escoamentos se ddo em regime laminar, os coeficientes
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de conveccdo na zona desenvolvida ndo sdao afetados pela reducdao da velocidade (sdo
constantes). H4 uma pequena variagdo devida ao peso da zona de entrada; por exemplo, para o
fluido frio o coeficiente de convecgdio passa de 70 para 62 W/m?K. Assim, o aumento da
poténcia serd bastante significativo, e pode mesmo duplicar com um pequeno aumento dos
caudais.
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P2.15

Uma placa quadrada, com 1 m x 1 m, pode ser
mantida a uma temperatura constante gragas a um
sistema de aquecimento de poténcia variavel. A placa
estd rodeada de ar calmo, a temperatura de 20°C.

Para temperaturas da placa entre 21°C e 40°C calcule o coeficiente de conveccgéo entre a placa
e 0 ar para duas posicOes da placa: vertical ou horizontal. Calcule também o fluxo de calor. A
placa s transfere calor por uma das faces (superior no caso horizontal).

Resolucéo e discusséo

Vamos comparar os coeficientes de convec¢do natural e fluxos de calor numa placa vertical e
numa placa horizontal (médios), para varias diferencas de temperatura entre a placa e o fluido
(ar). Para tal, vamos aplicar as correlacdes da Tabela 2.4. Para efetuar os calculos foi criado um
pequeno programa de computador que ajusta (faz variar) as propriedades fisicas do ar,
considerando sempre a temperatura média entre a temperatura da superficie da placa e a do ar.

Para a placa vertical foi considerada a correlagédo mais geral:

2
0,387 (Gr.pr)1/6

Nu = 0,825 + i 0aoa e valida para 10* < Gr.Pr < 1013
1+(0,492/Pr

sendo o Gr calculado com a dimens&o caracteristica igual a altura da placa (L), neste caso igual
alm.

Quanto a placa horizontal, considerando transferéncia de calor na face superior mais quente,
foram usadas as 2 correlacdes da Tabela 2.4:

Nu = 0,54 (Gr. Pr)'/*, para 10* < Gr.Pr < 107
Nu = 0,15 (Gr.Pr)'/3, para 107 < Gr.Pr < 10!

Na placa horizontal a dimensdo caracteristica é igual a area da placa dividida pelo seu perimetro,
0 que neste caso equivale a 1/4 = 0,25 m.

Para as propriedades do ar e as temperaturas da superficie consideradas — de 21 a 40°C —
verificam-se sempre os limites de validade das correla¢6es acima indicados.

Os coeficientes de conveccdo médios sdo calculados a partir das correlagdes acima (em funcéo
da diferenca de temperaturas), e os fluxos pela multiplicacdo do coeficiente por AT.

Os gréficos seguintes representam os resultados obtidos, comparando as 2 posi¢Ges das placas.
Verifica-se que na face superior da placa horizontal o coeficiente de convecgédo é superior ao
da placa vertical, para as mesmas temperaturas. Na placa vertical forma-se uma camada limite
junto a superficie, que vai aumentando no sentido do escoamento (de baixo para cima),
prejudicando a transferéncia de calor.
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O coeficiente de convecgdo médio varia até 3,8 W/m?K para um AT de 20°C na placa vertical,
e até 4,7 W/m?K para um AT de 20°C na placa horizontal. O aumento de h com AT n3o é
proporcional, variando com AT elevado a um expoente menor que 1 (cerca de 0,3). Note-se que
a descontinuidade na curva da placa horizontal é devida a utilizacdo de 2 correlaces para
intervalos diferentes de Gr. Pr.

Ja o fluxo de calor (e a poténcia) aumenta mais que proporcionalmente a AT, pois resulta da
multiplicacdo de h por AT, sendo o0 expoente superior a 1.

Assim, para uma placa arrefecer mais rapidamente quando em contacto com um fluido mais
frio (a partir de uma dada temperatura inicial) ela deve ser colocada na horizontal. No entanto,
se a transferéncia de calor se der pelas 2 faces a conclusdo sera diferente: numa placa vertical
o coeficiente € igual nas 2 faces, enquanto numa placa horizontal o coeficiente na face inferior
é cerca de metade do da face superior (pela maior dificuldade de movimentacdo do ar).

Para avaliar melhor essa situacéo, considere-se a correlagdo da Tabela 2.4 para a face inferior
da placa horizontal:

Nu = 0,27 (Gr.Pr)'/* , para 10° < Gr.Pr < 1011
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O gréfico seguinte mostra os coeficientes para as 2 faces e o valor médio para as 2 posi¢oes,
concluindo-se que, com transferéncia nas 2 faces, é melhor a placa vertical.
5 - - - :

(WimZcC) vertical 2 faces
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P2.16

Um cilindro, com 10 cm de didmetro e 1 m de altura,
pode ser mantida a uma temperatura constante gracas
a um sistema de aquecimento de poténcia variavel.
Esta rodeado de ar calmo, a temperatura de 20°C.

Para temperaturas da superficie do cilindro entre 1°C e 40°C calcule o coeficiente de convecgéo
para duas posicdes do cilindro: vertical ou horizontal. Calcule também o fluxo de calor.

Resolucéo e discusséo

Considere-se entdo um cilindro vertical e horizontal, aplicando as correlaces da Tabela 2.4.
Para efetuar os célculos foi também criado um pequeno programa de computador que ajusta
(faz variar) as propriedades fisicas do ar, considerando sempre a temperatura média entre a
temperatura da superficie do cilindro e a do ar.

Para o cilindro vertical foi considerada a correlacdo mais geral da placa vertical:

2

1/6
0,387 (Gr.PT) , valida para 10* < Gr.Pr < 10*3

]8/27

Nu = {0,825 +
[1+(0,492/Pr)9/16
sendo o Gr calculado com a dimens&o caracteristica igual a altura (L), neste caso igual a 1 m.
Para esta correlacdo ser aplicavel, a razdo entre o didmetro e a altura do cilindro deve satisfazer
a relacao
35L

D>=r
Grz/4

que iremos avaliar depois de calculado o nimero de Grashoff para as varias AT.

Quanto ao cilindro horizontal, a correlacdo da Tabela 2.4 é:

2
0,387 (Gr.pr)1/® .
e 559(/Pr)9/)15]8/27 , valida para Gr.Pr < 102

Nu = 0,6 +

No cilindro horizontal a dimensao caracteristica € igual ao diametro, D = 0,10 m.

Para as propriedades do ar e as temperaturas da superficie consideradas — de 21 a 40°C —
verificam-se sempre os limites de validade de Gr.Pr das 2 correlagdes acima indicados. No
entanto, a relacdo para D/L que valida a utilizagdo da correlagdo para a placa vertical ndo se
verifica, devendo o minimo D estar entre 0,32 m e 0,15 m quando AT varia entre as temperaturas
consideradas. No entanto, ndo sendo a diferenca para 0,1 m muito grande, e na auséncia de
outra correlagdo, foi utilizada a da placa vertical, desprezando-se o efeito da curvatura da
superficie.

Os coeficientes de conveccdo médios séo calculados a partir das correlagdes acima (em funcéo
da diferenca de temperaturas), e os fluxos pela multiplicacdo do coeficiente por AT.

Os graficos seguintes representam 0s resultados obtidos, comparando as 2 posicdes dos
cilindros. Verifica-se que no cilindro horizontal o coeficiente de convecgdo médio é superior
ao do vertical, para as mesmas temperaturas.
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No cilindro vertical a camada limite junto a superficie cresce ao longo de um comprimento
maior (L), o que faz reduzir o coeficiente de conveccédo local de baixo para cima, e também
reduzir o coeficiente médio para toda a superficie. As figuras seguintes ilustram a evolugédo da

camada limite nos 2 casos.

AA

O coeficiente de convecgdo médio varia até 3,8 W/m?K para um AT de 20°C no cilindro vertical,
e até 4,4 W/m?K para um AT de 20°C no cilindro horizontal. Tal como no caso das placas
vertical e horizontal, o aumento de h com AT ndo é proporcional, variando com AT elevado a
um expoente menor que 1, enquanto o fluxo de calor (e a poténcia) aumenta mais que

proporcionalmente a AT.
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Assim, para um cilindro arrefecer mais rapidamente quando em contacto com um fluido mais
frio (a partir de uma dada temperatura inicial), deve ser colocado na horizontal, aumentando a
transferéncia de calor.
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P2.17
D;=50 mm — T,..=20°C

espessura= 2 Mm

i
. 1y ’_\‘I T i
~ dgua B A0 .
M=0,03 kg/s W)

\

- N ’/

Top=180°C - |‘ - L=5m >

Numa instalacdo de agua quente, esta sai de um coletor solar e entra no tubo da figura a 80°C,
O tubo, com as dimensdes da figura, tem k = 13,4 W/mK. No exterior do tubo (ar a 20°C) existe
apenas conveccdo natural, e o tubo esta colocado horizontalmente.

Determine o coeficiente médio de conveccéo no interior do tubo, sabendo que a entrada o perfil
de velocidades se encontra desenvolvido. Calcule a temperatura de saida da agua e a
temperatura média da superficie interior do tubo.

Propriedades a considerar para a agua: psg=974 kg/m?, cpsg=4195 J/kgK, kag=0,668 W/mK,
113g=365 x10° Ns/m?, Prsg=2,29.

Propriedades a considerar para o ar: par=1,204 kg/m?, ¢par=1007 J/kgK, kar=0,0251 W/mK, var
=1,516 x10° m?/s, Prar= 0,731, far = 0,0034 K2,

Resolucéo e discusséo

Trata-se do problema P2.11, com a diferenca de o coeficiente de convecgao exterior ao tubo ser
agora devido a conveccgao natural. Assim sendo, ele depende da diferenca de temperatura entre
a superficie exterior do tubo e o ar exterior, diferenca que ndo é conhecida por ndo se conhecer
a temperatura do tubo.

VVamos recorrer a informac&o ja calculada em P2.11, nomeadamente o coeficiente de convecgdo
médio no interior do tubo:

7 _ Nupintksg _ 5,74%0,668

- 2
hine = —)— Toso = 76,7 W/m’K

Como visto em P2.11, a temperatura (média) de saida da 4dgua pode relacionar-se com a
temperatura de entrada e a temperatura média da superficie interior do tubo — equagao (2.26):

Tsai—Tsup,int ’_lint”DintL)

Tont—Tsup i =exp(— Mc
ent Sup,lnt p

e a temperatura média da superficie interior do tubo pode relacionar-se com a transferéncia de
calor para o exterior e a variagdo de temperatura da agua:

Tsup int—Text y
n(Dext/Dint) , 1 = Mcp(Tene = Tsai)
2wk ! hextmDextL

Agora, sendo h,,; funcdo da temperatura da superficie exterior do tubo, Tsup'ext, intervém uma
incognita adicional. Atendendo a reduzida espessura e a pequena resisténcia de conducao do
tubo, poderiamos desprezar a diferenga de temperatura entre a superficie interior e exterior do
tubo. No entanto vamos considera-la, para um tratamento mais geral do problema.
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Dessa forma, temos de relacionar ey com (Tsyp ext—Text), © utilizar uma equagio adicional
para calculo de Tsyp ext, que pode ser a igualdade entre a poténcia que atravessa o tubo por
conducao e a poténcia de convecgao exterior:

2mkeL = = —
——— (Toupint — T = Nyt TTD ot L(T —T
1n(Doxt/Dint) ( sup,int sup,ext) ext!tYext ( sup,ext ext)

Para relacionar hey com (T sy ext —Text) vamos usar a correlagdo da Tabela 2.4 para cilindros
horizontais:

0,387 (Grp.Pr)1/6

2
ali 12
[1+(0,559/Pr) /6] 777 , valida para Grp.Pr < 10

Nitgye = [0,6 +

com

Bar (Tsup,ext _Too)Dgxt
(Var)z

Gry.Pr =2 Pr = 16688 X (Tsyp,ext — 20)

sendo Gry. Pr sempre inferior a 1012 (mesmo que Tsup,ext fosse igual a 80°C).

Entéo o coeficiente de convecgdo exterior pode relacionar-se com (T syp ext —Tex) através de:

_ 1/672
0.6 + 0,387x (16688X(Tsyp,ext—20) ) l _

[1+(0,559/0,731)9/16]8/27

2
= 0,465 x [0,6 + 1,628 X (Tsupext — 20)" ’]

Temos assim um sistema de 3 equagdes que permite calcular Tsqi, Tsyp ine € Tsup,ext:

Tsai—Tsup,int 76,7><n><o,05><5)

— e (-
P 0,03x4195

80_?sup,int

2mX13,4X5 = —
l:(54/50) (Tsup,int - Tsup,ext) = 0,03 x 4195 X(80 - Tsai)

21mX13,4X5

_ — _ 1/672 —
e (Toupint = Toup.ext) = 0,465 0.6+ 1,628 X (Toupexe = 20) | X 7 % 0,054 X 5x (Tsuppexe — 20)

onde se substituiu a 2* equacao pela igualdade entre a poténcia de conducao no tubo e a poténcia
perdida pela dgua, e que equivale a

Tsai — Tsup,int = (80 - Tsup,int) % 0,6196

5470 X (Tsup,int — Tsupext) = 125,85 X (80 — Tsq;)

_ — _ 1/612  —

5470 X (Tupint — Tsupext) = 0,3944 X [0,6 + 1,628 X (Tsup,exe — 20) ] X (Tsupext — 20)
Note-se a ndo linearidade do sistema, introduzida pela dependéncia nao linear do coeficiente de
conveccao natural em AT. O sistema resulta em:

Tsqi = 77,6°C

Tsupint = 73,74°C

Tsupext = 73,69°C

O coeficiente de conveccdo natural (exterior) é entdo igual a 6,6 W/m>°C.

Este menor coeficiente de conveccio (o anterior era de 20 W/m?°C) faz com que o tubo perca
menos calor, sendo a sua temperatura mais alta — a superficie interior esta a 73,74°C, quando
antes estava a 64,3°C. A agua arrefece agora apenas 2,4°C (em vez de 6°C) entre a entrada e a
saida, o que corresponde a uma poténcia perdida de 302 W.
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P2.18
T,,=20°C Durante o tratamento térmico da peca da figura esta
° ¢ aquecida até uma temperatura de 100°C
ar calmo . . .
‘ (uniforme). ApoOs certo tempo, desliga-se o
X : peca aquecedor e a peca € arrefecida, trocando apenas
mm ~ -
. | calor por convecgdo com o ar na face superior.

9.9:9°902,9.0.2,0.010 ©:970 0:97019:8 0+—— aquecedor

A peca, com 20 cm de didmetro, tem p=2770 kg/m?,
cp=880 J/kgK e k=179 W/mK.

Escreva o coeficiente de conveccdo em fungdo da temperatura da superficie da peca, admitindo
propriedades do ar constantes, e calcule o tempo necessario a que a face inferior da peca atinja
30°C.

isolamento

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema instacionario, uma vez que a temperatura da peca varia ao longo do
tempo. A peca esta sujeita a arrefecimento por conveccéo na face superior. No entanto, havendo
conveccao natural, o coeficiente de conveccao varia ao longo do tempo, por variar a temperatura
superficial.

Assim, no caso de se considerar a variacao da temperatura da peca com a espessura (25 mm), a
solucdo analitica vista em 1.2.2 ndo é aplicavel, pois pressupde um coeficiente constante ao
longo do tempo. A solucdo de considerar a peca como um sistema global, vista em 1.2.1 —
equacdo (1.42) —também ndo é aplicavel, pelas mesmas raz8es. No entanto, no caso do sistema
global (condicdo a verificar) poder-se-a encontrar uma solu¢édo analitica, recorrendo ao balanco
fundamental

dr
pVc, i hA ony(Too — T)

Escrevendo o coeficiente h em funcdo de AT é possivel resolver esta equacdo. Entdo
consideremos a correlacdo da Tabela 2.4 para uma placa (superficie) horizontal e propriedades
do ar a uma temperatura média — média entre a superficie e o ar exterior, tomando-se para a
superficie a média entre a temperatura inicial e final, ou seja, 130/2=65°C. Assim, a temperatura
média para avaliacdo das propriedades sera (65+20)/2=42,5°C.

As propriedades do ar a essa temperatura (e a pressdo atmosférica) sdo: par=1,104 kg/md,
Cp,ar=1007 J/kgK, kar=0,0268 W/mK, zzar =1,93 x10° Ns/m?, Prar= 0,724, Sar = 0,00317 KL,

Entdo temos:

— 3\ 1/4
_ Nukar _ 00268 X 0,54 (G- Pr)1/4 _ 0,0268x0,54 % 0’7241/4 % (9.8><0,0031_7><(0,20/4) ) « ATV4 =
Ag/P D/4 0,20/4 (1,93%x1075/1,104)2

= 2,835 x ATY/*

admitindo (a verificar) que 10* < Gr.Pr < 107. No instante inicial AT = 100 — 20 = 80°C,
vindo Gr.Pr = 7,36 X 10° (que verifica a condicdo de validade da correlagio) e h = 8,5
W/m?K. No instante final AT = 30 — 20 = 10°C, vindo Gr.Pr = 9,20 X 10* (que também
verifica a condicdo de validade da correlagdo) e h = 5,0 W/m?K.

Quanto a consideracao da peca como um sistema global, ha que verificar se o nimero de Biot
permite essa suposi¢do. O caso mais desfavoravel (maior Bi) corresponde ao instante inicial,
quando

. h(V/A ) 8,5% 0,025
Bigeo = convpesd — =0,0012
¢ Kpeca 179
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muito menor que 0,1, validando a hipotese de sistema global.

Podemos entdo usar a relagao entre h e AT na equacao diferencial anterior, com o pressuposto
de que em cada instante temos convecgdo em regime permanente, vindo

ar
(pvcp)pegaE = —2,835 X Acony (T — 20)5/4
que resulta em

Ao 285 (7 _20)5/4 = —4,652 x 1075(T — 20)5/*
dt 2770%x880x%0,025

que integrada, sujeita a condicéo T|,—, = 100°C, resulta em
(T —20)"Y* = (100 — 20)"Y/* + 1,163 x 1075 ¢
Para se ter T = 30°C serdo entdo necessarios t = 19602 segundos, ou 5,4 horas.

Pode analisar-se o resultado da utilizacao da equacédo (1.42), com um coeficiente de convec¢édo
médio, igual a média aritmética do coeficiente inicial e final. Sendo estes iguais a 8,5 ¢ 5,0
W/m?K, a média aritmética é de 6,75 W/m?K, que utilizada na equagdo (1.42) conduz a

30-20 6,75
=expl—m—/——
100-20 2770x880%0,025

resultando em t = 18774 segundos, ou 5,2 horas.

Em alternativa, também se poderia utilizar um coeficiente médio (constante) igual ao
coeficiente para a temperatura média aritmética entre a inicial e a final. Sendo essa temperatura
média igual a (100+30)/2=65°C, viria

h(T) = 2,835 x (65 — 20)/* = 7,3 W/m?K
gue sendo substituido na equacao anterior conduz a t = 17359 segundos, ou 4,8 horas.

Qualquer destes célculos aproximados introduz um erro no resultado — 4% no 1° caso e 11% no
2° caso — ambos subestimando o tempo de arrefecimento.
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P2.19

L Um coletor solar plano tem uma cobertura de vidro e
uma placa absorvente (da radiacdo solar) espacadas
entre si, contendo ar entre ambas (a pressdo
atmosfeérica). Os topos sdo selados a toda a volta.

Para um dado valor de radiagéo solar, o coletor atinge
o0 equilibrio térmico, sendo a temperatura da placa de
60°C e a temperatura do vidro de 30°C.

Nessas condicOes, e sabendo que a distancia entre a placa e o vidro é de 15 mm, calcule o
coeficiente de convecgéo entre a placa e o vidro, bem como a poténcia perdida por convecgéo.

Analise se a distancia entre a placa e o vidro serd a mais adequada, nas condi¢oes de temperatura
existentes. Discuta também o que se passara para temperaturas diferentes.

Resolucéo e discusséo

Temos aqui um caso de convecgdo natural numa cavidade retangular, formada no espacgo entre
a placa e a cobertura de vidro. O coeficiente de conveccdo pode ser obtido com auxilio da
correlacdo (2.30), em que a dimensao caracteristica é a distancia entre a placa e o vidro (L):

+

+ 1,6 1/3
1708 ] (1 __ 1708 (sen1,80) )+ [(RaLcos 0) _ 1]

Nu, = 1+1,44[1—
18

Raj cos O Raj cos @

sendo 6 o angulo em relacédo a horizontal (neste caso 50°) e denotando o sinal + que se o valor
calculado for negativo deve ser tomado como zero; a correlagdo é valida para Ra; < 10°,
H/L>12¢0 < 6 < 70° O coeficiente de conveccdo pode depois ser calculado por

Nuy kqr
L

h =

Vamos entdo comecar por considerar propriedades do ar a temperatura média aritmética entre
60 e 30°C, ou seja a 45°C (e a pressdo atmosférica): p=1,095 kg/m?, k=0,0270 W/mK, 1=1,94
x10° Ns/m?, Pr= 0,723, #= 0,00314 K1 Entdo temos:

_ 9.8x0,00314%(60—30)x0,0153

Ray = Gry. Pr = = e e X 0,723 = 6549

vindo, da correlacdo acima:

1708 ]+( 1708 (sen90°)1'6) [(6549cos 500)1/3 1]+ _

6549 cos 50° 6549 cos 50° 18

Nu, = 1+1,44[1—
= 1,51

valor que significa que a transferéncia de calor é 1,5 vezes maior do que se verificaria se
houvesse condugdo na camada de ar de 15 mm de espessura; o coeficiente de conveccéo é entéo

_1,51x0,0270

h = = 2,7 W/m?°C
0,015

Note-se que sdo satisfeitos os limites de aplicacdo da correlagdo do Nu,: 8 = 50°, Ra;, < 10°
eH/L=2/0,015=133 > 12.

A poténcia trocada por conveccao é:
Q = RA(Tpiaca — Toiaro) = 2,7 X 2 x 1 x (60 — 30) = 162 W
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Vamos agora analisar como varia o coeficiente de convec¢do com a espessura da cavidade, de
modo a avaliar se é ou ndo adequada a minimizar as perdas de calor para a cobertura. Num
coletor solar deste tipo, quanto menores forem essas perdas, mais calor esta disponivel para
transferir da placa para um fluido circulando na sua face posterior.

Variando a distancia placa-vidro, obtiveram-se os resultados do grafico seguinte, admitindo que
as temperaturas da placa e do vidro se mantém.

6
h

(Wim>C)
5

2
0006 0008 001 0012 0014 0016 0018 002
L (m)

Para todos os valores de L (entre 6 e 20 mm) se verifica a condi¢do Ra; < 10°. Para distancias
mais pequenas verifica-se que Nu=1, havendo condu¢do na camada de ar: ao aumentar a
espessura diminui a transferéncia de calor. A partir de uma dada distancia o ar ja se movimenta,
dando origem a convecg¢ao natural, vindo Nu>1, e aumentando o coeficiente de convecgdo com
o aumento de L. A partir de certo ponto hd uma tendéncia para o coeficiente estabilizar. Isto
significa que existe uma distancia 6tima, a qual corresponde o minimo coeficiente (¢ a minima
poténcia trocada). O valor 6timo de L estd muito préximo do que torna Ra; cos 8 = 1708 na
correlagdo do Nu (anulando a 2% e 3" parcelas da correlagdo), ou seja:

9.8x0,00314x(60—30)xL3
(1,94%1075/1,095)2

Ra; cos 0 = X 0,723 X cos50° =1708 = L=0,011m

Assim, a distancia de 15 mm ndo é a ideal para minimizar as perdas de calor do coletor, para as
temperaturas em causa.

Mas durante o funcionamento do coletor essas temperaturas variam (ao variar a radiagéo solar
recebida pelo coletor). Ao variarem as temperaturas, e em especial AT, o ponto 6timo ira
deslocar-se. Admitindo que as propriedades se mantém, podemos relacionar a distancia 6tima
com AT, impondo a condi¢ao Ra; cos 8 = 1708.

Desse modo, vem

L., = 00335

étimo AT1/3

Assim, ao aumentar AT, o que acontece quando aumenta a radia¢do solar recebida, diminui a
distancia 6tima. O grafico seguinte ilustra a variagdo, que se deve a uma maior facilidade de
movimentagdo do ar ao aumentar AT: com maior AT a convecg¢ao inicia-se para L mais baixo.
A gama de valores de L entre 10 e 12 mm (em torno de 11 mm) ¢ adequada a maior parte das
condig¢des operativas num coletor deste tipo.
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P2.20
Um coletor solar € constituido por véarios tubos de vidro
(com 100 mm de diametro), no interior dos quais existe um
outro tubo em aluminio (com 50 mm de didmetro) que
\ absorve a radiacdo solar incidente. O espaco entre 0s tubos
e /' contém ar a pressdo atmosférica. Os tubos tém um
\ comprimento de 2 m e sdo selados nas extremidades,
50 \ > ) estando colocados na horizontal.

& /”b° dealuminic Num dia de céu limpo, com radiacdo elevada, a temperatura
agua atingida pelo tubo de aluminio é de 45°C, e a do tubo de
vidro de 23°C.

Nessas condigdes, calcule o coeficiente de conveccado entre os dois tubos, bem como a poténcia
perdida por conveccédo. Avalie o efeito da variacdo do didametro do tubo de vidro no coeficiente
de conveccéo.

tubo de vidro

20°C

Resolucéo e discusséo

Num coletor solar de tubos é frequentemente evacuado o espaco dentro do tubo de vidro,
suprimindo a convecc¢do, de modo a reduzir ao maximo as perdas de calor — sdo os chamados
coletores de tubos de vacuo. No entanto, também existem coletores ndo evacuados, como neste
caso. Aqui trata-se de avaliar o efeito da conveccdo na cavidade de ar entre tubos.

O coeficiente de convecgdo pode ser obtido com auxilio da correlagdo (2.36):

k 1/4 1/4
Nu,, = %f = 0,386 (0,8:1r+Pr) (RaLf)

vélida para 0,7 < Pr < 6000 e¢ 10 < Ra,_ < 107, e sendo a dimens&o caracteristica (L)
dada pela equacéo (2.37):

_ 2 [ln(rext/rint)]4/3
- _ _ 5/3
(r 3/, 3/5)

c
int ext

Note-se que se Ra;_ < 100 ha condugdo (k. = k). A poténcia transferida obtém-se a partir de
key:
Q' — 2nL ke (Tint—Text)
In(Text/Tint)

Vamos utilizar propriedades do ar a temperatura média (aritmética) dos 2 tubos (34°C):
p=1,134 kg/m?, k=0,0262 W/mK, 1=1,89 x10° Ns/m?, Pr = 0,726, #= 0,00326 K. Ento,
com os restantes dados do problema:

2 [In(rexe/Tin)1*? 2% [In(50/25)]4/3

(ri:ft/s re‘xst/s)S/z - (0,02573/540,050=3/5)

L = = =0,0132m

/
Lot = 0,386 (o )1 " (Ray,)"* =

k 0,861+Pr
0,726 1/4 9.8%0,00326X(45-23)x0,01323x0,726Y 2/ *
= 0,386 x (—2225 23)x0,013 =
0,861+0,726 (1,89x1075/1,134)

= 0,317 x 42254 =26
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Assim, passa 2,6 vezes mais calor do que se houvesse condugdo noar, e ks = 0,0681 W/m°C.
A poténcia calorifica vem igual a:

0= 2L ke (Tint=Text) _ 2Mx2X0,0681X(45-23) _ ooy s
In(Text/Tine) In(50/25)

Se quisermos indicar um coeficiente de convecg¢ao, usando como referéncia a area do tubo
interior, ele sera igual a 3,9 W/m?x°C.

Vamos agora analisar como varia o coeficiente de conveccdo com o espaco entre tubos.
Repetindo os célculos anteriores para varios diametros do tubo de vidro obteve-se o gréafico
seguinte, admitindo que as temperaturas da placa e do vidro se mantém.

[e2]
T

-

o~
T

0,025 0,05 0,075 0.1 0,125 0,15
Fext (m)

Para todos os valores de 7, (entre 27 e 150 mm) se verifica a condi¢do Ra; < 10°. Tal como
no problema P2.19, para raios/didmetros mais pequenos verifica-se que Nu=1 (k¢r = k),
havendo conduc¢do na camada de ar. Isso verifica-se até¢ que Ra;. = 100, o que ocorre para um
raio de 34 mm. A partir dai ocorre movimento do ar e o coeficiente aumenta. O valor 6timo de
Text (€Spaco entre tubos) pode entdo obter-se igualando Ra; . a 100. No entanto, em comparagao
com o problema P2.19, a convec¢ao ocorre com espessuras da camada de ar menores, pelo que
uma pequena variagdo do raio (para valores inferiores ao 6timo) se pode traduzir num aumento
significativo do calor perdido.

Durante o funcionamento do coletor com diferentes temperaturas, o ponto 6timo ira deslocar-
se. Admitindo que as propriedades se mantém, podemos relacionar a distdncia 6tima com AT,
impondo a condi¢do Ra;, = 100. Obter-se-4:

_0,01062
Cétimo ~  AT1/3

O grafico seguinte ilustra a variacdo do raio exterior (do tubo de vidro) 6timo em funcao de AT.
Ao aumentar AT ha uma maior facilidade de movimentagao do ar, pelo que o 6timo corresponde
a um menor espaco entre tubos. Raios entre 33 e 36 mm — ou espagos entre tubos entre 8 e 11
mm — correspondem ao 6timo para diferengas de temperatura entre 35 e 10°C. No entanto, como
dito anteriormente, o modo mais eficaz de reduzir as perdas convectivas deste coletor ¢ a
utilizagdo do vacuo entre os 2 tubos.
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3 Condensacéo em filme

A condensacéo, tal como a conveccéo, ocorre num fluido em movimento. O que a distingue da
conveccao é a ocorréncia de mudanca de fase: um vapor a temperatura igual ou superior a de
saturacdo (a pressao a que se encontra) passa, total ou parcialmente ao estado liquido. Para que
tal aconteca, o fluido entra em contacto com uma superficie a temperatura inferior a de
saturacdo, formando-se uma zona de liquido junto a superficie fria. Veremos como quantificar
o coeficiente de transferéncia de calor quando toda a superficie fria é coberta por uma pelicula
de liquido — condensacdo em filme — que € a situagdo mais corrente na pratica. As geometrias
a considerar para a superficie sdo: placa plana, cilindro e feixes de tubos, e esferas.

3.1 Condensacao em filme e em gotas

Na maior parte das superficies, a pelicula de liquido que se forma junto a elas estende-se a toda
a sua area. O liquido escorre na vertical, de cima para baixo, por acdo da gravidade, uma vez
que € mais pesado que o vapor que o rodeia. Nas superficies com muito pequena rugosidade,
como vidros, espelhos ou metais muito polidos, formam-se gotas de liquido junto a superficie
fria, que escorrem nesta (também de cima para baixo), ndo se formando uma pelicula continua
liquida. Neste caso, as gotas cobrem a maior parte da area da superficie fria. A Figura 3.1 ilustra
as duas situacoes.

vapor Tsu%)< Tsat ; vapor Tsup< Tsa/
Tyup< Tsat ;I
gota
filme /
& gotas
- “filme liquido
a b

Figura 3.1 — Tipos de condensacdo: (a) em filme; (b) em gotas.

Ao condensar, o fluido liberta o seu calor latente de vaporizacao (diferenga entre a entalpia do
vapor saturado e a do liquido saturado), o que, devido ao seu elevado valor, gera taxas de
transferéncia de calor elevadas. Esse calor transfere-se da temperatura mais alta (Tsar) para a
mais baixa (Tsup), mas para atingir a superficie tem de atravessar o liquido, que oferece uma
resisténcia (térmica) a essa transferéncia. Assim, quanto maior a quantidade de liquido presente,
menor serd o coeficiente de transferéncia. Por esse motivo, na condensacdo por gotas
conseguem-se coeficientes (bastante) mais elevados. No entanto, para além de superficies
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especiais, a condensacéo por gotas é dificil de controlar, motivos pelos quais na maior parte das
aplicacdes préaticas (condensadores de vapor) se usa a condensacao em filme.

3.2 Modelo simplificado de Nusselt

Existe um modelo tedrico simplificado para a condensacdo em filme junto a uma placa vertical
— 0 modelo de Nusselt. Este modelo assenta em varias hipoteses simplificativas, que sdo: (i) o
escoamento do liquido da-se em regime laminar e com propriedades constantes; (ii) a fase
gasosa é constituida por vapor puro a Tsat; (iii) 0 atrito na interface liquido-vapor é desprezavel,
sendo a velocidade do liquido maxima na extremidade da pelicula () e a velocidade do vapor
nula; (iv) o transporte convectivo de quantidade de movimento e energia no filme € desprezavel,
devido a baixa velocidade. A Figura 3.2 ilustra os perfis simplificados de velocidade e
temperatura no filme liquido.

—>y
\
X
\
\\ Vapor, v
perfil de L S() _.‘
temperatura M
Tsup Tsat
\
A
' 1
perfil de % 0
velocidade | dy y=6
Liquido, /

Figura 3.2 — Perfis de velocidade e temperatura simplificados no modelo de Nusselt de condensacdo em filme.

Recorrendo entdo ao balanco da quantidade de movimento e energia para um elemento de
volume do filme liquido de comprimento dx, é possivel chegar a uma relacdo entre a espessura
do filme liquido (&) e o comprimento/altura de escoamento (X), e que é:

4

IRV
6(3{) — [4#lkl(Tsat Tsup) (3.1)

9p1(p1—py)Ahyy,
denotando o indice | as propriedades do liquido, v as do vapor saturado, e sendo Ah;, o calor
latente de vaporizagdo/condensacdo. Atente-se que o aumento da diferenca de temperatura
provoca um aumento da espessura do filme liquido (mais vapor condensa).

O coeficiente de transferéncia de calor, na hipdtese de transporte convectivo desprezavel,
corresponde ao coeficiente de condugdo através da espessura de filme, ou seja
1/4

k —pp)k3An
h, =% - [gm(m pv)kiAhyy (3.2)

5 4ﬂl(Tsat_Tsup)x

Calculando a média para o comprimento/altura L, vem:

, 11/4
T (p1—py)kiAh
h, = 0,943 [g"l L “’] 33

L ﬂl(Tsat_Tsup) L ( )

Nesta equacao as propriedades do liquido devem ser avaliadas a temperatura média (aritmética)
entre a de saturacdo e a da superficie, enquanto p,, e Ah;,, devem ser avaliadas a temperatura de
saturacao.
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Ao comparar os resultados deste modelo simplificado e da equacdo (3.3) com resultados
experimentais, concluiu-se que o modelo subestima a transferéncia de calor, por ndo considerar
o perfil ndo linear de temperatura no filme, a conveccdo, e o subarrefecimento do liquido; assim
introduziu-se uma correcdo no calor latente ja incluida na equacéo (3.3):

Ahy, = Ahy, + 0,68 cpy(Tsar — Tsup) (3.4)
O caudal condensado pode calcular-se a partir de

_ Q _ ELA(Tsat_Tsup)
- r [
Ahp, Ahy,

M, (3.5)
A equacdo (3.3), com a correcdo expressa por (3.4), é portanto valida para regime de
escoamento a baixa velocidade — laminar — do filme de liquido. Este regime verifica-se até um
certo limite da velocidade, a que corresponde um determinado limite do nimero de Reynolds.
Esse Re pode definir-se a partir de um didmetro hidraulico:

Pmolhado l

46 (3.6)

onde | é a largura do filme em contacto com a superficie.

Com essa definicdo, 0 Re aumenta com 0 aumento de &':

_ PI1Vm4S _ 4Ml

Re
g 7} ul

(3.7
Verifica-se que o regime de escoamento do filme é laminar para Re <1800, distinguindo-se o
regime laminar ndo ondulante (Re <30) e o laminar ondulante (Re de 30 a 1800). A partir de
Re =1800, o regime de escoamento torna-se turbulento. A equacdo (3.3) da bons resultados
para o regime laminar ndo ondulante (Re <30).

3.3 Correlagfes para placas, cilindros e esferas
Para o caso da condensacdo numa placa vertical € possivel, desprezando p,, face a p;, escrever
0 nimero de Reynolds como:

4gp? 53
Re(S = ? (3.8)

Combinando a equacdo (3.8) com as equacdes (3.1) e (3.3) é possivel chegar a

_ 3
R (v /9)"

_ -1/3
+— =147 Re; 3.9)

valida portanto para Res < 30 — regime laminar ndo ondulante, sendo o Re calculado para a
espessura na extremidade inferior da placa (x=L). Para os outros regimes devem usar-se outras
correlagdes, apresentadas na Figura 3.3.

Para contornar o facto de Res ndo ser conhecido sem saber § oum;, pode definir-se um
parametro de condensacgéo

kiL(Tsqe—Tsup)
_ sat suf/3 (310)

#lAh;v (Vlz/g)

que permite efetuar diretamente o célculo do coeficiente de transferéncia, sem necessidade de
um processo iterativo. A Figura 3.4 apresenta as correlagdes com a utilizacdo deste parametro.
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1/3

h(vi/g) "™ _ Res

HOT Ru(vErg)” 1 ki 8750 +58 P %5(Rel”® — 253)

Laminar

10 30 100 1000 1800 10,000

0.1

_ 4gp(pr — py)&°
3uf
Figura 3.3 — Correlagdes para calculo do coeficiente médio de condensacdo em placas verticais, nos diferentes
regimes de escoamento do filme. Adaptado de [1].

R€5

— 1/3
— 2, \1/3 h(vi/9) 1 5 4/3
!
D2 (P > 2530)
Pr=10
— 1/3
h, (v? 1
s Ra(i/9) " L o 6ap + 0,89)0%2 5
hL (Vl /g) 3 kl P
k, \\\ (15,8 < P < 2530)
\\~
1
Laminar
0.1
10 30 100 1000 1800 10,000
Re. = HaPi(PL— Py)&°
es = -5 2
31

Figura 3.4 — Correlagdes para célculo do coeficiente médio de condensacdo em placas verticais, nos diferentes
regimes de escoamento do filme, usando o pardmetro P. Adaptado de [1].

Existem também correlacfes para outras geometrias. Para uma placa inclinada, fazendo um
angulo 6 < 60° com a vertical (com condensacdo na face superior da placa), é razoavel
substituir g por g cos 6, 0 que no caso laminar se traduz num coeficiente menor, dado por

EL = EL, vertical (COS 9)1/4 (3.11)

Quanto a condensacédo no exterior de tubos, ha a distinguir tubos horizontais de tubos verticais
— Figura 3.5.
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) Prothado = D " Prothado =L
T~ A, =71DS A, =L6
4A 4A
D, = S =48 D, = S =468
Prmotnado Pmolhadu
a 0

Figura 3.5 — Condensacao no exterior de um tubo vertical (a) ou horizontal (b), e respetivos pardmetros.

Nos tubos verticais podem usar-se as equacgdes para placas verticais, desde que o diametro do
tubo seja muito maior que a espessura do filme, o que acontece quase sempre. Para tubos
horizontais isolados de diametro D:

; 11/4
= (p1=py)kiAh
hy = 0,729 |22 L “’] 3.12

b #Z(Tsat_Tsup) D ( )

No caso da condensacdo num conjunto de tubos horizontais — feixe de tubos — o filme de
condensado escorre para os tubos situados a nivel inferior, 0 que aumenta a espessura de filme
nesses tubos, reduzindo o coeficiente médio — ver Figura 3.6. Pode usar-se a equacéo (3.12),
substituindo D por N.D, em que N; é o nimero de tubos alinhados na vertical.

/@g

Figura 3.6 — Condensacéo no exterior de um feixe de tubos.

Para a condensagdo no exterior de uma esfera de didmetro D pode usar-se uma correlacdo
semelhante a equagéo (3.12):

3,1 11/4
E — 0,826 gPl(Pl_Pv)kl Ahlv] 3.13
b ﬂl(Tsat_Tsup) D ( )

cuja unica diferenca reside no coeficiente — 0,836 em vez de 0,729.

Note-se que nos cilindros horizontais e esferas ndo ha necessidade de mais que uma correlacéo,
pois atendendo as dimensdes tipicas ndo ocorre o regime turbulento.
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3.4 Problemas praticos resolvidos (P3.1 a P3.7)

Os problemas que se seguem exemplificam a aplicacdo das correlacfes vistas para calculo da
transferéncia de calor quando ha condensacdo em filme, em diferentes geometrias, fluidos e
condigdes operativas.

P3.1

A superficie exterior de um tubo vertical de 1 m de altura, com
¢80 um diametro de 80 mm, esta exposta a vapor de agua a pressao
— = atmosférica e € mantida a 50°C atraves de agua de

T, .. =100°C arrefecimento que circula no interior.
r ° Calcule a poténcia transferida para a agua e o caudal de vapor

n condensado na superficie.
Tsup=50°C

Analise o efeito do comprimento do tubo e a sua colocacdo na
horizontal.

Resolucéo e discusséo

Ao contactar com a superficie exterior do tubo, a temperatura inferior a de saturacéo, o vapor
de 4agua ird condensar, formando um filme de liquido junto a parede, como visto antes.

As propriedades da dgua necessarias sao:
a Tsa=100°C: 5,=0,596 kg/m?®, Ah;,,=2257 kJ/Kg;
a 75°C: ;=975 kg/m®, cp=4193 J/kgK, 1a=375x10° kg/ms, ki=0,668 W/mK, n=385x10"° m?/s

Podemos admitir que a condensacao se passa como numa placa vertical, devido a reduzidissima
espessura do filme, que avaliaremos posteriormente. Para calcular o coeficiente de transferéncia
de calor vamos recorrer as equacgdes para uma placa vertical, usando o parametro P da equacao
(3.10), de modo a facilitar o célculo:

Ah}y, = Ahy, + 0,68 ¢py(Tsar — Teup) = 2257 + 0,68 X 4,193 x 50 = 2400 k] /kg

_ kiLl(Tsat=Tsup) 0,668x1x(100—50)

= = = 1501
1/3 -6 3 -9)2 1/3
wAh) (v3/g) 375x1076x2400x103x((385x1092)2/9,8)1/

Recorrendo a Figura 3.4, identificamos o regime de escoamento do liquido como laminar
ondulado, sendo o coeficiente:

hy = ——=(0,68P + 0,89)%%% = o +—— (0,68 x 1501 + 0,89)%8% =
<v_l> b ((385x10_9) > “1501
g 9,8
= 5300 W/m’K

A partir do coeficiente podemos calcular a poténcia transferida, e depois o caudal condensado:
Q = hymDL X (Tsqr — Tsyp) = 5300 X 7 X 0,08 X 1 X (100 — 50) = 66,6 kW
M, = Q/Ah;, =0,0276 kg/s

Podemos calcular agora a espessura do filme liquido na extremidade do tubo, usando a equacao
(3.1) com Ahy,. Obtém-se §(L) = 0,218 mm, muito inferior ao didmetro do tubo, validando a
hipotese de considerar a superficie como uma placa vertical.

Também podemos calcular o nimero de Reynolds do escoamento de condensado, que é
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Res = 4gp7s(L)3 _ 4x9,8x9752x(0,218x1073)° — 915
6L 3u? 3x(375x1076)2

confirmando a existéncia do regime laminar ondulado na extremidade do tubo.

Vamos agora avaliar o efeito do comprimento do tubo, fazendo-o aumentar desde 1 até 1,7 m.
Para tal, podemos usar um valor do parametro P que depende linearmente de L, sendo neste
caso P = 1501 L. Substituindo na equacio que da h; no regime laminar ondulado, e na
poténcia, obtiveram-se os valores representados no grafico abaixo.

110000 . . 6000

he (Wm#K™)

1 1,1 1,2 1,3 1,4 15 1.8 1,
L (m)

O coeficiente vai diminuindo quando o comprimento de tubo aumenta, uma vez que a espessura
do filme liquido vai aumentando, diminuindo o coeficiente médio. No entanto, a poténcia
calorifica aumenta, porque ao aumentar 0 comprimento aumenta proporcionalmente a area de
transferéncia (esse aumento é maior que a diminuicdo do coeficiente).

O comprimento L = 1,7 m corresponde ao fim do regime laminar ondulado (P = 2530),
passando a haver regime turbulento. Ao usar esse valor na correlagdo para regime turbulento, a
qual depende do nimero de Prandtl do liquido (igual a 2,35), obtém-se h; = 5011 W/m?K,
valor superior ao que se obtém com a correlacao para regime laminar ondulado (4806).

Ao surgir a turbuléncia o coeficiente médio de transferéncia aumenta. Se o comprimento do
tubo for de 2 m o coeficiente passara a ser h;, = 5219 W/m’K.

Se o tubo (com L = 1 m) for colocado na horizontal, aplicando a equagéo (3.12):

1/4

1/4
= 9p1(p1—pp)k; Ahy, / 9,8x975%(975-0,596)%0,6683%2400%x103
hp, = 0,729 = 0,729 —
11(Tsae—Tsup) D 375%1076x(100—50) x0,08

= 5951 W/m?K

O caudal de condensado sera M; = 0,0312 kg/s ¢ Res = 166 (escoamento laminar do filme).

Assim, é mais vantajoso colocar o tubo horizontalmente. Mesmo com escoamento laminar, a
mais reduzida espessura do filme liquido faz com que o coeficiente de transferéncia seja
bastante superior. Por este motivo, os condensadores tubulares, com condensacgdo no exterior
dos tubos, usam sempre tubos horizontais.
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P3.2
Vapor de &gua saturado e & pressdo atmosférica entra em
contacto com uma placa vertical de 2,5 m de altura, que pode
veponigue ser mantida a diferentes temperaturas, entre 50 e 90°C.

o

Pamm > 100°C

4 Tsup

25m

Represente a variacdo da poténcia calorifica transferida com a
diferenca de temperatura entre o vapor e a placa.

Faca a mesma representacdo para uma placa com metade da
altura.

Resolucao e discusséao

Temos entdo condensagdo em filme numa placa vertical, variando a diferenca de temperatura
entre o vapor saturado (a 100°C) e a placa. Ao variar essa diferenca de temperatura varia o
coeficiente médio de transferéncia, como se vé na equacdo (3.3) para regime laminar.

Vamos quantificar essa variacdo, e a da poténcia transferida, fazendo também variar todas as
propriedades fisicas relevantes: as propriedades do liquido consideradas a temperatura media
(aritmética) entre 100°C e a temperatura da placa, sendo p,, e Ahy, consideradas a 100°C; Ahy,
variara ligeiramente, por variar Ty,

Assim, foi desenvolvido um programa para repetir o céalculo para varias temperaturas Ty,
desde 50 até 90°C, usando o parametro P e os limites ¢ equagdes da Figura 3.4. Os célculos
foram repetidos para uma altura da placa de 2,5 m e 1,25 m. O grafico seguinte resume os
resultados para a poténcia em fun¢do da temperatura da placa.
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Para cada uma das alturas a poténcia diminui quando T,;,, aumenta (diminui a diferenca de
temperaturas). Para a altura de 2,5 m verifica-se que o regime se torna turbulento para uma
temperatura da placa menor que 76°C; acima de 76°C o regime ¢ laminar ondulado; a transi¢ao
conduz a descontinuidade nas curvas (corresponde a P = 2530), mais notoria para o
coeficiente. O coeficiente ¢ praticamente constante entre 50 e 70°C, quando existe regime
turbulento.

Para a altura de 1,25 m o regime ¢ sempre laminar ondulado, variando P entre 582 e¢ 1843.
Assim, nao se verificam descontinuidades nas curvas.
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P3.3

{. — A0UA j

O condensador de uma central térmica é composto por varios tubos horizontais. No exterior
condensa vapor de &gua a 0,135 bar, e no interior circula 4gua a uma temperatura média de
20°C. Os tubos séo de acgo inox (k=15 W/mK), com um diametro externo de 30 mm e interno
de 26 mm. O caudal em cada tubo é de 0,25 kg/s.

Analise o efeito do caudal de agua no comportamento do condensador.
Resolucéo e discusséo

Neste problema, em cada tubo do condensador transfere-se calor em regime permanente entre
0 vapor (no exterior) e a agua (no interior). Ha condensagdo em filme no exterior do tubo e
conveccao forcada no interior, para além da conducdo na parede do tubo. Assim, poderemos
representar o problema esquematicamente como na figura seguinte, recorrendo as resisténcias
térmicas respetivas.

No entanto, devemos notar que a resisténcia exterior (de condensacdo) depende do coeficiente
respetivo, que por sua vez depende da temperatura da superficie exterior (T;ey¢), que ndo é
conhecida.

Podemos igualar a poténcia de condensacao a que passa para o interior do tubo (por unidade de
comprimento de tubo):

T Ttext—Tint
hextﬂDext (Tsat_Tt,ext) ~ m(Dext/Dint) 1
211.'kt ' Eint”Dint

E, substituindo o coeficiente exterior pela equagdo (3.12), considerando que ndo ha interagdo
entre tubos:

1/4
(p1—pv)k3 AR Tt ext—20
0,729 gpi\p1—pPvIK] v T[Dext(Sz_Ttext) — text
11(52=Tt ext) Dext , n(Dext/Ding) 1
2wkt hint”Dint

equacéo que, apos utilizagdo das propriedades fisicas e geométricas, permite calcular Ty ¢ ;.

As propriedades da 4gua necessarias sao:

a 20°C, p=1 bar: psg=998 kg/m?, cpag=4184 J/kgK, 155=0,001 kg/ms, ksg=0,598 W/mK;

a Tsa=52°C, p=0,135 bar: p,=0,0904 kg/m?, Ah,,,=2377 kl/kg, /=987 kg/m?, cpi=4182 J/kgK,
14=0,000531 kg/ms, ki=0,645 W/mK, 1=5,376x10" m?/s

Note-se a utilizacdo de propriedades do liquido saturado a temperatura de saturagdo, em vez da
mais correta média entre essa e a temperatura exterior do tubo, por esta Gltima ser desconhecida
- a avaliar. Note-se ainda que na equagéo acima Ah;,, depende também de T; ¢,;.
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Capitulo 3 — Condensacdo em filme

Quanto a conveccdo interior, ndo sendo dado o comprimento do tubo, vamos admitir que ele é
muito longo, sendo o coeficiente de convec¢do médio igual ao da zona desenvolvida, e dado
pela equacdo de Dittus-Boelter (o regime é turbulento). Entdo obtém-se:

4Msg  4%0.25
TDinthsg  TX0,026X0,001

= 12243

Rep int =

- ks 0,598
hine = —20,023 Re*8pr04 = =—
Dint 0,026

% 0,023 x 1224398 x 7,00%* = 2146 W/m’K

Temos entdo possibilidade de resolver a equagdo anterior para calculo de Ty .

5 1/4
gpl(Pl_pv)kl (Ahlv+0r68 Cpl(52_Tt,ext)) Ttext—20
0,729 — 7'[De;vct(52_Tt,ext) = (Deoxt/Ding) 1
ul(SZ Tt,ext) Dext ext/“int b
2mky hintmDint

que resulta em

43,5 x (2377 x 10° + 2844 x (52 - Tt,m))l/4 (52T ere)* =

= 138,44 X (T, ext — 20)
e com aplicacdo de um método numerico permite obter:
Tt ext = 48,9°C
Susbstituindo Tt ., €m algumas das equagdes anteriores obtém-se:
Roye = 13673 W/m’K

Q = 3995 W/m
M, = Q/Ah}, =0,00167 kg/s/m

O coeficiente de condensacdo é bastante elevado, pelo que a temperatura exterior do tubo esta
préxima da de saturacdo do vapor. Assim, o erro nas propriedades do condensado (que nao
foram tomadas a temperatura média) € baixo. Note-se que a resisténcia térmica dominante é a
de conveccao interior, pelo que atuar na sua redugdo tem bastante impacto.

Nesse sentido, avaliamos de seguida o efeito do aumento do caudal de 4gua no interior do tubo,
fazendo-o variar entre 0,25 kg/s (v,, = 0,47 m/s, situacao anterior) e 2,5 kg/s (v,, = 4,7 m/s).
Fazendo variar também as propriedades do condensado, usando a temperatura média,
obtiveram-se os valores do grafico seguinte.
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Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

O aumento do caudal de 0,25 kg/s para 1,5 kg/s praticamente duplica a poténcia transferida. A
temperatura da superficie diminui com o aumento do caudal de &gua, reduzindo cerca de 5°C
para um caudal de 1,5 kg/s. A partir deste valor de caudal (v, = 2,8 m/s) as variacdes sao
menos acentuadas — diminui o impacto do aumento do caudal de agua.
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Capitulo 3 — Condensacdo em filme

P3.4
vapor dgua Vapor de A&gua saturado a pressdo atmosférica,

T,0 =100°C proveniente de um processo quimico, condensa na
Pl superficie interior de um recipiente cilindrico.

O recipiente, com a parede interior a 95°C, mantida
constante através de um banho de &gua no exterior, tem
uma altura de 30 cm e um didmetro de 20 cm.

-—

H=30 cm
[ T,,,=05°C . . . .
sup Determine ao fim de quanto tempo fica o recipiente

cheio de agua. Considere que ocorre condensacdo em
| filme, em regime laminar ndo ondulado.

D=20cm

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema em que a massa de agua contida vai aumentando ao longo do tempo,
e portanto instacionario. Mas podemos relacionar a variacdo da massa de agua com a dgua que
condensa, devido a transferéncia de calor para a parede interior (mais fria).

As propriedades da dgua necessarias sao:
a Tsa=100°C: 5,=0,596 kg/m?®, Ah;,,=2257 kJ/Kg;
a97,5°C: ;=960 kg/m?, cp =4213 J/kgK, 14=289x10° kg/ms, ki=0,676 W/mK.

Entdo, o balanco massico de agua dird que, em cada instante, a variacdo da massa de agua
contida no recipiente é igual ao caudal que nesse instante condensa:

dMég .
a M,

Para expressar a massa de agua contida vamos considerar a agua acumulada no fundo do
recipiente, desprezando a que estd contida no filme que escorre junto a parede. Assim,
recorrendo a altura L da figura abaixo — altura sem agua — podemos escrever

dMzg _  mD?>d(H-L) _ nD? dL
aa Py Ta T TP T &

Teqe=100°C

]
X
L
H=30 cm
Teup=93°C
D=20cm

O sinal negativo traduz que quando L diminui a massa contida aumenta. Quanto ao caudal que
condensa, vamos admitir que se trata de uma placa vertical (desprezando a curvatura), e recorrer
a relacdo com o coeficiente de transferéncia de calor e respetivas temperaturas:
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. , Ry DL (p1—pv)k}ARL, 4 b1
M, = Q/Ahlv = L” (Tsat sup) = 0,943 [gpz PLPy 2L ] = sat — sup)

#I(Tsat_Tsup) L
admitindo, como indicado, que a condensagéo se da em regime laminar n&o ondulado (h;, dado
pela equacéo (3.3)), e relembrando que

Ahj, = Ahy, + 0,68 ¢, (100 — 95) = 2271 kl/kg

O caudal condensado varia entdo com o comprimento L, e reproduzindo o balan¢co massico
temos:

1 11/4
_, mbrdL _ 9p1(p1—py)k} Ay, DL
pl 4 dt 0 943 [ ﬂl(Tsat_Tsup)L ] (Tsat sup)

ou

dL _ 4x0,943xg%/ 4K}/ T 3/4L3/4'
ac p%5an], 3/4 1/4 sat sup)

Utilizando as propriedades e temperaturas em causa, obtém-se

% — 3520 x 10~*L3/4

equacao que pode ser integrada, sujeita a condi¢do inicial L(t = 0) = H, resultando em
LY* = HY/* — 8,800 x 1075t

Quando o recipiente ficar cheio L=0, sendo
t = 8410 s = 140 min = 2,34 horas

Verifiqguemos a hipdtese considerada de condensacdo em regime laminar ndo ondulado. Para
isso, vamos calcular o parametro P quando L = 0,3 m, ou seja, no inicio do processo:

_ kiL(Tsat—Toup) 0,668%0,3X(100—95)
- 1/3 — -6 3 -9)2 1/3
#lﬂhfv(vzz/g) 375x10~6x2271x103x((385%1079)2/9,8)1/

=47,4> 15,8

Nesta altura o valor de P ¢ ligeiramente superior ao limite, embora reduza ao longo do tempo.
O erro cometido ndo ¢ muito significativo (ver Figura 3.4).

O grafico seguinte representa a evolugdo temporal de L. Como ¢ patente, o recipiente fica
praticamente cheio (pelo menos 90%) ao fim de 60 minutos.

03

L (m)
0,25
0,2
0,15

01

0,05

0
0 100 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120 130 140

tempo (min)

145



Capitulo 3 — Condensacdo em filme

Num permutador de calor condensa-se vapor de agua a 0,1 bar
no exterior de um feixe de 100 tubos dispostos num arranjo
quadrado (tubos alinhados). Os tubos tém um didmetro
exterior de 8 mm e a superficie € mantida a temperatura média
de 30°C, através de agua que circula no seu interior.

Sem alterar o nimero total de tubos ou o seu didmetro, nem a
temperatura superficial, analise o efeito de diferentes arranjos
dos tubos.

Resolucéo e discusséo

Neste problema existe condensacao no exterior de um feixe de tubos, geometria para a qual se
pode aplicar a correlagdo (3.12) para célculo do coeficiente de transferéncia, introduzindo o
numero de tubos alinhados na vertical (N;).

A temperatura de saturacdo do vapor, a 0,1 bar, é de aproximadamente 46°C, sendo as
propriedades relevantes da agua:

a Tsa=46°C: p,=0,067 kg/m3, Ah;,,=2393 kJ/Kg;

a 38°C: p=993 kg/m?, cpi =4178 J/kgK, 14=703x10"° kg/ms, ki=0,627 W/mK.

Entdo, na configuragdo inicial (10 x 10 tubos alinhados) o coeficiente médio de condensacdo
sera, com 10 tubos alinhados na vertical:

1/4

1/4
= 9p1(p1—pp)k;iAhy, / 9,8%993%(993—0,067)X0,6273x2438%103
hp, = 0,729 = 0,729 —

11(Tsae—Tsup) NeD 703X1076x(46—30) X10x0,008

= 6534 W/m2K
A poténcia transferida e o caudal condensado, por metro de comprimento dos tubos, serdo:
Q = hpA(Tsqr — Tsup) = 6534 x 100 X 7 X 0,008 X (46 — 30) = 262,7 kW/m
M, = Q/Ah]}, =0,108 kg/s/m

Consideremos agora diferentes arranjos dos tubos, comecando por desalinhar os tubos (10 x 10
tubos desalinhados), como esquematiza a figura:

OHONONONONONONONONG,
ONCHONONCHONONONONC)
CNONONOHONONONONONG
ONONCHONONONCHONONRE
ONONONONONONONONONG.
ONOHOCHONCNONONONONC)
ONONONONONONONONONG®
CNCHONONCNONCNONONC)

ONONONONONONONONONC)
OO0OO0O0OO0OO0O0O0O0OO0

Neste arranjo existem sempre 5 tubos na mesma linha vertical, passando o coeficiente médio
de condensacéo a ser de 7770 W/m?K e a poténcia de 312,4 kW/m.

Outras configuracdes possiveis, mantendo os mesmos 100 tubos s&o:
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20 x 5 tubos alinhados: 20 x 5 tubos desalinhados:
oNeNoNoNoNoNoNoNoNoNoNoNeReRoRoRoRoRe o e ReReReRe RoRoRe Re Re NoRoNoRoRe Re No Ro Ro o,
oNeNoNoNoNeNoNoNoRoNoNoNoRoNeNoNoRoNoNo BN oRoRo o Ro Re Re ReReRoRo Re Re e Re R Re RoRo ke,
oNeNoNoNoNoNoRoNoNoNeRoRoNeNeNeNoRoRoRo e RoRoRoRoReRoNe e Re ReReNe Re Re RoRoRe Re Ne)
cNeNeNoNoNoNeNoNoNoNeNoNoNoNeNoNoNoNoRo BN eRoRo Ro Re Ro Ro ReReReRe Re Re Re e Re Re RoRo Ko,
oNoNoNoNoNeNoRoNoNeNeNeNeNoNoNoRoNoReRe B eReRoRoRoRoNe e Re Re Re e Re Re Re Re Re Ro Ro ke,

Note-se que ter 20 x 5 tubos alinhados ou 10 x 10 tubos desalinhados conduz aos mesmos
resultados, ja que existem nos 2 casos 5 tubos na mesma linha vertical. Com 20 x 5 tubos
desalinhados o nimero médio de tubos na vertical a usar na equacéo é de 2,5.

Pode ainda reduzir-se mais o numero de tubos na mesma linha vertical, usando 50 x 2 tubos (2
na vertical), de preferéncia desalinhados (equivalendo a 100 x 1). No entanto, a dimenséo
horizontal aumenta proporcionalmente ao nimero de tubos na horizontal, o que pode levantar
problemas de espaco.

O gréfico seguinte representa os resultados (poténcia calorifica) dos varios arranjos.
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P3.6
Tl Para arrefecer médulos eletrénicos é usual coloca-los num
l ’ banho de fluorcarboneto liquido saturado. O calor
libertado pelo modulo para o liquido provoca a ebulicdo
deste, e 0 vapor gerado condensa depois ao contactar com
 vapor de a superficie exterior de um tubo mais frio, onde circula

Fluorcarboneto

aT, agua.

: Considere um tubo horizontal reto (sem curvas) de
modulo | [[Z55= - | Fuorcarboneto  eSpessura desprezavel e 10 mm de diametro, em que a
dechies LIS tdesT 4guaentraa 12°C e sai a 42°C. O fluxo de calor no modulo
é de 10° W/m? numa area de 100 mm x 100 mm. A
temperatura de saturagdo do fluorcarboneto é de 57°C.

As propriedades relevantes do fluorcarboneto séo:
a Tsa=57°C: p,=13,4 kg/m3, Ah}, ~ Ah,;,=84400 J/Kg;
liquido: ,=1619 kg/m3, ¢, =1100 J/kgK, 14=440x10° kg/ms, ki=0,0537 W/mK.

Calcule o caudal de agua e o comprimento de tubo necessarios.
Resolucéo e discusséo

Neste caso sabemos a poténcia que o tubo (e a &gua) tém de retirar, que tem de ser transferida
por condensacéo do fluorcarboneto no tubo horizontal.

Comecemos por calcular o respetivo valor:
Q = Qmsa = (GA)msa = 10° X 0,1 X 0,1 = 1000 W

Sabendo o0 aumento de temperatura da dgua no tubo, é facil calcular o caudal necesséario:

M;g = ¢ =199 _0,00798 ke/s

cpag(Tsai—Tent)  4179%(42-12)

As propriedades a usar para a dgua sao tomadas a 27°C (média aritmética entre a entrada e a
saida): pag=997 kg/m?, Cpaq=4179 JIkgK, 1a5=855x10° kg/ms, ksg=0,613 W/mK.

A poténcia transferida por condensacao, ja calculada, pode relacionar-se com o coeficiente de
condensacao e a diferenca de temperaturas. Vamos considerar o tubo a uma temperatura média
(T;), podendo entdo escrever para a poténcia de condensagio

Ahy,, 1/4

i = (p1—py)k}Ah] =
i exttDeLi(Tsqr — Te) = 0,729 |LLECLE] D L, (Tqr — T,) = 1000 W

Para a evolucdo de temperatura da agua, entre a entrada e a saida, e a sua relacdo com a
temperatura média do tubo, podemos recorrer a uma equacao ja vista na convecgdo forcada
(2.26):

(?t_Tég,sai) = exp (_ Hég”DtLt)

(Tt_Tég,ent) M3gCp ag
Definimos entdo um sistema de equacdes que permite calcular T; e L., desde que o coeficiente
médio de conveccdo tubo-agua (interior) seja conhecido. Para calcular este coeficiente vamos
avaliar o regime de escoamento:

Re. — 4M3g _ 4X0,00798 — 1188
49 7mDipsg  mXx0,01x855x1076
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Sendo o regime laminar, e considerando a parede do tubo a uma temperatura média constante,
0 nimero de Nusselt para escoamento desenvolvido é igual a 3,66 (Tabela 2.3). Como néo
sabemos o comprimento do tubo, vamos admitir que ele é tdo longo que o coeficiente de
convecgdo médio é igual ao da zona desenvolvida, o que verificaremos posteriormente. Ent&o,
vem:

= Milig _ 386X0613 _ 94 W/m’K
ag D¢ 0,01

=

Podemos entdo concretizar o sistema de 2 equagdes encontrado:

1/4 _
xmx001xL,x(57—T,) =1000

9,8x1619%(1619—-13,4)X0,05373x84400
0,729 —
440x1076%x(57-T¢)%0,010
T—42 o ( 224><7t><0,010><Lt)
To—12 0,00798x4179

sistema ndo linear a resolver por método iterativo, que conduz a

{Tt = 53,7°C
L,=60m

VVamos agora verificar a hipotese de escoamento desenvolvido no interior do tubo. Em regime
laminar, admitindo o perfil de velocidades desenvolvido desde o inicio e o perfil térmico em
desenvolvimento, pela equacdo (2.21) ter-se-a um valor médio de Nusselt:

0,0668 Resg PrsgDe/Le

0,0668x1188x5,83x0,01/6
5 = 3,66 +

Nu:., =
Uag 3,66 + 140,04%(1188%5,83%0,01/6)2/3

= 4,30

1+0,04( Resg PrsgDe/Lt)
que representa um aumento de 17% no coeficiente, que vira Eég = 264 W/m’K.

Uma nova iteracdo de calculo, usando este valor do coeficiente no sistema de equacdes anterior,
conduz a:
{Tt = 53,0°C
Lt = 5,3 m

Note-se que se aumentassemos o caudal de adgua de modo a ter regime de escoamento
turbulento, conseguiriamos reduzir significativamente o comprimento de tubo necessario, uma
vez que a resisténcia de convecc¢do no interior do tubo é bastante maior que a resisténcia de
condensacdo no exterior (usando os valores da ultima iteragéo: Eég = 264; hp ey = 1501
W/m?K). Um caudal 10 vezes maior (0,0798 kg/s, a que corresponde uma velocidade média
de 1 m/s) permite regime turbulento, conseguindo-se, mesmo sem contabilizar o comprimento
de entrada (que neste caso serd pouco importante), Eég = 5192 W/m?K. Com esse coeficiente
obtém-se T; = 19,8°C, e consegue-se um comprimento L; = 0,98 m. Nesse caso a agua saira
alsCe ED,ext = 874 W/m?K, passando a condensagio a oferecer a maior resisténcia térmica,
devido a reducao da temperatura média do tubo (ha mais condensado).
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P3.7
vapor 4gua Uma esfera de aluminio com um didmetro de 10 cm,
T, 100°C inicialmente a 50°C, é colocada num ambiente de vapor
saturado a 1 atm. Estime o tempo necessario a que a esfera
atinja o equilibrio térmico, e calcule a massa de condensado

Ti=soc formado durante esse periodo de tempo.

As propriedades relevantes do aluminio sdo: p=2702 kg/m?,
cp=903 J/kgK, k=237 W/m°C.

Resolucao e discusséao

Neste caso a esfera vai variar a sua temperatura ao longo do tempo, ou seja, trata-se de um
problema em regime instacionario. Para quantificacdo da transferéncia por condensacdo na
superficie da esfera vamos admitir que em cada instante se atinge o regime permanente (quase
estacionario).

Quanto a variacdo da temperatura no interior da esfera, quando comparada com a exterior,
vamos admitir que é desprezavel, ou seja, vamos admitir a esfera como um sistema global, a
temperatura uniforme em cada instante. Esta hipdtese serd avaliada posteriormente, quando
calcularmos os coeficientes de condensacdo, que variam no tempo.

Para as propriedades da agua vamos considerar valores constantes:

a Tsa=100°C: n,=0,596 kg/m?®, Ah,,,=2257 kJ/Kg;

liquido a 87,5°C: =967 kg/m?, ¢ =4203 J/kgK, 14=324x10° kg/ms, ki=0,672 W/mK.

Para o liquido (condensado) foi considerada a temperatura média (aritmética) entre 75°C
(inicio) e 100°C (fim). Quanto a Ah;,, = Ahy,, + 0,68 ¢, (100 — 87,5) = 2293 kJ/kg

Entdo, um balanco ao sistema global (esfera a temperatura T) traduz-se por:

4n(D/2)3 dT  +
PalumCp,alum 3 & hD,ext47T(D/2)2(Tsat -T)

com hy, ... dado pela equacdo (3.13), vindo

I
an(D/2)3 dT _ 0,826 [gpz(pz LS Ahlv] 41(D/2)*(Tsqe = T)

Patum Cp,alum 3 dr

u1(Tsqt=T) D
ou
1/4
ar 6 —py) k3 AR]
— — X 0,826 [gpl(pl pv) l lv] dt
(Tsat—=T) / PalumCp,alum w D

ou, substituindo as propriedades e o didmetro:

dT _ 6 % 0826 [9,8><967><(967—0,596)X0,6723><2293><103 1/4 dt =
(100-T)3/4 ~ 2702x903%0,1 g 324x10-6x0,1 -
=0,4279 dt

A integracao desta equagdo, sujeita a condigdo T|,—o = 50°C, é
(100 — T)¥/* = 50/* — 0,1070 ¢

A esfera atinge T = 100°C, quando
t =249s
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O grafico seguinte representa a rapida evolucdo da temperatura da esfera. Ela é rapida devido
as propriedades da esfera e elevados coeficientes de transferéncia (condensacgéo).
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VVamos avaliar a hipotese de sistema global, através do calculo do nimero de Biot. No inicio
(T=50°C) o coeficiente de condensacao € igual a

1/4

_ 3 gpilpi=pp)kidng, 1"
hDJQXt - 0’826[ wi(Tsqe=T) D ] B

1/4

9,8x967x(967—0,596)x0,6723x2293x103
= 6542 W/m?K

324%1076%(100-50)%0,1

- 0,826[

O nUmero de Biot nessa altura sera

Rpext(D/6) _ 6542x(0,1/6)
kaium Kaium 237

. ED L
Bi = extle

= 0,46

ou seja, superior ao limite de 0,1 definido na seccdo 1.2.1. E 0 Bi ira aumentar ainda mais ao
longo do tempo, porque a diferenca de temperatura (vapor-esfera) vai diminuir e o coeficiente
vai aumentar. Assim, a hipdtese de sistema global ndo é valida, permitindo apenas uma
aproximacdo grosseira. A esfera demorara mais tempo a atingir os 100°C, em particular no
centro. Mas o método de calculo 1D instacionario visto em 1.2.2 também ndo € aplicavel, pois
ndo é valido com coeficientes de transferéncia variaveis no tempo.

Para obter uma evolucdo de temperaturas mais proxima da realidade, foi aplicado um método
numérico 1D (de volumes finitos), dividindo a esfera em elementos de volume (cascas
esféricas), que se traduziu na defini¢do de 11 nodos igualmente espacados (5 mm) ao longo do
raio da esfera (de 50 mm). Foi usado um passo de integracdo no tempo de 1 segundo. O célculo
ao longo do tempo traduz-se no grafico seguinte, que apresenta as temperaturas no centro, a
meio e na superficie da esfera, e a sua comparacdo com o resultado do método do sistema
global. O mesmo grafico mostra a evolucdo do coeficiente de condensacdo. Note-se que
enguanto com o sistema global a esfera demora cerca de 25 s a atingir o equilibrio, com o
método numerico 1D (conducdo radial) demora cerca de 35 s, um tempo superior. Chega a
existir uma diferenga de cerca de 10°C entre o centro e a superficie da esfera. Quanto ao
coeficiente de condensacdo, aumenta muito rapidamente até valores da ordem das dezenas de
milhar, o que reforga o afastamento da situacgdo de sistema global.
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Vamos agora estimar a massa de agua condensada até se atingirem os 100°C, a partir do célculo

da energia total recebida pela esfera. Esta é

an(D/2)3
Qalum = palumcp,alum% (Tfinal - Ti) = 2702 x 903 x

= 638771

e € a mesma que o vapor perdeu ao condensar, pelo que

_ Qalum _ 63877
M, =——= 5
Ahlv 2293x10

= 0,028kg=28 ¢

471(0,1/2)3

3

(100 — 50)=

Note-se que este célculo da massa condensada ndo ¢ afetado pela consideracdo ou nao de
sistema global na esfera, uma vez que s6 depende das temperaturas inicial e final.
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4 Ebulicdo em reservatoério

Tal como na condensacdo, na ebulicdo existe mudanca de fase. Neste caso a mudanca inversa,
ou seja, a passagem de liquido a vapor junto a uma interface sélido-liquido. Estando envolvido
o calor latente de vaporizacdo, os coeficientes de transferéncia sdo também usualmente
elevados, quando comparados com os de conveccao forcada.

Trataremos apenas a ebulicdo em reservatério, que ocorre quando o fluido se encontra contido
num recipiente (em repouso). Nesse caso, 0s movimentos do fluido sdo provocados pela
diferenca de densidades das fases em presenca, como acontece na conveccao natural (nesse
caso apenas com uma fase). A ebulicdo em escoamento, que encontra o seu paralelo na
convecgdo forgada (esta sem mudanca de fase), ndo sera abordada neste texto.

4.1 Ebulicdo saturada e subarrefecida

Para ocorrer ebulicdo o fluido tem de estar em contacto com uma superficie a uma temperatura
superior a temperatura de saturacdo ou ebuli¢do para a pressdo a que se encontra. Se o fluido
estiver a uma temperatura inferior a de saturacéo dizemos que se trata de ebulicdo subarrefecida
ou local. Se estiver a uma temperatura igual a de saturacao temos ebuli¢do saturada ou global.
A Figura 4.1 ilustra os dois casos. Durante a ebulicdo saturada a temperatura do fluido mantém-
se inalterada, transferindo-se calor latente (de vaporizacdo). E a diferenca de densidades entre
as 2 fases gera uma forca de impulséo adicional, em relagdo a conveccgao natural.

P=1 atm P=1atm

agua 20°C
subarrefecida

107°C

PITT T T Tools TTTTTTT

aquecimento aquecimento

dgua 100°C
saturada

>

107°C

Figura 4.1 — llustragdo da ebulicdo em reservatorio subarrefecida e saturada, para a &gua a pressdo atmosférica.

Iremos tratar sobretudo a ebulicdo saturada. Depois veremos como estimar a transferéncia de
calor no caso da ebulicdo subarrefecida.

E de assinalar que a quantificacdo da transferéncia de calor quando ha ebulicio se faz por
correlagbes empiricas, e ndo utilizando a metodologia adimensional vista na conveccao. Assim,
as correlacdes existentes, baseadas na experimentacdo, em vez de expressarem 0 numero de
Nusselt, expressam diretamente o fluxo de calor, ou o coeficiente de transferéncia de calor.
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Capitulo 4 — Ebuli¢do em reservatério

4.2 Regimes de ebulicdo e correlacfes respetivas

De acordo com a diferenca de temperatura entre a superficie (mais quente) e o liquido
(saturado), podem verificar-se diferentes regimes de ebulicdo. A Figura 4.2 representa esses
regimes, para o caso da dgua a pressao atmosférica. Curvas semelhantes podem ser obtidas para
pressoes diferentes, e fluidos diferentes.

bolsas filme

WYL ,,1,,“":,,"@“,' ' ¢S ( de vapor
H 100°C w 100 (H ‘ [ 100°C [] [ 100°C 1
\ \
-103°C 110°C 180°C \ 400°C
| .
Al (Eae L. e J [_;_J
o e R s o s e e o T
ebuli¢ao em ebuligao ebuli¢ao em ebuli¢dao em
convec¢do natural nucleada transi¢ao filme
T T T T
- I | I I
agua Ibolhas | I . |
( ) gcohpsan‘ I fluxo méximo |
O | Geitco), d,, |
| liquido | 4 T
108 - i I \ \ E
| | I I
| | I I
| | I I
2 1 | | | |
£ | | | |
= 105 L | | I I
= 10 I I | I
5 . l l
= | | | |
2 | | I I
= ! s o onto de
104 - | | bolhas sobem | DI\ p q

Al : a superficie } } Leidenfrost, 9min
| | I |
| | | I
| | I I
I | | |

1 1 1 I I 1

103 = > » =
1 5 10 30 100 ~120 1000

ATexcesso= Tsu;) — Tsat (°C)

Figura 4.2 — Regimes de ebulicdo saturada em reservatério. Valores para a &gua a pam. Adaptado de [2].

Para baixas diferencas de temperatura (até cerca de 5°C no caso da agua a pam), OU Seja até ao
ponto A representado na Figura 4.2, ndo se observam bolhas de vapor, havendo convec¢éao
natural, com o movimento ascendente do liquido junto a superficie mais quente. Pode calcular-
se o coeficiente de transferéncia, e o fluxo de calor respetivo, utilizando as equac@es vistas na
conveccdo natural (em 2.4), sendo o coeficiente proporcional a AT*/# ou AT'/3, consoante a
geometria e regime.

Para diferencas de temperatura maiores, observa-se a formagédo de bolhas de vapor junto a
superficie mais quente, que se libertam e sobem no liquido. Até ao ponto B da Figura 4.2
(correspondente a AT = 10°C no caso da agua a pam), as bolhas colapsam no liquido antes de
atingirem a superficie. Para valores maiores e até ao ponto C da Figura 4.2 (AT = 30°C no caso
da agua a pam) as bolhas sobem até a superficie, havendo libertacdo do vapor para o ar exterior.
Ambas as zonas (AB e BC) correspondem ao regime dito de ebuli¢do nucleada. Neste regime,
a correlacdo mais usada para calculo do fluxo de calor é a equacdo de Rohsenow:

_ 1/2 - 3
C-I = u Ahlv [Q(Pla Pv)] [Cp.l(Tsup Tsat) (4.1)

Csf Dhyy PTT

em que intervém varias propriedades do liquido (a tomar a Tg,; ), o calor latente de vaporizagao,
a massa especifica do vapor e a tensdo superficial, . Aparecem também 2 coeficientes
empiricos: C,r e 0 expoente n. Estes coeficientes dependem da combinacéo sélido-fluido, e do
acabamento superficial do sélido — ver Tabela 4.1.
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Tabela 4.1 — Valores de C,; para varias combinagdes solido-fluido.

combinag&o fluido - superficie Cy n

agua - cobre (polido) 0.0130 1.0
agua - cobre (marcado) 0.0068 1i0
agua - ago inox (polido mecanicamente) 0.0130 1.0
agua - aco inox (polimento de preciséo) 0.0060 1.0
agua - aco inox (revestido a teflon) 0.0058 1.0
agua - ago inox (polimento quimico) 0.0130 1.0
agua - latao 0.0060 1.0
agua - niquel 0.0060 1.0
agua - platina 0.0130 1.0
n-pentano - cobre (polido) 0.0154 1.7
n-pentano - cromio 0.0150 1.7
benzeno - crémio 0.1010 1.7
etanol - cromio 0.0027 1.7
tetracloreto de carbono - cobre 0.0130 1.7
isopropanol - cobre 0.0025 157

Tabela 4.2 — Tensao superficial (o) na interface sélido-liquido para a agua.

T, °C o, N/m
0 0.0757
20 0.0727
40 0.0696
60 0.0662
80 0.0627
100 0.0589
120 0.0550
140 0.0509
160 0.0466
180 0.0422
200 0,0377
220 0.0331
240 0.0284
260 0.0237
280 0.0190
300 0.0144
320 0.0099
340 0.0056
360 0.0019
374 0.0

Os valores da Tabela 4.1 podem usar-se para qualquer geometria, pois verificou-se que o fluxo
de calor na ebulicdo nucleada é independente da geometria e orientacdo da superficie quente.
A Tabela 4.2 apresenta valores da tensdo superficial na interface vapor-liquido, para a 4gua.

A correlacdo de Rohsenow (4.1) expressa uma forte variacdo do fluxo de ebulicdo com AT,
variando com o cubo da diferenga de temperatura. O coeficiente de ebulicdo pode obter-se
dividindo o fluxo por AT, e portanto varia com o quadrado desta diferenca. Para a &gua a pressao
atmosférica o fluxo chega a 1 MW/m?, tendo o coeficiente valores entre 10000 e 30000
W/m?2C,

Tabela 4.3 — Coeficiente C, para utilizacdo na equacéo (4.2).

dimensao caracteristica

Geometria do aquecedor ., do aquecedor, L intervalode L*= L [g(p; — py)/o]?
aquecedor plano horizontal grande  0.149 largura ou diametro 12 =397

aquecedor plano horizontal pequeno’ 18.9K 1 largura ou diametro 9<[*< 20

cilindro horizontal grande 0.12 raio 1.2

cilindro horizontal pequeno 0.121*-025 raio 0:15 < *=< 1.2

esfera grande 0.11 raio L* > 4.26

esfera pequena 0.227L*-05 raio 0.15< L*< 4.26

1
K, = 0/[9(;01 - pv)Aaquec]
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Capitulo 4 — Ebuli¢do em reservatério

O ponto C da Figura 4.2 (correspondente a AT = 30°C no caso da agua a pam) designa-se por
fluxo maximo, ou fluxo critico. O seu valor pode obter-se com

. ( - 17) 1/4
Ger = Cor Ahy, Py [%} (4.2)

sendo independente do material (superficie) e pouco dependente da geometria, dependéncia que
é traduzida pelo fator C,,., que ¢ dado na Tabela 4.3 para diferentes geometrias. Note-se que o
fluxo critico depende bastante da pressdo de saturagdo, devido sobretudo a dependéncia da
tensao superficial e do calor latente.

O fluxo critico corresponde a um méximo relativo, e designa-se por critico porque no caso de
sistemas em que se pode controlar/variar a poténcia de aquecimento, um aumento para além
desse valor conduzird a uma temperatura da superficie demasiado elevada, em muitos casos
suficiente para a fusdo do material — ver ponto E e valores de AT na Figura 4.2.

Em sistemas em que se controla a temperatura da superficie, ao ultrapassar a AT do ponto C
comecam a formar-se bolsas de vapor, resultantes do rebentamento das bolhas antes de se
libertarem da superficie. Forma-se uma pelicula de vapor junto a superficie quente, e devido a
ma condutibilidade térmica do vapor, a transferéncia de calor diminui. Por isso, entre o ponto
C e o ponto D o fluxo diminui, sendo o regime designado por regime de transi¢do, havendo
partes da superficie com bolsas de vapor e partes em contacto com liquido. A medida que a
temperatura aumenta a zona coberta por bolsas de vapor vai aumentando de extensao, até cobrir
toda a superficie.

O ponto D ¢ um ponto de fluxo minimo (relativo), também designado por ponto de Leidenfrost.
Corresponde a AT = 120°C no caso da agua a pam. A partir do ponto D toda a superficie esta
coberta pelo filme de vapor, designando-se esse regime por ebulicdo em filme. Nessa zona, a
radiacdo térmica passa a ter também um peso importante na transferéncia de calor. Podem
encontrar-se correlacdes para calculo do fluxo minimo (em D) e para o fluxo na zona DE em
[1, 2]. No entanto, a esmagadora maioria dos equipamentos para ebuli¢do sdo projetados para
funcionar no regime de ebulicdo nucleada, que permite fluxos de calor elevados, sem
necessidade de elevadas temperaturas superficiais (gragas aos elevados coeficientes de
transferéncia de calor).

As equacdes vistas assumem a existéncia de ebulicdo saturada, com todo o liquido a
temperatura de saturacdo. No caso da ebulicdo subarrefecida, no regime de ebulicdo em
convecgdo natural podem calcular-se os coeficientes usando (Ty,, — Tiig)" OU (ATeycess + ATeup)™
Na ebulicdo nucleada a influéncia do subarrefecimento ¢ desprezavel, embora q.- € Qmin
aumentem linearmente com AT, .

Saliente-se finalmente que € possivel utilizar superficies especiais, concebidas para facilitar e
intensificar o mecanismo de formacéo e libertacdo das bolhas de vapor. H& varios materiais e
solugdes comercialmente disponiveis. No entanto, na maioria dos casos a informacao relativa
a coeficientes de transferéncia é bastante limitada a fluidos e condi¢des operativas particulares.
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4.3 Problemas praticos resolvidos (P4.1 a P4.6)

Os problemas que se seguem exemplificam a aplicacdo das correlacfes vistas para calculo da
transferéncia de calor quando ha ebulicdo em reservatério. Sdo considerados exemplos em
regime permanente e também em regime instacionario.

P4.1

Pam

Dentro de uma chaleira é colocado 1 litro de agua,
inicialmente a 20°C. A resisténcia elétrica de
aquecimento é em aco inox polido, tem um
comprimento de 20 cm e 4 mm de diametro, e
fornece uma poténcia a &gua de 750 W.

Calcule o tempo necessario a que toda a 4gua atinja
100°C, desde que se liga a resisténcia.

O coeficiente global de perdas da 4gua para o exterior (a 20°C) é igual a 10 W/m?2K, e ela perde
calor através das paredes laterais e tampa da chaleira, que se podem considerar a temperatura
da agua. A agua ocupa um diametro de 10 cm e uma altura de 12,7 cm.

Depois de se atingir a ebulicdo (saturada), € retirada a tampa, mas, por esquecimento, a
resisténcia permanece ligada. Nessa situacéo, calcule a temperatura da resisténcia e a massa de
agua que permanece na chaleira ao fim de 15 minutos da retirada a tampa.

Resolucéo e discusséo

Temos de considerar 2 situacfes diferentes: numa 12 fase a agua € aquecida com aumento da
sua temperatura ao longo do tempo; numa 22 fase, depois de toda a massa de agua atingir a
temperatura de ebulicdo, a agua continua a receber calor, mas a sua temperatura nao se altera
(o calor recebido é usado para passar a agua ao estado de vapor).

Na 12 fase é razoavel admitir a &gua a uma temperatura uniforme (sistema global), pois, para
além das perdas ndo serem muito elevadas, 0 aquecimento provoca movimentos na agua que
tendem a uniformizar a temperatura (conveccao natural). Assim, temos uma situacdo de um
corpo (agua) que recebe poténcia calorifica constante (do aquecedor) e perde uma poténcia em
funcdo da diferenca de temperaturas para o exterior. E a situacio das equacdes (1.45) e (1.46),
pelo que podemos escrever

pégVéng,ég Z_: = Qaq - (UA)perdas (T - Text)

com a solugao

T_Text_Qaq/(UA)perdas _ (_ (UA)perdas

. - £)
Ti_Text_Qaq/(UA)perdas PagVagCpag

com (UA) peraas igual a

(UA)peraas = 10 X (nDsgHsg + mDZ,/4) = 10 x X (0,1 X 0,127 + 0,12 /4) =

= 0,478 W/°C

Substituindo as temperaturas inicial (20°C) e final (100°C), e propriedades da &gua liquida (a
(20+100)/2):

100—20-750/0,478

0,478
=exp (—
20—20—750/0,478

983%0,001x4185

t)
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que conduz a um tempo igual a
t =450,4s = 7,5 min.

Depois, durante a 2* fase, passaremos a ter ebuli¢do na agua, provocada pelo contacto com a
resisténcia elétrica mais quente. No entanto, ndo conhecemos a temperatura desta. Vamos
assumir que ela provoca ebulicao nucleada, o que verificaremos posteriormente. Neste regime
de ebuli¢do temos — equagao (4.1):

3
Q =A Ah [Q(Pl_Pv)]l/z Cp,l(Tsup_Tsat)
aq sup 28] v o Csf Ay Prln

que, com as propriedades da &gua a Ty,; = 100°C, e coeficientes da Tabela 4.1, equivale a

. _ 1/2
Quq = ™ X 0,004 X 0,20 x 0,282 x 1073 x 2257 x 103 [22EZ20EDT
0,0589
[ 4217%(Tsyp—100)

0,013x2257x103x1,751

3
=750

e permite calcular
Tsup = 112,9°C

temperatura da superficie da resisténcia que se mantém constante durante a 22 fase, e que
corresponde ao regime de ebulicdo nucleada admitido (ver Figura 4.2). O coeficiente de
transferéncia por ebuligio correspondente é igual a 23195 W/m?2°C.

Durante a 22 fase, nem toda a poténcia fornecida pela resisténcia esta disponivel para a
evaporacao da agua a superficie do liquido (interface com o ar), porque ha perdas para o
exterior. Considerando o coeficiente de perdas conhecido para as paredes laterais, e que a
transferéncia de calor na superficie se da s6 por evaporacdo (muito mais significativa que a
conveccao ou a radiacdo, devido ao elevado calor latente de vaporizacdo), podemos escrever
um balanco energético formulando que a variacdo total de energia (na agua liquida — a
temperatura constante e igual a Ts,; — € no vapor de &gua), igual a:

d(Mé 1c ,lT) d(Mé , h ) dMy 1 y y y y
ilt : ;tv == Cp,lTsatd—tg + hyM, = =My,h; + Myh,, = M, Ahy,

¢ devida a energia fornecida menos as perdas, ou seja:

MvAhlv = Qaq - (UA)perdas,Zﬂfase (Tsat - Text)

Entdo podemos calcular o caudal evaporado a superficie na 2* fase:

M. = Qaq—WUA)perdas22f Tsat=Text) _ 750—0,399%(100—20)

= -4
7 Ahyy 2257x103 = 3,182 x 107" kg/s

Decorridos 15 min da 22 fase, a varia¢do de massa de agua liquida é
AM;g, = —M, At = —3,182 x 107* x 15 x 60 = —0,286 kg
0 que corresponde a cerca de 30% da massa de agua inicial.

Note-se que neste caso as perdas para o exterior (coeficiente de perdas) tém um peso pequeno.
Se o coeficiente de perdas aumentar para o dobro (20 W/m?°C), o tempo necessario para atingir
100°C seria de 463 s (mais 13 s), e a massa evaporada na 22 fase seria de 0,274 kg. Tal depende
do grau de isolamento das paredes da chaleira e também do seu revestimento exterior, devido
a radiacdo emitida para o exterior (modo que trataremos no capitulo seguinte).
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P4.2
= A figura representa um dispositivo para experiéncias de
ozdc’ sgua. T ebulicdo. A barra de cobre (k=400 W/mK) esta exposta a agua
S | em ebulicdo na extremidade superior, e tem um aquecedor
. " elétrico na outra extremidade, estando bem isolada nas outras
termopares < | fronteiras. Séo colocados 2 termopares na barra, medindo as
barra cobre, k \T - temperaturas em 2 pontos, as distancias x; = 10 mm e x, =
25 mm da extremidade superior.
aquecedor
slétrico. S A experiéncia, com ebulicdo nucleada em regime permanente
] na agua saturada a pressdo atmosférica, permite calcular o
o] coeficiente Csy de uma superficie revestida.

Nessas condigdes, as temperaturas registadas sdo T; = 133,7°C e T, = 158,6°C. Se 0 expoente
n for igual a 1, qual sera o valor de Csf para a superficie revestida?

Represente Ty, T, ¢ Ty, para fluxos entre 10° W/m?e g,
Resolucéo e discusséo

Ha transferéncia de calor em regime permanente na barra de cobre, sendo que a poténcia
fornecida pelo aquecedor é totalmente transferida para a dgua, provocando a ebuli¢do desta.

Para as temperaturas medidas vamos calcular o fluxo de calor. Em regime permanente:
400

. k
G == (T, = Ty) = 7= (158,6 — 133,7) = 6,64 x 105 W/m?

Como a variacdo de temperatura na barra é linear, podemos calcular a temperatura da superficie
revestida:
0,010

— X1 . __ 5 _ 0
Toup = To — 7+ q = 1337 — == % 6,64 X 10° = 117,1°C
Podemos agora usar a equacdo (4.1) para a ebulicdo nucleada, relacionando o fluxo com AT, o
que permite calcular Cs:

c.. = pt(Tsup~Tsar) (#1 Ahlv)l/ 3 [g(pz—pv)]l/ 6
sf Ahyy, PTln q o

Sendo entdo o expoente n igual a 1 (para a agua), e as propriedades a 100°C, vem:
1/3

= 0,01325

_ 4217x(117,1-100) (0,282><10_3><2257><103)

c [9,8)((957,9—0,60) 1/6
sf 2257x103x1,751 6,64x105

0,0589

Para analisar como variam Ty, T, e Ty, com o fluxo fornecido, para valores do fluxo entre 10°
W/m? e q,,, vamos certificar-nos de que nos encontramos sempre no regime de ebulicio
nucleada.

Vamos calcular T, para o valor mais baixo do fluxo:

_ 1/2 o 3
Qmin =y Ahlv [g(pl Pv)] [Cp.l(Tsup,an Tsat) — 105 W/m2

Csf Ay, PT
que, para as mesmas propriedades, resulta em
Tsupmin = 109,1°C

Estamos assim na zona de ebulicdo nucleada mesmo com o fluxo menor a considerar, como se
pode confirmar pela Figura 4.2.
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O fluxo maximo ou critico pode calcular-se pela equacéo (4.2), com
C.r = 0,149

porque sendo a superficie aquecedora um plano horizontal, vem da Tabela 4.3
L' = Llg(p — py)/0]** =399 L

verificando-se muito provavelmente que L*>27 (desde que L>7 cm).

Entdo, pela correlagdo (4.2):

o /A
Gor = Cor By py |ZZ222] ™ = 0,149 x 2257 X 10 X 0,60 X

= 1,263 X 10° W/m?

9 [0,0589)(9,8)((957,9—0,60) 1/4
0,602

A temperatura da superficie que corresponde a este fluxo critico pode obter-se da equacao (4.1),
impondo o valor do fluxo:

o \q1/2 _ 3
Ger = i By, [£222) [C”‘l(cisfuz',fl‘:’;r;m) = 1,263 x 10° W/m?

0 que, com as mesmas propriedades, permite calcular
Tsupmax = 121,2°C

Repetindo a equacdo de Rohsenow (4.1) para varios valores de fluxo intermédios podemos
calcular os varios valores de Ts,,,. Quanto a T; e T, podem ser calculados pelas equagdes da
conducdo em regime permanente ja usadas para o fluxo inicial.

O grafico abaixo representa entdo a temperatura da superficie, e as temperaturas T; e T, em
funcgéo do fluxo fornecido.
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Note-se que a temperatura da superficie revestida aumenta relativamente pouco com o aumento
do fluxo de calor fornecido, porque o coeficiente de ebulicdo aumenta fortemente com o
aumento dessa temperatura. Para o fluxo critico de 1263 kW/m? a temperatura da superficie é
de 121,2°C, como calculado anteriormente, e para metade do fluxo é de 116,8°C, ou seja, apenas
4,4°C mais baixa. Quanto a T; e T,, variam mais acentuadamente, em especial T,.
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P4.3

Uma caldeira produz vapor de &gua saturado, alimentada
@\ por gases de combustdo a temperatura de 700°C. A
k/}apm transferéncia de calor dos gases para a dgua da-se através
de 5 tubos de cobre polido muito finos (de espessura

T, . A
guebgg:i P@ \ desprezével) com 25 mm de didmetro e 8 m de
(1de5) 5.0 comprimento (cada), mergulhados em &gua pressurizada a
/” 4,37 bar. As paredes dos tubos podem considerar-se
M&é/ isotérmicas. O caudal de gases (com propriedades

semelhantes as do ar a 1 atm) é de 0,08 kg/s/tubo.

Calcule a temperatura média dos tubos e a temperatura de saida dos gases, assim como a
poténcia transferida e o caudal de vapor produzido. Analise o efeito da pressao da caldeira (para
1< psat <10 atm).

Resolucéo e discusséo

Nesta caldeira sdo o0s gases que fornecem a poténcia necessaria a vaporizacao da agua liquida,
que depois é retirada. Em regime permanente ha entdo igualdade entre a variacdo da energia
por unidade de tempo perdida pelos gases (entre a entrada e a saida), e a energia por unidade
de tempo transferida entre a superficie dos tubos e a dgua liquida (por ebulicdo), que se traduz
pela equacao

anses = Qepul

ou

= 3
Q(Pl_Pv)] 1/2 [Cp,l(Tsup _Tsat)
o

Mcp,gas (Tent — Tsai) = Asup Ahyy [ Csf Ay, PT]

admitindo a existéncia de ebuli¢do nucleada, o que verificaremos depois de calcular Tsup. A
temperatura média dos tubos € responsavel pela ebulicao. Para a ebulicao saturada vamos usar
a T4 que corresponde a pressao da caldeira, de 4,37 bar, e que € igual a 147°C. As propriedades
da agua liquida e vapor sdo entdo tomadas a essa temperatura. Quanto aos coeficientes, Csr =
0,013 e n = 1 (da Tabela 4.1). As propriedades dos gases serdo consideradas iguais as do ar a
1 atm e 700°C (ndo se conhecendo as outras temperaturas).

Como os 5 tubos estdo colocados em paralelo, podemos efetuar o calculo apenas para um deles,
vindo entéo

0,08 X 1075 X (700 — Ty4g;) = 7 X 0,025 X 8 X 185 X 107 x 2123 X 103 X
3

[9,8)((919—2,4) 1/2 [ 4302%(Tsyp—147)
0,0494 0,013%x2123%x103x1,161

Como ndo conhecemos a temperatura de saida dos tubos (Ts,;) nem a temperatura média dos
tubos (Tsup), necessitamos de outra equagdo. Vamos recorrer a equagao para a evolugdo de
temperatura dos gases desde a entrada a saida — a ja conhecida equacdo (2.26):

(Tsai_Tsup) _ (_ ’_lgas”DtLt>

= = eX 5
(Tent_Tsup) p MCp,gas

que exige o conhecimento do coeficiente de conveccgéo interior (gases) para, juntamente com a
equacdo anterior, permitir calcular Tsq; € Typ-

161



Capitulo 4 — Ebuli¢do em reservatério

O coeficiente de conveccao interior pode calcular-se como vimos no capitulo 2, considerando
que o tubo é reto. Para o caudal dado, 0 escoamento é turbulento, dai resultando um coeficiente
na zona desenvolvida igual a 502 W/m?C. O comprimento de entrada, em regime turbulento,
corresponde a cerca de 10 didmetros, ou seja neste caso 0,25 m, pelo que se pode tomar um
valor médio aproximado como o da zona desenvolvida, ou para ser mais exato usar a equagao
(2.23), e obter 45 = 552 W/m”C.

O sistema de 2 equac0es a resolver, considerando i_zgas = 502, é entdo

86 X (700 — Tyg;) = 255,3 X (Toyp — 147)°
(Tsai — Tsup) = (700 — Ty X exp(—0,007306 x 502)

que permite calcular
{Tsai = 166,6°C

Toup = 152,6°C
Por substituicdo obtém-se uma poténcia transferida de 45,9 kW em cada tubo (229,4 kW nos 5
tubos), e, dividindo a poténcia pelo calor latente, obtém-se um caudal total vaporizado de 0,108

kg/s (com os 5 tubos).

A temperatura média da superficie dos tubos obtida corresponde efetivamente ao regime de
ebulicdo nucleada, como veremos mais a frente. Apesar de a temperatura dos gases variar
bastante entre a entrada e a saida (de 700°C até 166,6°C), devido ao seu calor especifico
relativamente baixo, a temperatura da superficie dos tubos ndo varia apreciavelmente, como
veremos a seguir. Podemos avaliar a temperatura dos tubos a entrada e a saida, igualando em
cada secc¢éo o fluxo de convecgéo ao de ebulicdo:

(p1—pv) 1/20c U Tsup,ent—Tsa 3 3
hgas,ent(Tent - Tsup,ent) = H Ahlv [g plo. £ ] plc(sf Aphl,,tPrln t) = 406;3(Tsup,ent - 147)

o1=p1Y? [cpi(Tsupsai-Tsar)]> 3
hgas,sai(Tsai - Tsup,sai) = U Ahlv [g pla By ] [ plgs;zz;;:lpr;at) = 406;3(Tsup,sai - 147)

Usando para a saida o coeficiente da zona desenvolvida (502 W/m?°C), e para a entrada o
mesmo, apesar de se estar na zona de entrada do tubo, obtém-se

Teupent = 155,8°C
Toupsai = 149,8°C

ou seja, uma diferenca de apenas 6°C, diferenca que sera ainda menor se se considerar que a
entrada o coeficiente de convecgao € superior ao da zona desenvolvida. Por substituicao destes
valores nos fluxos obtém-se

erul,ent = 276;9 kW/m2 ) hebul,ent = 31464 W/mZOC
C.Iebul,sai = 8,919 kW/mZ y hebul,sai = 3185 W/mzoc

Como os coeficientes de ebulicdo sdo muito superiores ao de convecgéo interior, a temperatura
do tubo aproxima-se muito mais da temperatura de saturacéo, e isso atenua a varia¢ao ao longo
do tubo. As variacgdes do coeficiente de ebulicdo e da poténcia sdo muito maiores do que a da
temperatura, devido a forte dependéncia do coeficiente e poténcia da diferenca de temperaturas
(expoente 2 e 3, respetivamente).
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Uma avaliacdo mais correta dos valores locais dos coeficientes e da temperatura da superficie
dos tubos exigiria o célculo em diferentes pontos do tubo, usando um método numérico de
volumes finitos por exemplo, como feito no problema P2.8 para a conveccgéo forcada.

A temperatura do tubo para a qual se inicia o regime de ebulicdo nucleada pode ser calculada
para este caso (equivale ao ponto A da Figura 4.2 para a pressdo da caldeira) atraves da
igualdade entre os coeficientes de convecgéo natural e de ebulicdo nucleada: a igualdade das 2
expressdes permite calcular o valor de Ty, de transi¢éo. Considerando a expressdo do Nu para
a convecgéo natural num cilindro horizontal da Tabela 2.4, teremos que resolver a equagéo:

k10,6 + 2227 (Qﬁz(Tsup_Tsott)D»:3/V12-Prl)l/6 ’ = Ah [g(pl_p”)] 2 ‘pl 3 (T -T )2
D | [1+(0,559/Pr°/16]%*7 = W Bl o Cyf Ahy, P} sup sat

2
0,686

— X [0,6 +

0,025

0,387 (9.8><0,001><(T5u,,—147)><0,0253/(2,o13><10—7)2 x1,16

o ) l = 406,3 X (T — 147)"

[1+(0,559/1,16)9/16

que permite obter para o ponto A, Ty, 4 = 148,3°C, pelo que neste caso estamos acima desse
valor.
Para a pressdo reinante na caldeira podemos calcular o fluxo de ebuli¢do critico. Sendo L*>1,2,
obtém-se da Tabela 4.3 C., = 0,12, vindo da equacdo (4.2):

- 9(p1—pn)|M/*
4er = Cor Ay, py [op—lg] =

0,0494x9,8x(919—2,4)]11/4
2,42

= 0,12 X 2123 X 103 X 2,4 X [ = 1,811 MW/m?

Igualando este fluxo ao fluxo escrito anteriormente (406,3(T5up - 147)3), pode calcular-se a
temperatura da superficie a que corresponde o fluxo critico, resultando T, . =163,5°C.
Estamos assim sempre na zona de ebulicdo nucleada, ja que as temperaturas do tubo séo
bastante inferiores a do ponto critico.

Para analisar o efeito da regulacdo da pressao da caldeira, foram repetidos os calculos anteriores
para as diferentes pressdes. A figura seguinte representa as temperaturas obtidas.
T (°C)

Ul

0 1 2 3 4 5 5 7 ]
p (atm)

«©r
o

Saliente-se que a0 aumentar a pressao aumenta a temperatura de saturacdo, seguindo a
temperatura média da superficie dos tubos e a temperatura de saida evolugdes semelhantes.
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A figura seguinte representa a poténcia transferida (num dos 5 tubos) e o caudal total
vaporizado, para as diferentes pressoes.

Qitubo (W) M, coc (kg/s)

50000 012

[S)
o

45000

44000

43000 0.1

p (atm)

A poténcia diminui com o aumento da pressdo, porque a diferenca de temperatura para a
transferéncia de calor diminui (com o aumento da temperatura de saturacdo da agua). Quanto
ao caudal de vapor, também diminui, mas nao tdo acentuadamente; isso deve-se a que o calor
latente de vaporizagdo também diminui quando a pressao/temperatura aumenta.
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P4.4
I 20C éaue. 1 am, 100°C Uma barra cill’nd.ri(':a' de cobre polido (a=117x10"° m?s,
' k=400 W/m°C), inicialmente a temperatura de 120°C, é
92cm colocada num banho de &gua saturada, a pressao
atmosférica. Admitindo que a temperatura do banho se
mantém inalterada, calcule o tempo que demora a que a

200 barra atinja o equilibrio térmico com o banho.

Resolucéo e discusséo

Neste problema a barra cilindrica vai variar a sua temperatura ao longo do tempo, ou seja, trata-
se de um problema em regime instacionario. Para quantificacdo da transferéncia de calor da
superficie da barra para o banho, que se da por ebulicdo, vamos admitir que em cada instante
se atinge o regime permanente (quase estacionario).

Vamos também admitir que a variacdo da temperatura no interior da barra, quando comparada
com a exterior (entre a superficie e 0 banho), é desprezavel, ou seja, vamos admitir a barra como
um sistema global, a temperatura uniforme em cada instante. Esta hipGtese serd valida se o
namero de Biot for inferior a 0,1. Considerando a espessura caracteristica

2
Le=—2=_T2% __ 000476 m
Asup  TDL+2mD2/4

podemos ter Bi < 0,1 desde que o coeficiente de ebulicdo seja

200 _ 8403 W/mC
0,00476

k
h<01—=0,1X%
LC
0 que avaliaremos posteriormente, quando calcularmos os coeficientes de ebuli¢do, que variam
no tempo.

Para as propriedades da agua saturada, a 100°C, vamos considerar:

1;=0,282x107 kg/ms, Ah,,,=2257 ki/kg, pm=957,9 kg/m3, p=0,6 kg/m?, 6=0,0589 N/m, cp
=4217 JIkgK, Pri=1,75, ki=0,683.

Comecemos por verificar se na situacdo inicial ocorre o regime de ebuli¢do nucleada. O fluxo
critico pode obter-se a partir da equagao (4.2):

C.r = 0,12 , pois da Tabela 4.3: L* = D/2[g(p, — p,)/c]*/? = 3,99
o y11/4
Ger = Cor Ay py [%} — 0,12 X 2257 X 103 X 0,60 X

9 [0,0589)(9,8)((957,9—0,60) 1/4

- = 1,017 x 106 W/m?
0,60

e da correlagdo (4.1), podemos obter a temperatura da superficie correspondente

_ 1/2
1,017 x 10° = 0,282 x 1073 x 2257 x 10° X [W

[ 4217X(Tsyp,cr—100) 3
0,013x2257x103x1,751

com Csf = 0,013 e n=1 (da Tabela 4.1 para 4gua e cobre polido), de onde resulta

Touper = 119,3°C
e 0 correspondente coeficiente de ebulicdo de 52694 W/m?°C. Este valor é muito superior ao
limite de 8403 para satisfazer Bi<0,1; equivale a Bi=6,3. Vamos, no entanto, continuar a
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considerar a barra como um sistema global, apesar do erro cometido, que sé se conseguiria
evitar com a utilizacdo de um método numérico, considerando a variacdo de temperatura no
interior da barra (como se fez no problema P3.7 para uma esfera com coeficiente de
condensacao a superficie variavel no tempo).

Vamos considerar que esta temperatura € praticamente igual a temperatura inicial da barra
(120°C), e portanto considerar que no instante inicial (e seguintes) existe ebuli¢cdo nucleada,
podendo usar-se a correlacdo acima (de Rohsenow). Quando as temperaturas da superficie se
tornam proximas da temperatura de saturacdo, o regime de ebulicdo nucleada da lugar ao de
conveccao natural (ponto A da Figura 4.2). Isso ocorre quando o coeficiente de ebulicdo dado
pela correlacdo de Rohsenow iguala o coeficiente de convecgéo natural, ou seja, quando

1/612 1/2 3
ki 0,387 (9B1(Tsup—T sar)DE /vi.PT1) _ [g(p[—pv)] Cp,l _ 2
D [0.6 + [1+(0,559/Prl)9/16]8/27 = Y Ah—lv o Cor By P (Tsup Tsat)

2

1/6
)| =138,6 X (Tsup — 100)

2
0,387 (9,8><0,000751><(T5up—100)><0,023/(2,94-4->< 1077)"x1,75
8/27

0,683

— X [0,6 +

0,02

[1+(0,559/1,75)9/16]

que permite obter para o ponto A, T,y 4 = 102,3°C; o coeficiente de transferéncia de calor
correspondente ¢ igual a 733 W/m?°C. Para simplificar a resolu¢io, vamos admitir que se pode
continuar a usar a equacdo de Rohsenow (4.1) para a ebulicdo nucleada, mesmo quando ha
convecgao natural. Para ser mais exato, dever-se-ia dividir a evolugdo em 2 partes: uma primeira
parte até Ty,,,, = 102,3°C usando a correlagdo de ebuli¢do nucleada, e uma segunda parte desde
esta temperatura até¢ 100°C usando a correlacdo para convec¢do natural.

Considerando essa simplificacdo, vamos entdo escrever o balanco de sistema global (barra a
temperatura T), traduzido por:

3
Jo; c L ar =—pu Ah [g(Pl—Pv)]l/z cp1(T—Tsqt)
cobre“p,cobretc dt l v o Csr Mgy Prln

16273,5 % = —138,6 x (T — 100)3

ou
dT

m = —0,00852 dt

A integracao desta equagdo, sujeita a condigdo T|,—o = 120°C, ¢é
(T —100)2 =0,01703 t + 2072

ou

1

T =100+
\0,01703 t+0,0025

Matematicamente a barra atinge T = 100°C apenas ao fim de um tempo infinito. No entanto, a
variacdo de temperatura € rapida, devido aos elevadissimos coeficientes de ebulicéo,
especialmente nos instantes iniciais (quando a temperatura da barra é mais elevada). As figuras
seguintes representam a evolucao da temperatura da barra, usando a equacgdo acima, e também
a evolucao do coeficiente de ebulicdo. Note-se novamente que se considerou a correlacéo para
ebulicdo nucleada mesmo no regime de convecgédo natural (quando T < 102,3°C). O tempo
necessario para atingir esta temperatura ¢ de apenas 11 s. Usando a correlagdo para o coeficiente
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de convecgao natural para temperaturas abaixo desta, o arrefecimento a partir desse ponto seria
mais rapido (maiores coeficientes de transferéncia).
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P4.5

T

vapor
saturado
filme |
condensado

l

8

up,zc

agua

saturada

T

sup,ze

TTTTITIITTT

aquecedor 4447’
elétrico *

Um tubo de calor, ou termosifdo, consiste num tubo ou
recipiente fechado que recebe calor na zona de ebulicéo
roeemacso (de uma fonte quente) e rejeita calor na zona de
&= condensacéo (para uma fonte fria). Considere um tubo de
aco inox polido de espessura reduzida, com um diametro
D igual a 20 mm.

zona de

isoamento O calor fornecido faz entrar em ebuli¢do a 4gua saturada,
@ a pressdo atmosférica, na zona de ebulicdo de
comprimento L,=20 mm. O calor é rejeitado quando o
Zeg:ﬁgg?) vapor condensa em filme na parede interior da zona de
(ze) condensacgédo, de comprimento L,c=40 mm, regressando o
liquido a zona de ebulicdo. O comprimento da zona

intermédia, sem transferéncia de calor, é L;=40 mm.

Considerando a face superior da zona de condensacéo isolada, calcule a temperatura superficial
da zona de ebulicdo, Tsupze, quando o fluxo de calor de ebulicdo é igual a 30% do fluxo critico,
e calcule o caudal condensado e a temperatura superficial da zona de condensagao, Tsup,z.

Compare a poténcia calorifica transferida com a transferida por uma barra cilindrica de cobre
(k=400 W/mK) com o mesmo didmetro e comprimento L;i (isolada na superficie lateral), e para
as mesmas temperaturas extremas.

Resolucéo e discusséo

A figura seguinte ilustra a transferéncia de calor no tubo/termosifdao. Em regime permanente, a
poténcia recebida provoca a ebulicdo da dgua, que depois condensa na zona superior, libertando
a mesma poténcia recebida. Pretendemos calcular essa poténcia e as temperaturas superficiais
de ebulicdo e condensacao.

D

— Qy

L
g
ERY)

zona de Y i
condensacéo
(z¢)

Qze /

11l
-

T ebulicdo
(ze)

Para as propriedades da agua saturada, a 100°C, vamos considerar:
1;=0,282x107 kg/ms, Ah,,,=2257 ki/kg, p=957,9 kg/m3, p=0,6 kg/m?, 6=0,0589 N/m, cpi
=4217 J/IkgK, Pr=1,75, ki=0,683.

Comecemos por calcular o fluxo maximo ou critico, que se pode estimar pela equacao (4.2):
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. ( - 17) 1/4
Ger = Cor Ahy, Py [%}

sendo C., dado na Tabela 4.3, em fun¢do da geometria e dimensdo da superficie aquecedora.
Neste caso o liquido ¢ aquecido pela superficie inferior (disco horizontal) e lateral da zona de
ebulicdo (superficie cilindrica vertical); o fator C, distingue fundamentalmente se a superficie
aquecedora ¢ grande ou pequena, com base nos parametros L ¢ L*, verificando-se
experimentalmente que ndo tem muita importancia se a superficie ¢ horizontal ou vertical;
assim, poderemos considerar

L=D+2L,, =0,06m
L = Llg(p, — py)/0]"/* = 24

e, apesar de L* ser um pouco inferior a 27, usar
C.r = 0,149

Entao, pela correlagdo (4.2):

__\1/4
Gor = Cor Bluy py |ZZ222] ™ = 0,149 x 2257 X 10 X 0,60 X

= 1,263 X 10°® W/m?

y [0,0589><9,8><(957,9—0,60) 1/4
0,602

A temperatura da superficie que corresponde ao fluxo fornecido, igual a 30% deste fluxo critico,
pode obter-se da equacdo de Rohsenow (4.1), impondo o valor do fluxo:

9(p1=p)]? cp,(Tsup ze—100) ’ — 5 2
U Ahw[ - ] i | = 3789 % 10° Wim

0 que, com as mesmas propriedades, e com Cgr = 0,013 e n=1 (da Tabela 4.1 para 4gua e ago
inox polido), permite calcular

Toupze = 113,9°C
A poténcia total recebida na zona de ebuli¢do é (multiplicando o fluxo pela area):
0,6 = 3,789 x 10° x (1 x 0,022/4 + w x 0,02 x 0,02) = 595 W
poténcia que, em regime permanente, serd dissipada na zona de condensacéo.

A poténcia transferida por condensacdo pode relacionar-se com o respetivo coeficiente e
diferenca de temperaturas; considerando a correlagdo para condensacdo numa placa vertical, de
altura L,., em regime laminar ndo ondulado (a verificar):

3/4

1/4
. _ 9p1(p1—pv)k;Ah
Qzc = hchAzc (Tsat - Tsup,zc) = 0,943 [ l lm VZC : lv] (Tsat sup zc

Az

Como se viu no capitulo 3, as propriedades do liquido deverao ser tomadas a temperatura média
entre a da superficie e a de saturacdo. N@o sendo ainda conhecida a temperatura superficial,
vamos usar as propriedades a 100°C, que depois poderdo ser revistas. Quanto a Ah;,,, como
também depende de Ty, ., vamos considera-la igual a Ah;,,. Entdo, temos:

9,8%957,9%(957,9—0,6)%0,6833x2257x103
0,282x1073x0,04

)3/4 _ 595
T mx0,02X0,04

1/4
0,943 x [ ] (100 - Tsup,zc

que resulta em
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Tup.ze = 80,9°C

Refazendo as propriedades e Ahj, = 2312 X 103 J/kg para a temperatura média, obtém-se um

valor quase idéntico:
Tsup,zc = 81,0°C

Quanto ao caudal condensado — igual ao vaporizado — € igual a

M, = 2,6 x 10~* kg/s
Podemos agora verificar se o regime do escoamento do condensado é laminar ndo ondulado.
Usando a equacéo (3.7):

4M 4x2,6x10~4
Res = —L = - = 58,7
ul 0,282x1073XmTXx0,02

que corresponde a regime laminar, mas ondulado (Res > 30). No entanto, como se vé pela
Figura 3.3, a diferenca no coeficiente de condensacdo ¢ pequena. Considerando a correlagio
para regime ondulado da Figura 3.3 obtém-se h,. = 12916, muito proximo do valor do regime
ndo ondulado, h,. = 12460 W/m?°C.

Vamos agora comparar a poténcia transferida com a que se transferiria numa barra cilindrica de
cobre (didmetro de 20 mm e comprimento de 40 mm), sujeita s mesmas temperaturas nas 2
extremidades: 113,9 e 81°C. Em regime permanente obtém-se:

400 _ mx0,022
0,04 4

— kcobre A

Qcobre = x (113,9 — 81,0) = 103 W

s,cobre (Tze - Tzc) =

Este valor mostra que a barra de cobre transfere quase 6 vezes menos calor que o termosifao
(595 W para este), apesar da sua elevada condutibilidade térmica. O tubo de calor/termosiféo,
gracas aos elevados coeficientes de ebuli¢do (27259 W/m?°C) e condensacéo (12460 W/m?C),
oferece uma resisténcia global bastante menor a transferéncia de calor. Os tubos de calor podem
também usar-se para transferir calor entre 2 fontes (fluidos, etc) a temperaturas muito proximas,
e inferiores a 100°C, usando como fluido no interior do tubo a agua a uma pressao abaixo da
atmosférica, ou outros fluidos de menor temperatura de ebuligéo.
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P4.6
D Um sistema para arrefecimento de “chips” de
3 ! % ‘ computador usa um termosifdo  contendo
i ! . fluorcarbono saturado. O “chip” esta perfeitamente
{ Tap™ [ VOP | ] ligado ao fundo do recipiente termosifdo, sendo o
| -

calor do “chip” dissipado na ebuli¢do do liquido (a

_fluorcarbono

soamento auas] o/ .. 57°C), e posteriormente transferido para agua de
P} O| = = sart ; ,
chip arrefecimento, que mantém a temperatura da parede
R superior do recipiente mais fria.

As propriedades do fluorcarbono a temperatura de saturagdo (57°C) e as constantes de ebulicdo
s&0: u;=440x10° kg/ms, Ah;,,=84400 J/kg, p=1619,2 kg/m*, p=13,4 kg/m?, 6=0,0081 N/m,
Cp1 =1100 J/kgK, Pri=9,01, ki=0,054, Csr = 0,005 e n=1,7.

Se o “chip”, com 2 cm x 2 cm, operar em condicdes de regime permanente a 90% do fluxo

critico, qual sera a poténcia dissipada? Se o diametro superior do recipiente (D) for de 3 cm, e
a sua superficie for mantida a 25°C (Ty,,;,), qual sera o comprimento L requerido?

Resolucéo e discusséo

O sistema termosifdo é suposto operar em regime permanente, pelo que a poténcia recebida do
“chip” € depois transferida por condensa¢ao do vapor de fluorcarbono formado para as paredes
laterais, e por sua vez dai para a dgua.

Vamos comecar por calcular o fluxo com que opera o “chip” e que ¢ igual a 90% do fluxo
critico. Da equacédo (4.2):
. . (o1=p)|M*
4 =09X%Xqs =09 XCy Ahy, py [%]

sendo C., dado na Tabela 4.3, em fun¢do da geometria e dimensdo da superficie aquecedora.
Neste caso o liquido ¢ aquecido por uma placa horizontal (o “chip”) com largura L = 0,02 m;
assim, poderemos considerar

L =L[g(p, — py)/o]*? = 0,02 x [9,8 x (1619,2 — 13,4)/0,0081]*/? = 27,9
que, sendo > 27, conduz a
C.r = 0,149

Entdo, teremos para o fluxo de ebuli¢do

_\q1/4
G = 0,9 x Cop Ahyy py [%} = 0,9 x 0,149 x 84400 x 13,4 X

v

[0,0081X9,8><(1619,2—13,4) 1/4

. = 1,392 x 105 W/m?
13,4

A temperatura da superficie que corresponde a este fluxo €, usando a equacéo (4.1) para a
ebulicdo nucleada, e as propriedades/coeficientes conhecidas, obtém-se de

= 1,392 x 10°

3
9,8x(1619,2-13,4)] /2 [1100X(Tsup,ebul_57)
0,0081 0,005x84400%9,0117

440 x 1076 X 84400 X [

0 que permite calcular
Tsup,ebul =79,4°C
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A poténcia total recebida na zona de ebulicdo é (multiplicando o fluxo pela area):
0 =1,392 x 10° x 0,02 x 0,02 = 55,7 W
poténcia que, em regime permanente, sera dissipada na zona de condensacéo.
Quanto ao caudal condensado, dividindo a poténcia pelo calor latente, temos
M, = 6,600 x 10~* kg/s
e 0 nimero de Reynolds pela equacéo (3.7):

4M 4x6,6X10~4
Res = —L = 2 = 63,7
wl 440%x10-6XxmTx0,03

A este valor de Res corresponde o regime laminar ondulado, para o qual podemos usar a
correlacdo da Figura 3.3:
T k; Reg 0,054 63,7

122_c, = 1055 W/m?C

L= 1/3 1/3 122_
(Vlz/g) 1,08 R96 52 (2,717)(10_72/9,8) 1,08%X63,7 5,2

Podemos entdo agora relacionar o comprimento requerido com o coeficiente e a poténcia

) 55,7
L==—"° =0,0175 m
hytD(Tsqt—Tsup) 1055XwX0,03X(57—-25)

ou seja, 0 comprimento/altura da zona superior devera ser de 17,5 mm.

Note-se que a temperatura operativa do “chip” (79,4°C) permite o seu funcionamento normal
(ndo € excessiva). Este € um eficaz e compacto sistema de arrefecimento.
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5 Radiacao térmica

A radiacdo térmica é o modo de transferéncia de calor que ndo exige a presenca de matéria para
o0 transporte do calor, que é transportado por ondas eletromagnéticas. No entanto, é a matéria
que esta na sua origem, e no seu destino.

Neste texto resumem-se 0s principios ligados a radiacdo térmica e ao comportamento dos
corpos reais quanto a radiacdo que emitem e que recebem. Sdo definidas as propriedades
radiativas como a emissividade e os coeficientes de absorcédo, reflexdo e transmissdo. Sao
quantificadas as trocas de radiacdo térmica em regime permanente entre varias superficies,
consideradas como cinzentas e difusas, e separadas por um meio ndo participante na radiacao.

No final do capitulo apresentam-se diversos problemas praticos em que se comenta a aplicacéo
dos conceitos e métodos de calculo vistos.

5.1 Radiacao eletromagnética e térmica

Todos os corpos emitem radiacao eletromagnética, sob a forma de ondas eletromagnéticas com
diferentes comprimentos de onda. A radiacdo que 0s corpos emitem em consequéncia do seu
nivel interno de energia (temperatura) é chamada radiacdo térmica. No entanto, a maior parte
dessa radiacdo € invisivel aos nossos olhos. A Figura 5.1 representa o espetro de radiacdes
eletromagnéticas, assinalando a zona de comprimentos de onda que corresponde a radiacao
térmica, e dentro desta a zona visivel. Chamamos luz a porcao visivel do espetro, contida num
pequeno intervalo entre cerca de 0,4 e 0,7 um.

radiacdo
térmica
raios cosmicos raios X ultrav infraverm | micro-ondas ondas radio e TV q
> iog v | > € >l | > | »| 3 ONdas
raios y v o
> : poténcia
| s elétrica

[ ]
I I I [ | [ | I [ I I I I [ | [

A{um) 10° 10® 107 10% 10° 10% 107 102 10' 1 10! 10° 10° 10* 105 10% 107 10%® 10° 10%°

Figura 5.1 — Espetro de radiacdes eletromagnéticas de acordo com o seu comprimento de onda (A).

A radiacdo térmica emitida pelos corpos propaga-se através do vazio (caso da radia¢ao solar no
espaco) e da maioria dos gases. Muitos gases, como o0 ar seco, ndo interferem nas ondas que 0s
atravessam, designando-se por meios ndo participantes. Outros, como o vapor de agua e o
diéxido de carbono, interferem, absorvendo e refletindo parte das ondas, designando-se por
meios participantes.
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Em materiais opacos a radiacdo térmica é um fendmeno superficial, pois a radiacdo emitida
pelas particulas interiores ndo chega a superficie, e a radiacdo recebida é absorvida numa
camada até alguns microns da superficie. Dai que, como veremos, as quantidades de energia
associadas a radiacdo possam ser alteradas apenas com revestimentos superficiais.

Como também veremos, um corpo a temperatura superior ao zero absoluto emite radiacdo numa
gama alargada de comprimentos de onda, e em varias dire¢des do espaco. Entdo a radiacao
térmica € um fendbmeno em que é necessario tratar a sua natureza espetral e direcional.

5.2 Corpo negro e suas propriedades

Um corpo negro € utilizado como um padrdo em relacdo ao qual sdo quantificadas as
propriedades radiativas dos corpos reais. Ou seja, 0 corpo negro € um corpo ideal, em termos
de comportamento a radiacdo térmica emitida e recebida. Assim, um corpo negro emite o
maximo de radiacdo possivel a temperatura a que se encontra, e com igual intensidade em todas
as direcOes do espaco. Por outro lado, um corpo negro absorve toda a radiacdo que nele incide,
em todos os comprimentos de onda e todas as direcdes.

A poténcia calorifica por unidade de area emitida por um corpo negro — também designada por
poder emissivo — é dada pela lei de Stefan-Boltzmann:

Gemen = oT* (5.1)
sendo ¢ a constante de Stefan-Boltzmann, igual a 5,670 x 1078 Wm™2K™*,
A equacdo anterior quantifica o total de radiacdo que um corpo negro emite (em todas as

direcdes e comprimentos de onda), variando com o comprimento de onda de acordo com a lei
de Planck (representada graficamente na Figura 5.2):

. _ 3,742x108
demcNA = 33 [exp(1,439%10%4/AT)—1]

(5.2)

visivel
108 > e

(que/m,ZC/N,A ) / Ne 5800 K (Solar)
m?/um J i

} " — 4000 K

10°F &7 <N AT = 2897,8 umK

/ Ne— 2000 K

10°
\eby- 1000 K

WA 500 K
\\ \

10°}

: ‘;H..\ 100K
1072} O\

1074 F L

106 - 111 iAl 1 1 1 1 J
0.01 0.1 1 10 100 1000

A (um)

Figura 5.2 — Variacdo do poder emissivo de um corpo negro com o comprimento de onda (1) e a temperatura.
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Como mostra a Figura 5.2, para cada temperatura existe um comprimento de onda para o qual
0 poder emissivo espetral € m&ximo. A curva que une 0s maximos esta também representada
na figura (expressa a lei do deslocamento de Wien). O maximo desloca-se para 0S
comprimentos de onda menores quando a temperatura aumenta. A medida que esta aumenta, o
corpo negro também pode emitir radiacdo em comprimentos de onda mais baixos. Como se vé
na figura, um corpo a temperatura ambiente (300 K) ndo emite radiagdo visivel, apenas
infravermelha. A radiacdo emitida pelo Sol equivale a de um corpo negro a 5800 K, e
compreende radiacdo ultravioleta, visivel e infravermelha; a percentagem visivel é de cerca de
46% do total, e a percentagem infravermelha é a maior.

A partir da lei de Planck — equacéo (5.2) — € possivel calcular a fragdo/percentagem de energia
radiante emitida pelo corpo negro entre 2 comprimentos de onda, através do calculo do integral
entre 2 limites. Por razdes préticas, ha tabelas que permitem um célculo rapido, apresentando
os valores da fracdo emitida entre 0 e A (Fy_;), que obviamente depende da temperatura do
corpo negro. Mostra-se que a variavel 7 pode ser combinada com A, de modo a existir uma
unica variavel independente, AT — ver Tabela 5.1.

Tabela 5.1 — Fragéo de radiacdo emitida por um corpo negro entre 0 e A (Fy_,).

AT (umK) Fo_5(T) AT (pmK) Fo_,(T)

200 0.000000 6200 0.754140
400 0.000000 6400 0.769234
600 0.000000 6600 0.783199
800 0.000016 6800 0.796129
1000 0.000321 7000 0.808109
1200 0.002134 7200 0.819217
1400 0.007790 7400 0.829527
1600 0.019718 7600 0.839102
1800 0.039341 7800 0.848005
2000 0.066728 8000 0.856288
2200 0.100888 8500 0.874608
2400 0.140256 9000 0.890029
2600 0.183120 9500 0.903085
2800 0.227897 10,000 0.914199
3000 0.273232 10,500 0.923710
3200 0.318102 11,000 0.931890
3400 0.361735 11,500 0.939959
3600 0.403607 12,000 0.945098
3800 0.443382 13,000 0.955139
4000 0.480877 14,000 0.962898
4200 0.516014 15,000 0.969981
4400 0.548796 16,000 0.973814
4600 0.579280 18,000 0.980860
4800 0.607559 20,000 0.985602
5000 0.633747 25,000 0.992215
5200 0.658970 30,000 0.995340
5400 0.680360 40,000 0.997967
5600 0.701046 50,000 0.998953
5800 0.720158 75,000 0.999713
6000 0.737818 100,000 0.999905

A fracdo entre 2 comprimentos de onda pode obter-se por diferenca, ou seja:

Fll—lz = FO—AZ - F0—2.1 (53)

Conforme dito atras, na radiacdo térmica é necessario tratar a sua natureza espetral e direcional.
Para tratar a variacdo direcional, define-se uma propriedade chamada intensidade de radiacéo
(emitida). Ela representa a radiacdo por unidade de area perpendicular a direcdo considerada e
por unidade de angulo solido associado a direcéo. Por seu turno, o angulo sélido caracteriza a
porc¢éo de espaco centrada em torno de um ponto qualquer (P) — ver Figura 5.3.
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(em radianos, rad) (em steradianos, sr)

a b

Figura 5.3 — Definicédo de angulo plano (a) e angulo sélido (b).

Figura 5.4 — Representa¢do da intensidade de radiacdo emitida na direcdo (8, ¢).

Assim, num sistema de coordenadas 3D (ver Figura 5.4), a intensidade de radiacdo pode definir-
se matematicamente como:

. _dQ dg
16, ) = dA, dw  dA; cos@ dw (5.4)
e quantifica-se em W/m?/sr. Pode também falar-se de uma intensidade de radiacdo espetral,

correspondente a intensidade num dado comprimento de onda.

Podemos relacionar o poder emissivo com a intensidade de radiacdo. Se para uma dada
superficie plana fizermos variar 6 entre 0 e /2, e ¢ entre 0 ¢ 2 w — ver Figura 5.4 — e se a
intensidade de radiacdo for constante (igual em todas as dire¢cdes) obtém-se

Jem = T lem (5.5)
As superficies cuja intensidade de radiacdo € independente da direcdo (constante) sdo
designadas por superficies difusas. O corpo negro é também difuso, pelo que, associando as

equacoes (5.1) e (5.5), se pode obter a intensidade de radiagédo em fungéo da temperatura do
corpo.

Também se pode falar de intensidade de radiacdo incidente (recebida) numa dada superficie.
Ela representa a poténcia radiativa recebida por unidade de area e unidade de angulo solido
associadas a direcdo considerada. Sendo constante em todas as diregdes, também se verifica
uma relacdo analoga a (5.5) para a irradiacdo (poténcia incidente por unidade de area da
superficie):

Qinc = T ljnc (5.6)
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5.3 Propriedades radiativas dos corpos reais

As propriedades radiativas dos corpos reais traduzem o seu comportamento relativamente a
emissdo de radiacgdo, e a rececdo de radiagdo (absorcdo, reflexdo ou transmissdo). No que diz
respeito a emissao e absorcdo, as propriedades dos corpos reais sao referidas ao corpo padrao,
0 COrpo negro.

A propriedade que compara a capacidade de um corpo emitir radiacdo com um corpo negro é
chamada emissividade. A emissividade de um corpo negro é igual a 1. A emissividade também
pode variar com o comprimento de onda (valores espetrais) e com a direcdo (valores
direcionais). O poder emissivo de um corpo real é entdo igual ao produto da sua emissividade
pelo poder emissivo do corpo negro, a mesma temperatura. Assim

Gem = € Qem,CN (5.7)

Se a emissividade (espetral) do corpo for constante para todos os comprimentos de onda
dizemos que se trata de um corpo cinzento, ou superficie cinzenta. Se variar com 0 comprimento
de onda podemos calcular a emissividade total a partir da sua variacao espetral:

f:o €1 dem,cNAdA fooo €1 dem,cNAdA fooo €1 dem,cN,244
G = - =
fo dem,cn,2d4 dem,CN oT*

Etot = (5.8)

A emissividade total é portanto a média pesada dos valores espetrais, sendo 0 peso o poder
emissivo do corpo negro em cada comprimento de onda. Se a variacao espetral da emissividade
se puder aproximar a varios intervalos com valores constantes, podemos usar as fracdes F vistas
atras para efetuar o célculo da emissividade total, como se verd em exemplos em 5.6.

Os corpos/materiais que tém emissividade variavel com o comprimento de onda,
nomeadamente privilegiando (em termos de emissdo) alguns valores de A, sdo designados por
seletivos. Ha revestimentos superficiais, como a tinta preta normal, que t€ém um comportamento
de superficie cinzenta (g, elevada e constante), e outros, como a tinta branca, que tém um
comportamento seletivo (g, baixa para os menores comprimentos de onda, e bastante mais alta
para os maiores comprimentos de onda).

A emissividade também pode variar com a direcdo do espaco considerada. Fala-se assim de
uma emissividade direcional (¢g,4) e de uma emissividade hemisférica, que representa a média
paratodas as dire¢Oes do espago. Considerando as coordenadas da Figura 5.4, podemos escrever
_ f¢ Jo €6, demcn,6,p 46 dd _ fozn f:/z £0,¢ lem,cn €OS 6 senf df d¢

€hem = ] -
fd’ fg dem,CN,0,¢ do d¢ T lem,CN

(5.9)

Note-se que se um corpo for difuso, ou seja, com intensidade de radiacao emitida igual em todas
as direcdes, ele também tem emissividade direcional constante, porque um corpo negro € difuso,
e portanto a razdo entre a intensidade de radiacdo do corpo e a do corpo negro (igual a
emissividade) também é constante.

Na maioria das superficies a variacdo com o angulo ¢ é desprezavel, pelo que se pode escrever:

Ehem = 2 fon/z gy cos O send db (5.10)
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Quanto a variacdo da emissividade com o angulo 6, cla depende da natureza do
material/revestimento. Na maioria dos casos ¢ razoavel considerar a emissividade hemisférica
igual a emissividade na normal a superficie (8 = 0°), em especial nos materiais nao condutores.

Em relacéo a radiagdo térmica que um corpo recebe, ha que distinguir oS corpos opacos e 0s
semitransparentes (ou translicidos), como os vidros e alguns plasticos. Um corpo opaco pode
absorver ou refletir a radiagdo que nele incide. A fragdo da radiacdo incidente que € absorvida
é designada por coeficiente de absorcédo (a), e a fracdo refletida é designada por coeficiente de
reflexdo (p). A soma das duas fragdes é igual a 1 (igual ao total de radiacdo incidente). Os
coeficientes de absorcéo e reflexdo também podem variar com o comprimento de onda da
radiagdo incidente e com a sua direcdo. Tal como a emissividade, dependem do
estado/revestimento superficial, mais do que do material em si. Quando a superficie é seletiva,
0 coeficiente de absorgéo varia, sendo maior em certos comprimentos de onda. Por exemplo,
existem revestimentos seletivos para coletores solares, como o didxido de titanio, que tém um
elevado coeficiente de absorcdo (quase igual a 1) para os comprimentos de onda mais
energéticos da radiacdo solar, e muito baixo para a radiacdo de comprimentos de onda longos.

Num corpo semitransparente, além da absorcéo e da reflexdo da radiacdo incidente, uma parte
desta atravessa o corpo, sendo a fragdo correspondente chamada coeficiente de transmisséo.
Nesses casos:

a+p+t=1 (5.11)

Esta relacdo pode aplicar-se para os valores totais e espetrais (para um dado comprimento de
onda), uma vez que a reflexdo e a transmisséo ndo alteram os comprimentos de onda da radiacéo
incidente. Os corpos semitransparentes tém um comportamento seletivo tipico. Como mostra a
Figura 5.5, um vidro claro normal deixa passar 80 a 90% da radiacdo solar incidente (quase
toda situada nos comprimentos de onda entre 0,35 e 3 um), mas é opaco para 0s comprimentos
de onda mais longos. Tal implica que a radiacdo emitida por corpos a temperatura ambiente ndo
atravessa 0s vidros, o0 que da origem ao chamado efeito de estufa.

1.00

e 3 mm, normal
0.80 ,f =
A 6 mm absorv./cinz\

0.60 =
- y \
0.40 l —~— / \\\
0.20 —— \(

0 / (l) mm absorv./ycrdc \

0.2 04 0.6 2 3 45
A . um

et

Figura 5.5 — Coeficiente de transmissao espetral para vidros.

Sob certas condicOes, podemos relacionar a emissividade com o coeficiente de absorcdo. Se
considerarmos 2 corpos em equilibrio térmico, um muito pequeno, no interior de outro muito
grande, separados pelo vacuo e portanto trocando calor apenas por radiagdo, podemos concluir
que, para estarem a mesma temperatura, o coeficiente de absorcéo do corpo pequeno tem de ser
igual & sua emissividade — o que traduz a chamada lei de Kirchoff. Assim, a emissividade (total
e hemisférica) de um corpo a uma dada temperatura é igual ao seu coeficiente de absorcéo (total
e hemisférico) para a radiagdo incidente proveniente da mesma temperatura. No entanto, se a
radiacdo incidente vier de um corpo a temperatura diferente e a emissividade variar com o
comprimento de onda, como a temperaturas diferentes correspondem distribuigdes espetrais da
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radiacdo diferentes, a emissividade total pode ser diferente. A emissividade total hemisférica
sera igual ao coeficiente de absorc¢do total hemisférico se ambos os corpos forem cinzentos e
difusos (propriedades constantes com o comprimento de onda e a direcao).

5.4 Radiosidade, irradiacédo e fator de viséo

Quando hé trocas de radiacdo entre superficies, € util agrupar toda a radiacdo que sai de uma
superficie numa Unica grandeza. Assim, define-se a radiosidade de uma superficie como o fluxo
radiativo que sai de uma superficie opaca, incluindo o fluxo emitido (poder emissivo) e o fluxo
refletido. Ou seja:

Gradios = 9em + Qref =& O-T4+péIinc (5.12)

Para expressar a radiacdo que sai de uma superficie e chega a outra, quaisquer que sejam as
suas posicdes relativas, consideremos 2 superficies de area elementar — dA; que envia radiacao,
emitida e refletida, e dA, que a recebe (ver Figura 5.6).

~_ . d4; superf
recetora (2)

dA; superf emissora (1)

Figura 5.6 — Representacdo da radiacdo que sai de uma superficie elementar numa dada dire¢do e chega a outra.

Considerando as 2 superficies a distancia » entre si, podemos escrever o fluxo radiativo em 2,
proveniente de 1, usando a intensidade de radiacao de 1 na direcao de 2 igual a i;, e recorrendo
a equagdo (5.4):

dA, cos 6,
r2

innc,z = i{;dA; cosB;dw = i;dA; cos 0,

. (2] 0
=, — ;;"S 2dA,dA,  (5.13)

Se as superficies ndo forem infinitesimais, mas finitas, temos:

. _ . cos6,cos0O,

QiTlC,Z - fAZ fAl L1 r2 dAl dAZ (514)
Se i, for a intensidade da radiosidade, ou seja, se incluir a radiagdo emitida e a refletida por 1,

e se a superficie 1 for difusa quanto a emissdo e reflexdo, usando a relacdo (5.5) podemos
escrever

0 0
Qincz = qmdw”f e dA dA, (5.15)
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A fracdo da radiacéo que sai de 1 e vai incidir em 2 é:

Qinc2 1 0s 03 cos 6,
Fi_,=—""—=— dA; dA 5.16

1-2 Aradios,141 Aq fA fA mr? 1 2 ( )
Esta fracdo é meramente geométrica — depende apenas das dimensdes e posic¢les relativas das
2 superficies — designando-se por fator de visdo ou fator de forma.

Note-se que ao escrever a fracao da radiacdo que sai de 2 e incide em 1 chegaremos a conclusdo
de que

AyFy g = ArFy, (5.17)

O calculo do fator de visdo exige a avaliagdo dos integrais complexos em (5.16). De modo a
facilitar o célculo, existem expressdes e graficos para algumas geometrias correntes — Figuras
5.7 a5.11. A utilizacdo dessa informacgdo em conjunto com alguns principios permite calcular
os fatores em muitos problemas praticos, como se podera ver na seccao 5.6.

O primeiro principio é chamado principio da reciprocidade, e esta expresso na equacao (5.17).
Assim, conhecendo o fator de visdo de uma superficie para outra, facilmente se calcula o seu
reciproco. O segundo principio é o da simetria: utilizando planos de simetria pode concluir-se
que fatores simétricos sdo iguais. O terceiro principio é o da soma, e diz que o somatorio de
todos os fatores de visdo de uma superficie para o seu exterior € igual a 1 (toda a energia que
sai da superficie é igual a 100%). O quarto principio é o da sobreposicéo, que permite agrupar
fatores parciais; pode traduzir-se por

Fi_43y =Fi2 +Fi3 (5.18)

Note-se que nalguns casos existe fator de visdo de uma superficie para ela propria, o que
acontece em superficies céncavas.

Geometria Relacao

planos paralelos
P W; =w;/L ;W; =w;/L

1/2 1/2
‘ - (Wt w)*+4) "~ ((w-w)’ +4)
L } Fij= 2W;

|

L] ]

J
planos paralelos inclinados de igual largura

o ¢

., F_j=1-—sen (%)

i
- w -
planos perpendiculares com aresta comum

1/2
v 1+wj/w£—(1+ (wj/wi)z)
Fi—j = 2

i

- w; -

=Wi+Wj*Wk

Figura 5.7 — Fatores de visdo para varias superficies planas de comprimento infinito.
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Geometria Relacio

cilindros paralelos com diferentes raios

R=n/n
C=1+R+S

2w F_; —n+(c27(}e+1)2)1/2 2 (R—1DHV2 ¢+
+(R— 1) cos Y(R/C — 1/C) —(R+1)cos Y (R/C —1/C)

cilindro e rectingulo paralelo

plano e fila de cilindros F.=1-[1-(= +
o s ]

0JOI0I0)J0)%) ﬁmlaﬂ;wyj

1.0
0.7

0.5
0.4

0.3

0.2

0.1
0.07

0.05
0.04

0.03

Y/L

0.02

0.01
0.1 0.2 03 0.5 1.0 2 3 45 10 20

X/L
X=X/L; Y=Y/L

_ a0\ 2
Fij= i, In ((1-'-)()(1-'-1/)) +X (1 + ?2)1/2 tan~?!

1+X +7°

— 5t
(147"

_ _2,1/2 Y _ _ _ _
+¥Y(14%) tan o~ Xtan X~V tan"'¥

(1+7)"

Figura 5.9 — Fator de visdo para planos paralelos alinhados.
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Y/X ﬁ
0.5
0.05 Y X

0.1

H=Z/X ; W=Y/X

1

F (H2+W2)1/2+

1 1 1
= -1 -1- _ (py2 2Y1/2 -1
o (Wtan + H tan i (H? +w?2)Y2w tan

L (a+ W2)1+H2) [ w2A+w2+H2) \" [ H2(1+ w2 +H2) \
T\ T irwezya? ((1 TWOW2 + HZ)) ((1 THOW? + HZ))

Figura 5.10 — Fator de viséo para planos perpendiculares com uma aresta comum.

1.0

0.1 0.2 04 06081 2 4 6 8 10
L/
Ri:Ti/L H R]: T)/L

2
1+ R}
R}

o s)")

S=1+

Figura 5.11 — Fator de visdo para discos paralelos coaxiais.
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5.5 Trocas de radiagdo entre superficies cinzentas e difusas em meio néo
participante

Aborda-se em primeiro lugar a troca de radiagdo térmica entre um ndmero qualquer de
superficies formando um volume fechado. De seguida, € abordado de forma particular o caso
de 2 superficies apenas. Em todos os casos as superficies sdo cinzentas e difusas, e 0 meio que
as separa ndo interfere na radiacédo trocada.

5.5.1 Trocas entre N superficies formando um volume fechado

O conceito de radiosidade é particularmente atil para quantificar as trocas de radiacao entre
superficies. Se considerarmos N superficies formando um volume fechado, vamos identificar a
superficie genérica com o indice i, e uma outra superficie genérica, com a qual i troca calor,
com o indice j, como representa a Figura 5.12.

Ty, Ay, 8 T, Ay & T, Ay g q > T, A, &
os,i AiFi—j
T, A; ¢ T, A, ¢

Figura 5.12 — Superficies de um volume fechado e trocas de radiagdo entre 2 superficies genéricas.

Relembrando a equacdo (5.12), a radiosidade da superficie genérica i é
Gradiosi = & 011 +pi Qinci = & 0Ti+(1 = &) Ginc,; (5.19)

sendo a irradiacdo em i o fluxo que resulta da radiacdo que sai das outras superficies e chega a
I, 0 que permite escrever

Gradios,i = &i UTi4 +(1-g) ij=1(C.Iradios,j AjP}'—i)/Ai =
=& 0T + (1 — &) X1 (dradios,; Fi-j) (5.20)
Note-se que o somatdrio para as N superficies pode incluir a prépria superficie i, desde que esta

seja concava e exista (seja diferente de 0) o fator F;_;.

O balango radiativo de cada superficie (i), para todas as trocas no volume fechado, sera:
. . . _ N . .
Qrad,i = Yinc,i — Qradios,i = Zj:l(%’adios,j Fi—j) — Gradios,i (5.21)

Assim, se conhecermos as N temperaturas das N superficies, podemos calcular as N
radiosidades com um sistema de equacbes semelhantes a equacdo (5.20). A partir das
radiosidades podemos calcular os balangos energéticos de cada superficie — equacdo (5.21).

No caso de ndo ser conhecida a temperatura de alguma superficie, conhecendo o seu balango
global, que inclui as trocas do lado exterior ao volume fechado, pode usar-se a equacdo de
balango — equacdo (5.21) — para substituir a equacao de radiosidade no sistema de equacdes.
Apos o célculo da radiosidade pode obter-se a temperatura da superficie da equacéo (5.20).
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Nos casos em que 0 volume é composto por menos de 4 superficies (3 ou 2) é possivel utilizar
um esquema de resisténcias de radiagdo para representar o problema.

Podemos usar a equacéo (5.19) para expressar a irradiacdo na superficie i:

. 4
__ Qradios,i—€i0T;

linci = 5.22
Qinc,i 1z, (5.22)
equacdo que substituida na equacédo de balanco da
. . . & .
Qrad,i = Qinc,i — Qradios,i — i (qradios,i - GTi4) (5.23)

Este balango pode ser analisado como uma diferenca de potencial (a radiosidade menos o poder
emissivo de um corpo negro a mesma temperatura) a dividir por uma resisténcia superficial:

. 4 . 4
Q'  _ Yradios,i—9Ti __ dradiosi—9T;
rad,i — 1—g; -

Ajgg

(5.24)

Rsup,i

Esta resisténcia superficial traduz a diferenca do comportamento da superficie em relagdo a um
corpo negro. Se a superficie for negra a resisténcia € igual a zero e a radiosidade igual a do
corpo negro (igual ao seu poder emissivo).

Quanto as trocas de radiacdo entre 2 superficies quaisquer (i e j), como representadas na Figura
5.12, pode escrever-se

. _ . . _ ‘:Tradios,j_‘:ITadios,i _ Qradios,j_QTadios,i
Qrad,i—j - AiFi—j (CIradios,j - qradios,i) - 1 - R . . (5.25)
AF esp,i—j

representando R,y ;—; uma resisténcia espacial (geométrica) entre ambas as superficies.

A Figura 5.13 representa as resisténcias associadas a superficie i. O balango das trocas
(superficial) equivale a soma dos balancos das trocas (espaciais) entre cada 2 superficies.

‘L‘adios,l /Qrad.,i—i
1/(A;Fi_1)

radios2, — Urad,i-2

1/(AFi=) +

T CQrad,i-j

QTadios,i

(no o i) 1/(AiFi—N) QT‘adi?s,N
\QT‘ad,i—N

Figura 5.13 — Resisténcias de radiacdo associadas ao nodo (superficie) i.

A Figura 5.14 representa o esquema de resisténcias para um volume fechado formado por 3
superficies. Esse caso pode ser ainda mais simplificado, permitindo a obtencdo de uma unica
resisténcia equivalente a todas, se uma das superficies for isolada termicamente do lado exterior
ao volume fechado. Essa superficie € designada por superficie re-radiante. Sendo o seu balango
igual a zero, resulta da equacéo (5.24) que a sua radiosidade é igual a de um corpo negro. Ou
seja, mesmo com emissividade diferente de 1, a soma da radiacdo emitida e refletida por uma
tal superficie iguala a radiosidade (poder emissivo) de um corpo negro a mesma temperatura.
Assim, a sua resisténcia superficial é também igual a zero.
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Azeg

(1-¢3) H

oTi Ag Aye, oTy

Figura 5.14 — Esquema de resisténcias de radiagdo para um volume fechado com 3 superficies.

5.5.2 Trocas entre 2 superficies formando um volume fechado

O caso de um volume fechado composto por apenas 2 superficies ocorre muitas vezes na
pratica, normalmente por simplificagdo da realidade, associando superficies individuais que
estdo a mesma temperatura e tém propriedades idénticas.

Usando o esquema de resisténcias visto atrds, para o caso de 2 superficies teremos a
representacdo da Figura 5.15.

4
oTy

©

(\)I a( Il (1 — 61)
Arg
Qradios,l

1
l AiFip

QTadios.Z ( )
. l - 52

Oraas) T o
2€2

oT,

Figura 5.15 — Esquema resisténcias de radiacéo para um volume fechado com 2 superficies.

Neste caso teremos um balango global (assumindo que T1 é maior que T»):

: — _0 5 o) Ao(T-TY)
Qrad2 = —Qragy = Q12 = = 1 18 1 T 4; (5.26)
Areg  ArF1-2 Azep e +F1—2+A2<¥_1)

H4 varios casos particulares desta equagdo. No caso de 2 planos paralelos e infinitos (na préatica
de dimensBes muito maiores que a distancia entre eles), sendo A; = A, e F;_, = 1, vem

Ala(Tl -T4)

Q1 2 = (5.27)

No caso de uma superficie (1) muito maior do que a outra (2), sendo A; < A, e F;_, = 1, vem

Q12 = &1 A1o(T = T3) (5.28)

que mostra que o balango radiativo ndo depende da emissividade da superficie maior.
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Um dos casos tipicos em que se consideram 2 superficies € o de um corpo trocando radiacao
com comprimentos de onda longos apenas com a atmosfera. Para esse efeito, a atmosfera pode
considerar-se como uma superficie de area muito maior do que a do corpo, podendo utilizar-se
a equacao (5.28). A temperatura a considerar para a atmosfera depende da humidade do ar, e
da nebulosidade. H& 2 equacGes simplificadas para calcular a temperatura da atmosfera,
relacionada com a temperatura do ar ambiente: uma em condigdes de céu muito nublado:

Tatm = Tar — 6 (5.29)
e outra em condicdes de céu limpo:
Taem = 0,0552 T2>  (com T em K) (5.30)

Verifica-se que no caso de céu limpo a temperatura da atmosfera pode ser bastante inferior a
do ar ambiente. O problema P6.3 mostra o efeito desta temperatura nas trocas de calor de uma
superficie.

Os corpos expostos ao ambiente exterior também recebem, no periodo diurno, radiacdo de
comprimentos de onda mais baixos: a radiacdo solar. Para tratar a radiacdo solar recebida
recorre-se normalmente a valores medidos (em W/m?), para uma dada dire¢ao dos raios solares
incidentes na superficie. Na seccdo seguinte tratam-se alguns casos em que intervém a radiacao
solar incidente.
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5.6 Problemas praticos resolvidos (P5.1 a P5.18)

Os problemas que se seguem sdo especificamente dedicados ao modo da radiacdo térmica. No
capitulo 6 sdo apresentados outros problemas préaticos envolvendo radiacdo, mas em que
simultaneamente ocorrem outros modos de transferéncia de calor, quer em regime permanente,
quer em regime instacionario.

P5.1
0 520

350 430 500 565

A figura ao lado representa o espetro visivel da radiagéo
solar. Calcule a percentagem de energia emitida pelo sol
em cada uma das cores identificadas. O sol pode ser
| | o onm  CONsiderado, em termos de distribuicdo espetral da
o >%0 radiacdo, um corpo negro a 5800 K.
Resolucéo e discusséo
Usando a informacéo da Tabela 5.1 e a equacdo (5.3) podem calcular-se as fragdes de energia
radiante para cada intervalo de comprimentos de onda (cor). Assim, para o vermelho teremos
F(.) = F0—0,740 um(5800 K) - F0—0,625 um(5800 K) = Fyr=4202 = Fir=3625 =
= 0,52550 - 0,40261 = 0,123

F(m) = F0—0,625 ym(5800 K) - F0—0,590 um(5800 K) = Fyr=3625 — Far=3422 =
= 0,40261 — 0,36007 = 0,043

F( )= F0—0,590 um(5800 K) — F0—0,565 um(5800 K) = Fyr=3422 — Far=3277 =
= 0,36007 — 0,32886 = 0,031

F(m) = F0—0,565 um(5800 K) — Fo—o,szo um(5800 K) = Fyr=3277 — Far=3016 =
= 0,32886 — 0,27181 = 0,057

F( )= F0—0,520 um(5800 K) — Fo—o,soo um(5800 K) = Fyr=3016 — Far=2000 =
=0,27181 — 0,24638 = 0,025

F(M) = F0—0,500 um(5800 K) — F0—0,450 um(5800 K) = Fyr=2900 = Far=2610 =
= 0,24638 — 0,18362 = 0,063

F(.) = F0—0,450 um(5800 K) - F0—0,430 um(5800 K) = Fyr=2610 — Far=2404 =
=0,18362 — 0,15915 = 0,024

F(W) = Fo—0,430 um(5800 K) - Fo—0,350 um(5800 K) = Fir=2494 — Far=2030 =
= 0,15915 - 0,06792 = 0,091

Foi usada interpolacéo do 3° grau para calculo dos valores intermeédios.
A méaxima intensidade espetral verifica-se para

AmaxT = 2897,8 = Ana = 0,500 um
ou seja, entre o azul e o ciano (azul claro).

O intervalo/cor a que corresponde uma maior quantidade de energia radiante ¢ o vermelho, que
também ¢ o maior intervalo, com 12,3% do total de radiagdo, seguido do violeta com 9,1% do
total.

A radiacdo na zona visivel corresponde a cerca de 46% do total de radiagao solar.
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P5.2
n A superficie P € um painel radiante com caracteristicas de um
emissor difuso. Avalie o efeito da distincia D e da posi¢do
— \R2 relativa () de uma superficie recetora (R), na percentagem da
radiacdo recebida do painel, relativamente ao maximo
P possivel.

Considere que as dimensdes das superficies sdo muito menores que a distancia que as separa.
Resolucéo e discusséo

Vamos considerar que as superficies P e R sdo quase infinitesimais. Assim, a sua area é uma
area elementar, e D ¢ € ndo variam com o ponto da superficie considerado. Desse modo,
podemos escrever a poténcia radiativa recebida por R, a partir da que sai de P, recorrendo a
definicdo de intensidade de radiacdo (de P) e angulo sélido — equacéo (5.13):

. , . AR . cos@
Qi‘nC,R = lpAp COSB Wp_p = lpAp COSQE == LPAPART

Esta equacdo expressa que a radiacao recebida € maxima quando 6 = 0°, aumentando com a
proximidade a P (menor D). Note-se no entanto que se D for muito reduzida a hipotese de
superficies com dimensdes pequenas face a D passa a ndo ser valida.

A poténcia radiativa que sai de P em todas as diregdes ¢ (sendo P difusa):

Qsaip = Tip Ap
que serd igual ao maximo (ideal) que R poderia receber de P. O quociente entre ambas as
poténcias, para uma area Ay unitaria, sera:

Qincr _ cosO

Qsai,p mD?

O gréfico seguinte representa este quociente em percentagem, para distancias entre 0,6 e 3 m.

S «-D=0,6 m
80 D=1m
| D=2 m
D=3 m

70
60
50
40
30
20
10

0
-90-80-70 -60-50-40-30-20-10 O 10 20 30 40 50 60 70 80 90

e (U)
A percentagem recebida aumenta inversamente com o quadrado da distancia, pelo que uma
reducdo da distancia para metade aumenta 4 vezes a radiacdo recebida. O afastamento (em
angulo) da normal reduz a radiacao recebida, que é zero para a direcao tangencial (6 = 90°).

188



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

P5.3

5 % sensor de movimento, § Um sensor infravermelho de movimento (S) deve
assinalar a aproximacdo de uma peca quente a
100°C, com uma érea de 100 cm?, quando esta esta
a uma distancia x; = 0,5 m.

. - zona e Considerando que a superficie da peca tem um

PR el COMPOrtamento de corpo negro, qual serd a

| irradiacdo no sensor a partir da qual deve actuar o
0 x) ‘ seu sinal de saida?

|
1_‘,=1mi
|

Considere que as dimensdes das superficies do sensor e da pe¢a sdo muito menores que a
distancia que as separa.

Resolucéo e discusséo
Sendo a superficie da peca quente um corpo negro, podemos calcular a intensidade de radiacéo
que ela emite. Das equacdes (5.1) e (5.5):

. . . oT* 5,670x1078x373,15%
qem,CN(T) =oT*=mi = lzog =— = - = 350 W/m?sr

T

\Vamos recorrer a geometria representada na figura seguinte

s

TP

1mi ‘\ezo
i D \( 2q
I S N
! S
0 X4 X

e expressar a poténcia emitida pela peca quente (ZQ) que chega ao sensor (S):

: , . Agcosfg
QZQ—S = lZQAZQ COS HZQ wZQ_S = lZQAZQ COS HZQ T

considerando as areas em causa muito pequenas face a D.
D ¢ facilmente calculavel pela figura acima, assim como 6z,:
D =.,(12+0,52) =1,118 m
1
cos Bz, = cos s = 5= 0,894

vindo entdo

. . 0,894
Gine;s = Qzg-s/As = 350 X 0,01 X 0,894 X 2= = 2,2 W/m?

A partir deste valor de irradiagdo o sensor deverd permitir sinalizar a proximidade da peca.
Note-se que se a sinalizagcdo passar a ser dada para metade da distancia (x; = 0,25 m), a
irradiacéo correspondente passara a ser de 3,1 W/m?, valor superior pelas reduces de 5 e de
D.
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P54 =

1o

A emissividade hemisférica espectral de uma
superficie foi medida a 800 K, e pode ser aproximada
pelo grafico ao lado.

08

03— Calcule a sua emissividade total hemisférica e o poder
01 — emissivo.

Resolucao e discusséao

Trata-se de uma superficie com um comportamento seletivo (ndo cinzenta). A sua emissividade
total corresponde a média das emissividades espetrais. Mas essa média tem de ser pesada com
a radiacdo efetivamente emitida nos varios comprimentos de onda, o que depende da
temperatura em causa.

A partir da definicdo de emissividade, e dividindo em 3 intervalos de acordo com o gréfico:

Az . 0
Gem(T) fooo €1demcna A €1 f:l demcnNaAA €2 falz demcnadd & f/lz dem,cn,a A4
- == = > Cp © .
dem,cn (T) fo dem,cN,a dA fo dem,cN,a dA fo dem,cN,a dA fo dem,cN,a A2

&(T) =
ou seja
e(T) =g Fop,(T) + &3 Fj -2, (T) + &3 Fj,_oo(T) =
= 0,3 X Fy_3(800K) + 0,8 X F5_,(800K) + 0,1 X F,_,(800 K)

As fracBes para o corpo negro obtém-se a partir da Tabela 5.1:
Fy_3(800 K) = F(AT = 2400 pumK) = 0,1403
F3_,(800 K) = F(AT = 5600 umK) — F,_5(800 K) = 0,7010 — 0,1403 = 0,5607
F,_(800K)=1-F,_,(800K)=1-0,7010 = 0,2990
vindo entdo a emissividade total
(800 K) =0,3 x0,1403 + 0,8 x 0,5607 + 0,1 x 0,2990 = 0,521

O poder emissivo € igual a
Gem(800K) = £ 6T* = 0,521 X 5,670 X 1078 x 800* = 12100 W/m?

O gréfico seguinte sobrepde o poder emissivo de um corpo negro, a emissividade e o poder
emissivo da superficie, todos em termos espetrais.

Qem,ﬂ 4500 0.9 &

(W/m?/um) 4000 VAN 0,8
3500 0,7

3000 0,6

2500 0,5

2000 0,4

1500 0,3

1000 0,2

500 0,1

0 I\\ 0

0o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20
2 (um)
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P5.5
Um coletor solar a ar simples € composto por uma placa
coletora com uma face exposta a radiacéo solar, revestida com
dioxido de tithnio, que tem um comportamento
aproximadamente difuso, e as seguintes propriedades
espetrais:

€0-2,5um = 0,95, &1>2,5 pm — 0,05.

A placa transfere calor para o ar que circula na face posterior, e perde calor para o exterior
(ambiente), por conveccéo e por radiacao.

Calcule os valores de «a e ¢ totais quando a placa recebe radiagéo solar e se encontra a uma
temperatura de 90°C. Qual o efeito do revestimento seletivo na transferéncia de calor para o
fluido a aquecer (ar)?

Resolucéo e discusséo

A emissividade total da placa ¢ a média pesada das emissividades espetrais, existindo dois
valores diferentes (abaixo de 2,5 pm e acima):

2,5 . o .
S(T ) _ 0,95 fO dem,CN,A da 0,05 f2,5 dem,CN,A aa _
laca) — % % -

P fo dem,cN,A G2 fo dem,cN,A G2

= 0,95 X Fy_,5(2,5 % 363,15 pmK) + 0,05 x (1 — Fy_,5) = 0+ 0,05 X 1 = 0,05

A emissividade total da placa € igual a emissividade espetral acima de 2,5 pm, porque a 90°C
a placa ndo emite radiacdo abaixo desse comprimento de onda.

Quanto ao coeficiente de absorcao, pela lei de Kirchoff os valores espetrais sdo iguais aos da
emissividade, isto é

& = qy
mas a radiacao recebida ¢ radiagcdo solar proveniente de uma temperatura muito mais elevada
(equivalente a um corpo negro a 5800 K), pelo que
a(Tor en) = 0,95 X Fy_55(2,5 X 5800 umK) + 0,05 X (1 — Fy_,5(14500 umK))
= 0,95 % 0,966 + 0,05 x (1 — 0,966) = 0,92

ou seja, como quase toda a radiacdo solar se situa nos comprimentos de onda abaixo de 2,5 um,
o0 coeficiente de absor¢édo é muito elevado.

Este revestimento permite reduzir as perdas de calor por radiagéo para o exterior, e aumentar a
temperatura da placa, 0 que por sua vez permite aumentar a poténcia calorifica recebida pelo ar
(ver figura seguinte). O problema P6.11 tratard do balanco energético global de um coletor deste
tipo.

solar, ab
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P5.6
Uma superficie cinzenta tem o coeficiente de

absorcéo direcional representado no grafico ao
0.9 30° lado. O coeficiente de absorcdo é isotropico em
45° relacdo ao angulo circunferencial.

(7]
0° TTa

0.5 60° Calcule a emissividade total hemisférica de uma
a (H)T placa com essas propriedades.

0.1 Se essa placa estiver em oOrbita fora da atmosfera
o terrestre, recebendo uma irradiacéo solar de 1400
0,1 0,5 0,9 2 H 3 1y

W/m<= perpendicular a superficie, a que

a (9) temperatura ficara? Admita a placa isolada na face
posterior.

Resolucéo e discusséo

Para calcular a emissividade hemisférica teremos de avaliar o valor médio das varias dire¢des.
Usando a equacéo (5.10)

0,9 cosd send d + [/

an/6 0,1 cos @ senf dH)

Ehem = 2 fon/z gg cos@ senf df = 2 (fozn/6

=2 x (Lsen?0[}/* + L sen?6]7/3) = 0,9 x 0,75 + 0,1 x 0,25 = 0,7

Note-se que os pesos dos intervalos angulares dependem, ndo da sua amplitude, mas da
amplitude do sen®d. Usando a amplitude dos intervalos a média pesada seria igual a
09x%x2/3+0,1x1/3=0,63.

Se a placa se encontrar em Orbita receberd a radia¢do solar (na perpendicular a superficie) e
perdera calor por emissao de radiagdo para o espaco, em todas as direcdes. Nao havendo outras
fontes de calor (o espaco estd a 0 K, e despreza-se qualquer radiacdo proveniente da Terra), a
temperatura da placa resultard do equilibrio entre esses fluxos. A figura abaixo representa-os.

solar,abs

A equagdo de balanco, em regime permanente, ¢ entao
. — 4
Ginclo=0 = €nem0T

vindo

T = (‘71'"0—""9‘°)1/4 - (M)U4 = 422,11 K = 149 °C

EhemO 0,7x5,670x10~8
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P5.7
O filamento de uma ladmpada de incandescéncia, em
funcionamento normal, esta a 2500 K. O bolbo de vidro da
lampada (com 0,8 mm de espessura) tem um coeficiente de
transmissdo igual a 0,91 de 0,3 a 3 um, sendo 0 para outros
| comprimentos de onda. O filamento (de tungsténio) tem as
seguintes propriedades

E Eo-1 pum = 0,5 y E1>1 pm = 0,15
Em relacdo a radiacdo emitida pelo filamento, calcule a
percentagem da radiacdo visivel e a percentagem da radiacéo total que atravessam o bolbo de

vidro.

Resolucéo e discusséo

Temos de calcular as fragOes de radiacdo emitidas na zona de comprimentos de onda visiveis,
e na zona que pode atravessar o vidro (visivel e infravermelha), uma vez que o vidro é opaco a
partir dos 3 um.

Vamos comecar por calcular as fracGes para um corpo negro (que o filamento néo €), recorrendo
a Tabela 5.1:

Fo35-0,74 um(ZSOO K) = Fo—0,74 um — Fo-035um = 0,045 —0=0,045
Fo35 -3 ,m (2500 K) = Fy_3 ym = 0,834

Estes valores significam que se o filamento fosse um corpo negro, 4,5% da radiacdo emitida
seria visivel, e 83,4% estariam em condicdes de atravessar o vidro. Como ndo é negro, teremos
de calcular a sua emissividade total e as fracGes (percentagens) em causa. A fracdo emitida na
zona visivel é dada por

0,74 . 0,35 .
pri (2500 K) = I erita demena AA=J, 7 Efita dem,cn,adA

0,35-0,74um gfiioT*

usando o sobreindice fil para distinguir a fracdo da fracdo de um corpo negro. E necessario
calcular também a

1, o .
€o—1pm Jo demcNA G | €1-w0 [, demcna A
S P =
fo dem,cN,a A4 fo dem,cN,A G2

Efil =
= 80_1F0_1(2500 K) + 81_00F1_oo (2500 K) =
=0,5%x0,1617 + 0,15 x (1 —0,1617) = 0,2066

Entdo temos

il €0-0,74 €0-0,35 0,5
Bl 7= o Fo_o,74 — =" Fo-035 = 50z X 0,045 — 0 = 0,1089
L 1 )

Desta fragdo (visivel) emitida atravessam o vidro

il
F .74 Tvidro035-074 = 0,1089 X 0,91 = 0,099

ou seja, cerca de 10% da radiacdo emitida.
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Quanto a toda a radiagao que pode atravessar o vidro, incluindo a infravermelha até 3 pm, temos
a fracdo emitida

3 .
J‘o‘74. €fil,A dem,CN,A da _

fil —_ pfi
FO,;5—3|J_m(2500 K) = Fo,§5—o,74pm + gfi oT* -
_ fil 0,5 0,15 _
= Fy35-0,74 + 02066 L0741 T o0es f1-3 =
0,5 0,15
= 0,1089 + (0,1617 — 0,045) + (0,834 -10,1617) = 0,879
0,2066 0,2066

Neste caso atravessam o vidro
3 Toidropss—3 = 0,879 X 0,91 = 0,800
ou seja, 80% da radiagdo emitida.

Assim, em relacdo ao objetivo da lampada, que é o de gerar luz visivel, apenas uma pequena
percentagem da energia gasta cumpre esse objetivo. Devido a sua baixa eficiéncia este tipo de
lampada foi ja abandonado, sendo substituido por tipos mais eficientes, como as lampadas LED.

Em relacdo aos restantes 20% de radiagdo (100-80%) que néo atravessam o bolbo, sdo na sua
maioria absorvidos ou refletidos para o interior, aquecendo o bolbo de vidro, que também troca
calor com o exterior. No problema P6.9 faz-se o balanco global desta lampada, permitindo
calcular a temperatura atingida pelo bolbo.
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P5.8

2m

Calcule o fator de visdo da superficie 2 para a superficie 3 da

A, l m

—+

Ay 1l m

figura ao lado.

Aj Im
N

Resolucao e discusséao
Podemos calcular os fatores de visao F3_; € F5_(;47) usando a expressao da Figura 5.10 (planos

perpendiculares com uma aresta comum). Usando a figura abaixo como referéncia, temos

|L 2m % H. . =%_1_¢s
3-1 =5 =5;=4,
Zy 4, ltm é i F3_1 =0,241
W3_1 = ; = E =0,
A 4, lm 242, 2
H3_(142) = =-=1
X " i = ko Fy-(142) = 0,292
Wi 12y =5=5= 0,5

O fator F3_(;4) relaciona-se com os individuais, através do principio da sobreposi¢ao:

F3_(142) = F3.1 + F3,
Podemos desta equacdo, e dos valores anteriores, calcular F5_,.

Fy_p = F3_(142) — F5_1 = 0,292 — 0,241 = 0,051

Agora, pela relagao de reciprocidade, podemos calcular:

Fps = 2Fsp = 12X 0,051 = 0,051
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P5.9
7 sy Calcule o fator de visdo da ranhura da figura para o exterior.
Calcule também o fator de visdo das superficies verticais da
p 4 ranhura para o exterior. Considere a largura (I) muito grande.
PE— Avalie o erro cometido nos calculos anteriores se [ = 10 a, com

a=1eb=1.

Resolucéo e discusséo

Considerando a largura (I) infinita, podemos identificar 4 superficies planas que formam um
volume fechado: 2 verticais e uma horizontal, formando a ranhura, e uma outra virtual, que
fecha o volume e representa a passagem para o exterior, como representa a figura seguinte.

£
RO

Entdo queremos comecar por calcular o fator de visdo das 3 superficies que comp6em a ranhura
para o exterior, ou seja F(;4,43)—4. Pela relagdo de reciprocidade podemos escrever

F(1+2+3)—4 = A, F4—(1+2+3)/A(1+2+3)
Tendo em conta que toda a radiagdo que sai de 4 (face virtual inferior) vai ter a 1, 2 ou 3, ou
seja que Fy_(142+3) = 1

a
Flavz43)-4 = A X 1/A14243) = —

Queremos também calcular o fator F(;3)_,. Usando a mesma relagdo de reciprocidade:

F(1+3)—4 = Ay F4—(1+3)/A(1+3)

Quanto a F;_(1+3), podemos usar o principio da sobreposi¢do e depois o da simetria, vindo:

ax2 a

F143)-4 = Ay(Fpq + F4—3)/A(1+3) = A, X 21:'4—1/1‘1(1+3) = MF4—1 = ;F4—1

Podemos calcular F,_; pela expressdo da Figura 5.7, para planos perpendiculares com uma
aresta comum, sendo entao:

_ 1+W1/W4,—(1+(W1/W4_)2)1/2 _ 1+b/a—(1+(b/a)2)1/2

Fy_
4-1 > >

e por sua vez:

a 1+b/a—(1+(b/a)2)1/2
F(1+3)—4 =3 5

Considerando a = b = 1 temos os seguintes valores para os 2 fatores:

a 1
Favees-4 = 5555 = T = 0333

a 1+b/a—(1+(b/a)? V2 44— 1+(1)? 12
F(1+3)—4=; ( > ) =IX%=O,293
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Pode concluir-se que a maior parte da radiacdo que sai da ranhura fica na propria ranhura (2/3).
Quanto a radiacdo que sai das superficies verticais, 29,3% vao para 0 exterior, outros 29,3%
vao para a superficie horizontal (2), e os restantes 41,4% ficam nas proprias superficies verticais
(1+3).

Vamos agora efetuar os calculos para uma largura finita, igual a 10. Vamos considerar 2 novas
superficies virtuais nos topos, como mostra a figura:

® d
®

Queremos entdo calcular agora:  Fq4243)-(a+5+6) € F(1+3)-(a+5+6)- Podemos expressar o
primeiro usando os varios principios vistos:

F1+243)-@a+5+6) = Fa+2+43)-4 + Fa+243)-5 + Fa+243)-6 =

Ay
= (Famy + Fyp + Fy 3)+2XA (Fs—1 + Fs_ + F5_3)
(1+2+3) (1+2+3)
= (ZXF4_ 1+F4 2)+2X (ZXFS 1+F5 2)
A(1+2+3) A(1+2+3)

Usando as expressdes das Figuras 5.9 (planos paralelos alinhados) e 5.10 (planos
perpendiculares com aresta comum) podemos calcular os fatores de visdo F,_, F4_,, F5_4 €
F5_,. Obtém-se entdo os valores:

F,_, = 0,282
F,_, = 0,386
Fs_, = 0,249
Fs_, = Fs_, = 0,249

1X10
3X10

1X1

F1+243)-(a+5+6) = 5ozg (2 X 0,282+ 0,386) + 2 X 5= (2 X 0,249 + 0,249) = 0,366

Quanto a F(143)—(a+5+6) temos:
Fli43)-@a+5+6) = F(1+3)—4 + F143)-5 + F(1+3)—6 =

= (F4 1
A(l +3) A+

(

A(1+3) A(1+3

1X10 1X1

—(2x0,282) + 2 x —(2 % 0,249) = 0,332

Entdo, considerando a largura finita da ranhura e portanto as perdas pelos topos, o fator de viséo
da ranhura para o exterior é igual a 0,366, comparado com os 0,333 calculados anteriormente
(largura infinita); hd um aumento de 10%. Quanto ao fator de visdo das superficies verticais da
ranhura (1 e 3) para o exterior, € igual a 0,332, enquanto sem considerar 0s topos se tinha 0,293
(mais 13%).
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P5.10
Uma sala é um espaco fechado, com o teto (1, € =
0,8, 30°C) e chdo (2, € =0,9, 30°C) aquecidos por
. elementos elétricos. A parede da direita (3) tem € = 0,7
4‘m e encontra-se a uma temperatura de equilibrio de 15°C

num dia de Inverno. A parede da esquerda (4) e as
restantes (5A e 5B) estdo muito bem isoladas pelo
exterior; estas (5A e 5B) podem tratar-se como uma
unica (5).

Sendo todas as superficies cinzentas e difusas, calcule o balanco radiativo e a temperatura de
cada superficie, desprezando a conveccao).

Resolucéo e discusséo

Vamos considerar que as superficies apenas trocam calor por radiacdo, como especificado.
Podemos escrever as equacdes de radiosidade das 3 superficies cuja temperatura é conhecida:

Jradios1 = €1 0'T14 +(1-g )(Qradios,z Fi_3 + Gradgios;3 Fi-3 * Gradios,a Fi—4 + Gradios,s F1—5)
"Iradios,z =& 0'T24 +(1—-g )(Qradios,l Fy_1 %+ Qradioss F2-3 + Qradios,s F2—a + Qradioss FZ—S)
"Iradios,3 =é&3 O'T?? + (1 — &3 )(Qradios,l F3—1 + "Zradios,z F3—2 + Qradios,4 F3—4 + Qradios,s F3—5)

Quanto as superficies cuja temperatura ndo é conhecida (4 e 5), vamos utilizar as suas equacoes
de balanco energético, relembrando que ndo trocam calor a ndo ser com as outras superficies, e
que a superficie 5 envia radiacdo para si propria:

{QradiosA = Qradios,1 F4—1 + Qradios,2 F4—2 + Qradios,3 F4—3 + Qradios,s F4—5
Qradios,s = Qradios,l F5—1 + qradios,z FS—Z + Qradios,B F5—3 + Qradios,4 F5—4 + Qradios,S F5—5

Calculados os fatores de visdo, poderemos resolver o sistema linear de 5 equacdes e calcular as
5 radiosidades. Usando as expressdes das Figuras 5.9 (planos paralelos alinhados) e 5.10
(planos perpendiculares com aresta comum), a par dos principios da reciprocidade, simetria e
sobreposi¢do, podemos calcular:

entrele2: X/L=10/4=25; Y/L=6/4=15; F,_,=F,_; =039
entre l e3/4: Z/X =4/10=04; Y/X=6/10=06; F,_3=F,_,=0,19
entre3e4: X/L=10/6 =166 ; Y/L=4/6=0,67 ; F3_,=F,_3=0,19
por simetria: F,_, = F;_3 = 0,19

por reciprocidade e simetria: F;_, = 2F2_3 = QF1_3 = 90,19 = 0,285 = F;_;
A3 Az 40
Fis=1-F_,—-F_3—F_,=023
A 60
F5—1 = A_:F]_—S = EO;Z3 == 0,288 - F5_2
Fps=1-F,_1—F, 3—F,_4,=1-039-0,19-0,19 =0,23

F3_5 == 1 - F3_1 - F3_2 - F3_4 == 1 - 0,285 - 0,285 - 0,19 == 0,24
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A 40
Fs_3 = 2F35 = 150,24 =020 = F5_,
F5_5 == 1 - F5_1 - F5_2 - F5_3 - F5_4 = 1 - 0,288 - 0,288 - 0,2 - 0,2 = 0,024‘

Temos entdo o sistema:

(Iradios,l = 0:8 o 303:154 + 0'2(0'39 Qradios,z + 0:19 Qradios,3 + 0:19 Qradios,él- + 0'23 QTadios,S)
Qradios,z = 019 o 303'154 + 0:1(0'39 Qradios,l + 0:19 Qradios,3 + 0:19 Qradios,4 + 0'23 c77’(1(11'05,5)
Qradios,B = O:7 0288'154 + 0,3(0,285 Qradios,l + 0'285 Qradios,z + 0'19 Qradios,z} + 0;24' Qradios,S)
qradios,zl- = 01285 C'Iradios,l + 0:285 Qradios,z + 0:19 Qradios,3 + 0:24 Qradios,s

(Iradios,s = 0:288 Qradios,l + 0:288 C'Iradios,z + 0:2 Qradios,3 + 0:2 Qradios,4 + 0'024 c77’(1(11'05,5

cuja solucdo é:

(Qradios,l = 474,7 W /m?
| radios2 = 476,7 W /m?
Jradios3 = 414,3 VV/"l2
Gradios,a = 460,2 VV/Tn2
Jradios,s = 459,9 VV/Tn2

Note-se que as maiores radiosidades correspondem as superficies mais quentes (teto e chéo,
que sdo aquecidos eletricamente), embora ndo seja a temperatura o Unico fator decisivo (a
emissividade tem um papel importante na radiosidade).

Podemos recorrer as equacdes de balanco térmico de 1, 2 e 3, para calcular as poténcias que
elas devem trocar para estarem em equilibrio, e as equacdes de radiosidades de 4 e 5, para
calcular as suas temperaturas. Temos:

Qraq1 = —1008 W
Qraaz = —1177W
Qraas = +2186 W
T, = 300,15 K = 27°C
Ts = 300,10 K = 27°C

Note-se na pequenissima diferenca entre as poténcias calorificas perdidas (1 e 2) e ganhas (3)
no interior do volume fechado, que € de apenas 1 W, e se deve a erros de arredondamento. As
superficies 4 e 5 ttm um balanco nulo, as superficies 1 e 2 (teto e chdo) perdem calor para as
restantes, devendo receber igual poténcia do sistema de aquecimento elétrico para se
encontrarem em equilibrio, e a superficie 3 recebe a poténcia perdida pelas superficies
aquecidas (1 e 2), que liberta para o exterior.
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P5.11

aquecedor O tratamento térmico da superficie de um espelho refletor

parabdlico passa por manté-lo a uma temperatura de 600 K,

1m usando-se para tal um aquecedor de infravermelhos, cuja

superficie € mantida a 1000 K. A emissividade do aquecedor é

Y de 0,9 e a do refletor de 0,5 (ambos cinzentos e difusos). O

refletor, 15 m? conjunto esta colocado numa sala com superficies envolventes
1m(x10m) a 300 K, que se comportam como corpos negros.

Calcule a poténcia de aquecimento, considerando as superficies muito longas para calculo dos
fatores de viséo (infinitas no plano perpendicular ao do desenho), e desprezando a conveccao.

Resolucéo e discusséo

Temos uma situacao de trocas radiativas entre 3 superficies cinzentas e difusas que formam um
volume fechado: a superficie do aquecedor (superficie 1), a superficie do refletor (2), e as
superficies envolventes do conjunto (3).

Podemos representar as trocas através do seguinte esquema de resisténcias de radiacdo:

1
oTy

A&

1/(A1Fi-3)

/(AR -p) O’T;
Gradios 2 1/(A2F5—3)
l (1-¢)
Azep
aTy

N&o podemos calcular uma resisténcia global equivalente, uma vez que a superficie 3 (mais
fria) ndo se encontra isolada: ela tem um balanco radiativo positivo (recebe energia) que ira ter
de libertar para o seu exterior de modo a assegurar o regime permanente. No entanto, podemos
usar 0 esquema acima, efetuando o balanco dos nodos radiosidade, o que resulta em:

4 . . . . 4
0Ty —Qradios,1 __ Y9radios1—Yradios,2 + dradios,1— 0713
(1-&1)/&1 1/Fi— 1/F -3

. 4 . 4 . .
Aradios2—0712 Aradios2— 013 __ 4Qradios,1—Y9radios,2

(1-£2)/(Az¢2) 1/(A2F>_3) 1/(A1F1-2)

Conhecem-se as temperaturas T; = 1000 K e T, = 600 K, e as emissividades, pelo que através
do célculo dos fatores de visdo se podem obter as radiosidades de 1 e 2. Para calcular o fator
F;_, vamos servir-nos do facto de a superficie 2 poder ser considerada infinita em
profundidade, pelo que, como representa a figura seguinte, se pode considerar como o fator
entre 2 planos paralelos (1 e 2°).

w
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Entdo, usando a informacao da Figura 5.9, obtém-se
Fi_,=F,_5 =039

vindo ainda
Fi_3=1-F_,=0,61

Ar
AyFy 3= A3 F 3 =A4F 3= F, 3= A_22F1—3 = g x 0,61 =041

Substituindo estes fatores nas equagdes anteriores obtemos o sistema de equagdes

56700_‘?1‘:1(11‘05,1 Qradios,l_Qradios,z Qradios,1_4‘59

(1-0,9)/0,9 - 1/0,39 1/0,61
Qradios,2_7348 Qradios,2_459 — Qradios,l_Qradios,z
(1-0,5)/(15x%0,5) 1/(15%0,41) 1/(10%0,39)

cuja resolugédo conduz a

{Qradios,l = 51547 W/mz
éIradios,Z = 12538 W/mz

A partir das radiosidades podemos entéo calcular os balangos de 1 e 2, vindo:

. — UT{L_"Iradios,l —
Qrag1 = (1-£1)/(A18) 4638 kW

d _ ('Iradios,z_o'Tzlt _
Qrad2 = (g ey — /8O KW
A poténcia de aquecimento (a fornecer ao aquecedor) é entdo de 463,8 kW, enquanto o refletor

recebe 77,85 kW. As superficies exteriores recebem um total de 385,95 kW, de modo a verificar
a conservacdo de energia.

Se o reflector ndo fosse infinito, para as mesmas temperaturas das superficies, a poténcia ganha
por 2 (Q,qq ) Seria menor, porque o fator F;_, seria menor (parte da radiacéo de 1 perdia-se
para 3, em vez de chegar a 2 — nos topos).

Se o refletor fosse plano, em vez de parabdlico, e com a mesma area do aquecedor, refazendo
os calculos obter-se-ia uma poténcia (@44 ) de 65 kW, ou seja, ganharia menos calor por ter
menor area. E |de,1| seria um pouco menor: 456 kW (a area a aquecer seria menor).
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P5.12
Re-radiante Elemento aquecedor UM @qUecedor radiativo consiste num conjunto
T=1000 K ~ .
de tubos ceramicos com elementos aquecedores
S e S o P S DI I St S DA A o
-0 00 000 @O OO
<:'< 7’ —

=0.87

g zL internos. Os tubos tém um diametro de 20 mm e
D =20 mm +—s = 50 mm 5~ estdo espacados de 50 mm. E colocada uma
superficie isolada por tras dos tubos. Determine

Material - . . .
T =500 K o0 fluxo radiativo ganho pelo material aquecido
£,=0.26 ~ .
quando os tubos sdo mantidos a 1000 K.

O material estd a 500 K, e todas as superficies sdo cinzentas e difusas.

Resolucao e discusséao

Temos uma situacdo de trocas radiativas entre 3 superficies cinzentas e difusas que formam um
volume fechado: a superficie dos elementos aquecedores (no seu conjunto a superficie 1), a
superficie do material aquecido (2), e a superficie isolada no lado oposto ao material (3).

Podemos representar as trocas através do seguinte esquema de resisténcias de radiacao:

4
oTly
(o]

(1-¢)
A5

l"?7/‘41011'05,1 1/(A1F1_3)

/(A F5) O'T;
QTadias,Z 1/(AzF>-3)
l (1-¢g)
Ase,
aTy}

Como a superficie 3 esta perfeitamente isolada, € uma superficie re-radiante, recebendo e
perdendo a mesma quantidade de energia do lado do volume fechado, e com uma radiosidade
igual & de um corpo negro. Assim, o balango radiativo de 1 € igual ao de 2, em valor absoluto,
e podemos calcular uma resisténcia global equivalente, vindo:

oT—oTy

Qrad,z = Toe1 1 1-¢,
A1eq ' A1F1_2+[(1/(A1F1-3))+(1/(A2F2_3)]" 1 Aze;

O fator de visdo do material para os aquecedores pode calcular-se através de uma expressao

constante da Figura 5.8:
o1 [(2=02\*°] =
+ S tan [( 2 ) =

a1
—1- [1 - (%)2]0'5 +Ztan~! [(—0'0502’0‘202'022)0'5] = 0,5472

0,5

sendo possivel obter F;_, pela relagdo de reciprocidade. Também permite calcular o fator F,_,
por diferenca para 1, sendo igual a 0,4528.

uanto ao outro fator necessario, F;_s, € iguala 1 — F;_,, e F3_1 € 0 seu reciproco.
1-3 g 1-2 3-1 p
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Expressando o balanco radiativo de 2 por unidade de area, e considerando uma sec¢ao unitaria
entre 2 tubos aquecedores (representada na figura seguinte), tem-se:

LX)

. _ O'T14—0'T24 _
Qrad2 = G=zpag Ay (-ep)4z —
€141 AgFp_1+[(1/(A3F3_1))+(1/(A2F2_3)]"1" &3 A2

oT{—oTy

= G=eps, 5 ) = 12590 W/m?

g1 D ' sFp_1+[(1/(sF3—1))+(1/(sF2-3)]~1" &,

Note-se que numa situacéo real, de isolamento ndo ideal da superficie 3, o material (2) receberia
menos calor dos aquecedores. Na situacdo ideal, a radiacdo dos agquecedores que ndo vai
diretamente para o material acaba por |4 chegar por re-radiagdo de 3.
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P5.13

o2cm

¢ 30 cm
—

O aquecedor radiador da figura contém um elemento cilindrico com uma resisténcia elétrica no
seu interior, que mantém a superficie a temperatura de 600°C. O elemento aquecedor
(com ¢=£=0,8) é rodeado por uma superficie semi-cilindrica com boas caracteristicas
refletoras (p0=0,9, cinzenta e difusa), com 2 topos semi-circulares com as mesmas
caracteristicas. Este conjunto refletor esta muito bem isolado nas faces exteriores.

Estando o aquecedor colocado numa sala cujas superficies se mantém a temperatura de 20°C,
calcule a poténcia radiativa que o aquecedor fornece as superficies da sala, e a temperatura das
superficies refletoras, desprezando a conveccao.

Resolucéo e discusséo

Temos uma situacao de trocas radiativas entre 3 superficies cinzentas e difusas que formam um
volume fechado: a superficie do elemento cilindrico aquecedor (superficie 1), as superficies
aquecidas da sala (2), e as superficies refletoras isoladas (3).

Podemos representar as trocas através do seguinte esquema de resisténcias de radiacdo:

oTy!
[e]

‘/® (1-¢)
@ Q?'adios,l

Ag
exterior
1/(AFi-3)

1/(A1F—3)

esquema que traduz o isolamento perfeito das superficies refletoras ((3)), que sendo re-radiantes
tém uma radiosidade igual & de um corpo negro, e que as superficies da sala ((2)), de area muito
superior as restantes, se comportam como um corpo negro. Podemos calcular uma resisténcia
equivalente do conjunto, de modo a calcular dell = de,z (em moddulo).

Os fatores de visdo que intervém no esquema acima sao: F;_,, F;_3 € F3_5. Os 2 primeiros sao
muito simples de calcular: atendendo a simetria, F;_, = F;_3 = 0,5. Ja F5_, ¢ mais dificil de
calcular, pois existem os fatores F;_;, F3_, € F3_3.

O fator F;_; obtém-se da relacdo de reciprocidade:

DL 0,02x1 0,02
—F_ ;=—————X%X05= x 0,5 = 0,058
nD3L/2+1D3 /4 0,3x1/2+0,32/4 0,1725

Aq
F3—1_A F1—3_
3

desprezando os topos do aquecedor (1), e considerando para (3) as areas dos 2 topos semi-
circulares.
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Quanto a F5_3, vamos recorrer a referéncia [5], que indica para o fator de uma superficie semi-
cilindrica infinita para si propria ((3)), com a existéncia de uma superficie cilindrica infinita
com o mesmo centro/eixo ((1)):

0,5
Foz=1-— % ((1 —Rp?) " +Rp %arcsen RD) [com o arcsen Rp, em graus]

sendo Rp, a razdo dos diametros. Vem entio:

27 0,5
1) ) o
- 30 30180 30

Note-se que as superficies (1) e (3) nfo so infinitas; no entanto os 2 topos semi-circulares
equivalem a restante dimensao (para além de L=1 m). Note-se também que se calculassemos o
fator F5_; desprezando a existéncia de (1) teriamos um valor pouco superior igual a 0,363, 0
que se deve a pequena dimenséo de (1) relativamente a (3).

Podemos finalmente calcular o fator F5_,:
F3_2 = 1 - F3_1 - F3_3 = 1 - 0,058 - 0,362 = 0,580

e a poténcia radiativa (balango):

. _ oT{—oTy _
Qrad,z — 1-gq 1 -
A1gq  A1F1—2+[(1/(A1F1-3))+(1/(A3F3_2)]"1

= 1576 W

5,67x1078x(873,15%-293,15%)
1-0,8 ) T
7X0,02X1X0,8 ' 7x0,02X1X0,5+[(1/(7rX0,02X1x0,5))+(1/(rx0,1725x0,58))] 1

Saliente-se que o coeficiente de reflexdo das superficies (3) ndo teve qualquer impacto na
poténcia calculada. No entanto, tal s6é acontece pelo seu perfeito isolamento nas faces
posteriores, 0 que é uma situacdo ideal. No problema P6.16 sera considerada uma situacdo nao
ideal para este aquecedor, com perdas de calor das superficies refletoras.

Quanto a temperatura das superficies refletoras ((3)), pode obter-se recorrendo ao esquema de
resisténcias visto, e ao balango dos nodos radiosidade ¢,qgi0s1 € Gragios,;3- Podemos escrever:

UT{L_fIradiosJ — "Iradios,l_o'Tzlt Qradios,l_UTsf}
(1-£1)/(A1&7) 1/(A1F1-2) 1/(A1F1-3)
qradios,l_o'T’;;L _ UTS:L_O'TZLL

1/(A1Fi—3)  1/(A3F3-3)

UX873v154_‘?radios,1 _ qradios,1_0>(293,154 qradios,l_JT;
(1-0,8)/(mx0,02x1x0,8)  1/(mx0,02x1x0,5)  1/(mwx0,02x1x0,5)
qraalios,l_O'T';;L _ C*"T';}—Cb'><293,154
1/(mx0,02x1X0,5)  1/(mx0,1725%0,58)

que conduz aos resultados:
{Qradios,l = 26689 W/mz
T; =471,7 K = 198,5°C

A temperatura T; também nédo ¢é influenciada pelo coeficiente de reflexdo de (3), 0 que deixa
de acontecer numa situacdo mais realista de isolamento imperfeito. A temperatura sera tanto
mais elevada quanto menor for o seu coeficiente de reflexdo.
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P5.14
oo refatério O interior de um forno com a forma semi-cilindrica,
|/ o com uma dimensao perpendicular ao plano da figura
/ placa ceramica . . .
160K 085 MUIt0 grande, pode considerar-se dividido em 3
superficies: a zona de aquecimento, com uma placa
ceramica mantida a 1600 K com queimadores de gas,
a zona de carga, onde produtos metalicos séo
tﬁpw mantidos a 500 K, e a parede construida em tijolo

parede isolada queimadores

de gas refratario (isolante).

produtos metalicos
T=500 K. &=0.8

[58]

Sendo todas as superficies cinzentas e difusas, calcule a poténcia radiativa que os queimadores
de gas tém de fornecer para as condicGes especificadas. Calcule a temperatura das paredes na
hipdtese de a conveccdo interior ser desprezavel.

Resolucéo e discusséo

Temos uma situacdo de trocas radiativas entre 3 superficies cinzentas e difusas que formam um
volume fechado: a superficie aquecedora (superficie 1), a superficie dos produtos metalicos
aquecidos (2), e a superficie das paredes isoladas (3).

Podemos representar as trocas através do seguinte esquema de resisténcias de radiacao:

o 1600*

1—g

l

Q:r'adios,l

A&

1/(AF-3)

4 .
O-TS = r?.‘r'adios,S
QT'adios,Z 1/(Az2F>-3)

l 1-g,
Az,

o 500*

Note-se que ndo ha radiacdo trocada diretamente entre o aquecedor (1) e as pecas (2), havendo
trocas entre 1 e 3, e entre 2 e 3. A superficie das paredes (3) pode considerar-se re-radiante, por
estar isolada, tendo uma resisténcia superficial nula. Por outro lado, os fatores de visdo F;_5 e
F,_3 sdo iguais a 1. Associando as 4 resisténcias em série do esquema, podemos calcular a
poténcia com:

. : oT¢—oTy 5,67x1078x(1600*-500%)
|Qrad,1| - Qrad,z — 15, 1 .1 1-& —  1-085, 1 1  1-08 151;7 kW/m
A1g; | A1F1-3 AgFy_3 A1, 1x0,85 ' 1x1 ' 1x1 ' 1X0,8

Para calcular a temperatura das paredes (T5) podemos associar as resisténcias 2 a 2:

o(1600*-TF)  o(T#-500%)
1085, 1 1 . 1-08

1X0,85 1X1 1X1 1X0,8

0 que nos permite calcular:
T, = 1359 K

Note-se que apesar de as 2 resisténcias associadas terem valores semelhantes (1,176 e 1,25), a
temperatura T esta bastante mais proxima da de T; que da de T,. E o efeito do expoente 4.
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P5.15

paredes do forno

100 cm

-~

80cm

Resolucéo e discusséo

Transferéncia de Calor: um guia para a resolugdo de problemas praticos

elemento aquecedor
D=10 mm, T=1500 K, £0.95

fundo / pecas

T=500 K. 0.6
Considerando todas as paredes a mesma temperatura, e desprezando a convecgdo, calcule a
poténcia a fornecer ao elemento aquecedor para manter as condi¢des especificadas. Calcule
também a temperatura das paredes.

Um forno utiliza um elemento aquecedor
cilindrico, de 10 mm de diametro, que é
mantido a 1500 K e tem «a=¢£=0,95. A
superficie das pecas, colocadas no fundo, é
mantida a 500 K e tem a=£=0,6. As
paredes do forno, em material refratario,
podem considerar-se isoladas. A
profundidade do forno, na perpendicular ao
plano do desenho, pode ser considerada
infinita face as outras dimensdes.

Temos uma situacao de trocas radiativas entre 3 superficies cinzentas e difusas que formam um
volume fechado: a superficie aquecedora (superficie 1), a superficie das pecas aquecidas (2), e
a superficie re-radiante das paredes isoladas (3).

Podemos representar as trocas através do seguinte esquema de resisténcias de radiacdo:

‘L’adias,l
1/(A1F172)

q?’ad,ios,z

a1500*

Q

1-¢g
A&

}

1 1—-¢
Az&y

a500%

1/(ArFi—3)

4 _ -
JTS - QTadias,S

1/(42F;—3)

Podemos calcular o balanco de 1 e 2 (igual a menos do sinal) usando a resisténcia equivalente
do conjunto acima representado:

o(Ti-15)

|Qrad,1| = Qrad,z = 1=&1,

1

1—-&p

A1gq  AjF1_2+[(1/(A1F1_3)+(1/(A2F2_3)]~ 1 Aze,

Precisamos de calcular os fatores de visdo F;_,, F;_3 e F,_s. Para calcular F;_, podemos
assumir que o fator € igual ao dngulo € da figura abaixo dividido por 360° (fracdo do total que

sai de 1).

100 cm
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Como,

0=2 arctanﬂ = 43,6°
100

entao

_ 436

F1_2 = = 0,121

360
F1_3 = 1 - F1—2 = 0,879

7x0,010
0,80

5_1=§§ﬂ,2= x 0,121 = 0,005

F2_3 = 1 - FZ—l = 0,995
Substituindo os valores na equagao da poténcia:

. 5,67x10~8x(1500%-500%)
|Qrad,1| = T1-095 T =05 — 8030 W/m

7X0,01X0,95 ' 7X0,01%0,121+[(1/(7TX0,01x0,879))+(1/(0,8%0,995))]~1  0,8%0,6

Para calcular a temperatura das paredes (T5) vamos comecar por calcular as radiosidades de 1
e 2. Atendendo ao esquema de resisténcias anterior:

0'15004_('1radios,1
(1-0,95)/(1rx0,01x0,95)

= 8030

QTadios,2_65004 _
(1-0,6)/(0,8%0,6) 8030

vindo

éIradios,l = 273591 W/m?
éIradios,Z = 10235 W/m?

Recorrendo novamente ao esquema de resisténcias anterior, podemos efetuar o balango do nodo
radiosidade de 3:

A1F1—3(C.Iradios,1_o-T??) = A3 (O-T?j} - C.Iradios,z)
ou seja, teremos:

m x 0,01 X 0,879 x (273591—0T5) = 0,8 X 0,995 X (¢T3 — 10235)

T, =761,5K
Neste problema a temperatura das paredes do forno (T3) estd muito mais proxima da
temperatura da superficie aquecida (T,) do que da do aquecedor (T;), ao contrario do que
acontecia no forno do problema P5.14. Isso deve-se a grande resisténcia espacial entre 1 e 3,
em consequéncia da reduzida area do aquecedor, que faz aumentar a diferenca entre as
temperaturas dessas superficies (aquecedor e paredes). No problema P5.14 as resisténcias

espaciais entre 1 e 3 e entre 2 e 3 eram exatamente iguais, enquanto agora a primeira é quase
30 vezes maior que a segunda.

Note-se também a diferenca na poténcia necessaria do forno, que é cerca de 20 vezes menor.
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P5.16
Considere o so6tdo de um edificio
representado na figura, durante o Verao. A
£=¢, dimensdo perpendicular ao desenho é

muito grande. O proprietario pretende
reduzir o calor ganho pelo telhado
instalando folha de aluminio (¢ = 0,07) a
revestir as superficies interiores.

Aa Ty §=30°

.[_ A, T

¥
| L,=10m t |

Para as mesmas temperaturas T, e T, , calcule a reducdo na poténcia transferida por radiacéo
para: folha colocada na face 1, folha colocada nas faces 2, folha colocada em ambas.

Resolucéo e discusséo

O sotdo de um edificio é uma zona de potencial ganho excessivo de calor no Verdo, devido a
incidéncia de radiagdo solar no exterior ser elevada. Uma das formas de evitar que esse calor
chegue ao interior consiste em reduzir a conducdo do calor no telhado (2) ou cobertura (1),
colocando um material isolante térmico. A outra, que pode ser usada em combinacdo com a
anterior, consiste em reduzir as trocas de radiacdo entre o telhado mais quente (2) e a cobertura
(1), colocando um material de baixa emissividade (folha de aluminio neste caso).

Podemos usar o seguinte esquema de resisténcias de radiacdo para representar as trocas entre 1
e2:

-~ Qradz -1

0Tt NN NN\ 0T
1-g 1 1-5
A& AF_,  Axe
A poténcia sera entdo:
o(T3-T¢)

Q2-1 = = 1 ¢y

Aje;  A1F1-7 Aze;

cujo valor dependera da resisténcia global:

_ 1—81 1 1—52
Rrad -

A&y A1F1—p  Aze;

Vamos entdo comparar as resisténcias nos 3 casos possiveis para a colocacdo da folha de
aluminio, com a sua néo utilizacéo:

Rrad,sem fotna = 110_><0(;,8855 101><1 10/cc1)s_30(;ii0,85 = 0,133 m”
Rrad,race1 = 110;0(;?077 + 101><1 + 10/c;s,_30(l)if<o,ss = 1,44 m™
Rrad face2 = 110—><0(f855 101><1 10/C(1JS_30(,)(()’Z<0,07 =127 m”
Rrad faces1e2 = 110;0(;?077 101><1 10/ci;30(;(‘)’10,07 =2,58m”

Como se esperava, a melhor solugdo consiste em revestir as 2 faces com folha de aluminio, o
que reduz a poténcia trocada para 5% (para as mesmas temperaturas). No entanto, o
revestimento de apenas uma face ja reduz as trocas para 9% (face 1) e 10% (face 2). A colocacéo
apenas na face 1 é eventualmente mais interessante, pois permite gastar menos material com
bons resultados (melhor do que com colocagéo apenas na face 2).
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P5.17
> tubo de vidro Um coletor solar € constituido por véarios tubos de vidro
\ (com 100 mm de diametro), no interior dos quais existe um
' outro tubo em aluminio (com 50 mm de didmetro) que
100 gt/ absorve a radiacdo solar incidente. O espaco entre 0s tubos
% > foi evacuado, havendo perdas de calor entre o tubo de
o . . . ~ .
e N aluminio e o de vidro, perdas que depois sdo transferidas
> tubo de aluminio

para o exterior.

20°C

50

mm \

(P
agua

O tubo de vidro tem um coeficiente de transmisséo (hemisférico) que varia com o comprimento

de onda da radiacéo incidente (1), sendo igual a 0,85 para A entre 0 e 3 um e 0 para A acima de

3 um, e um coeficiente de absor¢do para A<3 um de 0,05, comportando-se como uma superficie

cinzenta e difusa para A>3 um, com &=0,8.

O tubo de aluminio pode ter diferentes revestimentos, desde o dioxido de titanio que Ihe confere
uma emissividade para A>3 um de 0,05 (igual ao coeficiente de absor¢do), até uma tinta preta
corrente que Ihe confere uma emissividade para A>3 um de 0,95 (igual ao coeficiente de
absorcdo).

Considerando valores de emissividade do tubo interior entre 0,05 e 0,95, calcule a poténcia
perdida por metro de comprimento, quando a temperatura do tubo de aluminio é de 52°C e a
temperatura do tubo de vidro é de 20,5°C. Admita que estas temperaturas se mantém para
diferentes emissividades.

Resolucao e discusséao

O vidro do tubo exterior é transparente a radiacdo solar situada na sua quase totalidade nos
comprimentos de onda até 3 um. Se calcularmos a fracdo de energia que um corpo negro a 5800
K (equivalente ao Sol) emite entre 0 e 3 um, a partir da Tabela 5.1 encontramos um valor igual
a

Fy_3(3 x 5800 pmK) = 0,98

Ao invés, a radiacdo emitida pelo tubo de aluminio (a 52°C) esta toda situada nos comprimentos
de onda acima de 3 um; usando a mesma tabela para um corpo negro encontrariamos um valor
quase igual a 0, que se mantém verdadeiro para o tubo interior. O vidro também emite radiacao
sO acima dos 3 um, uma vez que se encontra a uma temperatura ainda mais baixa. Assim, acima
de 3 um, o tubo interior e o de vidro trocam radiacdo como 2 corpos/superficies opacos,
podendo considerar-se cinzentos e difusos nessa gama de comprimentos de onda.

Dessa forma, podemos calcular a poténcia trocada usando a equacéo (5.26) para o balanco das
trocas entre 2 superficies cinzentas e difusas (t — tubo interior e v — tubo de vidro):

_ o(T#-T7) _ o(Tf-T})Ar _ 5,67x1078%(325,15%-293,65*)xmx0,05
Qt—v — 1-¢&t, 1 =&y T 1-g 1 Af(l-ey) T 1—& 1 ,50x(1-0,8) -
Ateg  AtFey Avey et  Fi—y ' Apey & 1 100%x0,8
_ 33324
1125
&

A figura seguinte mostra a variacdo da poténcia com &;. Obviamente ela aumenta quando a
emissividade do tubo interior aumenta. E aumenta de uma forma quase linear.
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35
Q (W/m)

30

25

20

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0,6 0,7 0.8 0.9 1
£

Para as mesmas temperaturas, a utilizacdo de um revestimento de dioxido de titanio (&=0,05)
reduz cerca de 7 vezes a poténcia perdida em relacdo a utilizacdo de uma tinta preta corrente
(¢=0,95). A quase linearidade da curva verifica-se na hipotese de as temperaturas dos 2 tubos
se manterem iguais. Na realidade, uma maior poténcia perdida fard com que a temperatura de
equilibrio do tubo de aluminio baixe, reduzindo em consequéncia a poténcia util transferida
para a agua que circula no interior do tubo.
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P5.18

77100 K —escudo, T,

- S

Tanque -

|
£,.=0.,05

£=0,10

radiacéo
solar

—\ <« 1250 Wim?

O fundo de um tanque de combustivel liquido
criogénico de uma nave espacial é protegido da
radiacdo solar atraves de um escudo metalico fino.
O conjunto esta situado no espaco (a 0 K).
Assumindo o fator de visédo entre o escudo e o
tanque (a 100 K) igual a 1, e a mesma area, sendo as
superficies cinzentas e difusas, calcule o fluxo de
calor que ele recebe.

Compare-o com o fluxo recebido se ndo for utilizado o escudo (para a mesma temperatura do

tanque).

Resolucéo e discusséo

O escudo recebe uma irradiacdo (solar) de 1250 W/m?. Desta, uma parte correspondente ao
coeficiente de absor¢do do escudo é absorvida, sendo a restante refletida e perdida para o
espaco. Por sua vez, a face exterior do escudo emite radiacdo para o espaco, em fungéo da sua
temperatura. E a face interior troca radiacdo com o fundo do deposito, a temperatura diferente.
Ou seja, podemos representar o seguinte esquema de fluxos de calor:

que se traduz no balanco:

. _ 4 .
A1qinc = glo-Tesc + qe—t

U(Té}sc_T#)
1/e,+1/¢—1

. — 4
A1qinc = glo-Tesc +

-t

Substituindo os valores conhecidos:

0,05 x 1250 = 0,05 X 5,67 X 1078 X Tk +

que permite calcular
T,s. = 338,2K

Ly

R .
Qabs = X1inc

. — 4
Gem = glaTesc

5,67x1078x(Tdsc—100%)
1/0,05+1/0,1-1

O fluxo recebido pelo tanque sera entéo

_ o(Tdce-T#)  567x1078x(338,2%-100%)

e-t

T 1/ep+1/g-1

= 25,4 W/m?

1/0,05+1/0,1—1

fluxo que tera de ser retirado para manter a temperatura do tanque de combustivel.

Se nao se utilizar escudo de radiagdo, ter-se-a o seguinte esquema de fluxos

Qabs = %tqinc
- S
. _ 4
Gem = €07

sendo o balanco de energia mais simples:
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Gr = QpQine — €:0T# = 0,1 x 1250 — 0,1 X 5,67 X 1078 x 100* = 124,4 W/m®

O fluxo recebido sem escudo é cerca de 5 vezes superior ao recebido com escudo, o que
aumenta consideravelmente as necessidades de arrefecimento do tanque, para manter o
combustivel a temperatura desejada. Se o tanque ndo for arrefecido, a sua temperatura de
equilibrio resultara da igualdade entre a,§;,,. € .0T¢, o que conduzira a 385 K.

213



Capitulo 5 — Radiacdo térmica

214



Transferéncia de Calor: um guia para a resolucéo de problemas praticos

6 Transferéncia de calor combinada

6.1 ConsideragOes gerais

Este capitulo apresenta varios exemplos praticos em que coexistem diferentes modos de
transferéncia de calor. Se bem que tal também ocorra em problemas de capitulos anteriores,
como por exemplo na condugdo com conveccao superficial, nos exemplos agora referidos existe
um maior nimero de modos envolvidos. Em particular, a consideracdo da radiagdao térmica
introduz complicac@es adicionais, quer nos balancos de energia, quer no método de calculo para
obtenc&o da solugéo.

E mais importante nestes problemas a elaboracdo de um esquema de fluxos de calor ou
resisténcias térmicas, resumindo as condi¢des e apontando para a sua resolucéo.

6.2 Problemas praticos resolvidos (P6.1 a P6.17)

P6.1

Uma placa pode ser mantida em equilibrio a diferentes

temperaturas, variando a poténcia de aquecimento que lhe é

fornecida. A placa, colocada horizontalmente, pode considerar-

se a uma temperatura uniforme, e transfere calor na sua

W superficie superior, por conveccdo e por radiacdo, sendo a
P temperatura do ar e de todas as superficies exteriores de 20°C.

Toxe = 20°C

= ° o
convecgdo radiacdo

A placa, com 1m x 1m, pode considerar-se como cinzenta e difusa, com emissividade igual a
0,9. Analise a variacao dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccgéo e por radiagéo,
quando a temperatura varia entre 20 e 200°C. Considere 2 hipOteses para a conveccao:
conveccao forgada, com um coeficiente de 20 W/m?K, e conveccéo natural.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de comparar coeficientes de transferéncia de calor pelos 2 modos. No caso da
convecgdo forgada o coeficiente s6 depende da temperatura na medida em que as propriedades
variam com a temperatura. Mas para o ar as variagdes ndo sao muito significativas, e vamos
supdr um coeficiente de conveccdo forgada constante com a temperatura da superficie. O valor
dado, de 20 W/m?K, é tipico de uma placa situada num ambiente exterior e sujeita & a¢do do
vento.

Existindo conveccdo natural, o coeficiente de conveccdo depende da diferenca de temperatura
(Tsup — Text), como se viu na secgdo 2.4, e pode calcular-se através dos nimeros de Grashoff e
Nusselt. Considerando o caso de uma placa horizontal perdendo calor na face superior, a Tabela
2.4 apresenta 2 correlagdes para diferentes intervalos de Gr. Pr:
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Nu = 0,54 (Gr.Pr)Y/* para 10* < Gr.Pr < 107
Nu = 0,15 (Gr.Pr)/3, para 107 < Gr.Pr < 10!

Para as (diferengas de) temperaturas verificadas, existem valores nos 2 intervalos, sendo
Gr.Pr > 107 a partir de Tsup = 27°C. A placa tem L, = A/P = 0,25 m. Foram variadas as
propriedades do ar, utilizando em cada caso a temperatura média entre a superficie e o ar.

Quanto ao coeficiente de radiagdo, foi calculado a partir da poténcia radiativa trocada entre a
superficie e as superficies exteriores, considerando que estas tém uma area muito superior,
comportando-se como um corpo negro em relacao a superficie. Desse modo:

 draa_ Esup0(Tdup-Toxe) _ 0,9%5,67x1078x (T, —293,15%)
(Tsup_Text) (Tsup_Text) (Tsup_293’15)

hrad

O grafico seguinte compara a evolugdo dos coeficientes de conveccdo forcada e radiacéo
quando a temperatura da superficie varia. Representa-se também o coeficiente total, igual a
soma dos dois. Claro que o de conveccao ndo varia, por se ter assumido um valor constante. O
coeficiente de conveccdo forcada € sempre superior, e apenas para uma diferenca de
temperaturas acima de 130°C é que a radiacdo tem um peso maior que 50% da convecc¢do. E
note-se que o coeficiente de radiacdo ja foi calculado com uma emissividade elevada (0,9).

h (W/m?K)
30 ™ T T T T T -
M
25
hconv,f
20 p—oo—c—c ——C-
15
10
hrad
5
0
20 40 60 80 100 120 140 160 180 200

Teup (°C)
O grafico seguinte compara os coeficientes de convecgédo natural e radiacéo.

h (W/m?K)
307

25[

20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
Touwp (°C)
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Quando ha conveccao natural, é a radiacdo que passa a ter um peso maior (para a emissividade
considerada). E 0 peso acentua-se para uma diferenca de temperaturas a partir dos 100°C,
porque o coeficiente de radiacdo cresce mais rapidamente que o de convecc¢do natural.

Se a emissividade da superficie for menor o peso da radiacdo serd evidentemente menor.
Considerando &g,,,, = 0,5, obtiveram-se os valores do gréfico seguinte.

h (W/mPK)
30 r

25[

20{

htotal it

20 40 60 8 100 120 140 160 180 200
Toup (°C)

O coeficiente de radiacdo passa a ser menor que o de convec¢ao natural, aproximando-se mais
para temperaturas mais elevadas.

A principal conclusdo é a de que quando ha& conveccdo natural e radiacdo em simultaneo
(paralelo), ndo se pode desprezar o modo da radiacdo. Quando ha conveccéo forcada e radiacéo,
esta € menos importante, sobretudo para (diferencas de) temperaturas mais baixas.
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P6.2
Uma placa metélica esta colocada horizontalmente no
20°C exterior, com a face superior em contacto com ar a
20°C, com um coeficiente de convecgédo igual a 20
W/m?K. A face inferior pode considerar-se isolada.
Todas as superficies exteriores e a atmosfera se podem

LI AT A A considerar a mesma temperatura do ar.

A placa recebe uma irradiacdo solar de 1000 W/m?. Calcule a temperatura de equilibrio da

superficie da placa nas seguintes hipoteses:

- a superficie esta pintada com tinta negra corrente, que pode ser considerada cinzenta e difusa,
COM &gy = Ay = 0,95;

- a superficie esta pintada com tinta negra seletiva, para a qual se tem ag,, = 0,92 para a
radiacdo solar € €5, = &gy, = 0,08 para a radiagdo emitida e trocada com o exterior;

- a superficie esta pintada com tinta branca corrente, para a qual se tem ag,, = 0,15 para a
radiagdo solar € €5, = Agyyp = 0,90 para a radiacdo emitida e trocada com o exterior.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de um problema em regime permanente, trocando a superficie da placa calor com o
exterior por conveccdo (ar) e radiacao (superficies e atmosfera).

A figura seguinte representa os fluxos envolvidos, que nas varias situacdes a considerar diferem
apenas nas propriedades radiativas.

T, = 20°C

. a o .
inc,sol sup QCOTW,IJ—GH

QTad,p—ext

[}
mf.
sup

Note-se que da irradiacdo solar na superficie, esta apenas retém a porcao absorvida, uma vez
que a que reflete se perde para o exterior. Quanto a radiacdo trocada entre a superficie da placa
e as superficies exteriores, podemos considerar que se trata de uma superficie muito pequena,
rodeada por uma muito grande. A equacao de balanco térmico da superficie sera entéo:

Qinc,solasup = C.Iconv,p—ext + Qrad,p—ext
1000 X gy = 20 X (Tgyp — 293,15) + &5 X 5,67 X 1078 X (Teh,, — 293,15*)

equacdo (ndo linear) a partir da qual se pode calcular a temperatura da superficie, para cada
conjunto de propriedades.

A tabela seguinte resume os resultados obtidos.
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Revestimento

Propriedades radiativas

Temperatura de equilibrio (°C)

tinta negra corrente | &g, = Agyy = 0,95 55,8°C
tinta negra seletiva Asyp,sor = 0,95; €5yp = 0,08 66,2°C
tinta branca corrente | @gup 01 = 0,15; €5y = 0,90 25,9°C

A tinta negra seletiva, absorvendo a mesma radiacéo solar que a tinta negra corrente, tem muito
menos facilidade em perder calor por radiacéo, pelo que a sua temperatura de equilibrio € cerca
de 10°C mais alta. Ja a tinta branca absorve muito menos radiacao solar, e tem uma emissividade
elevada, pelo que ficard a uma temperatura bastante mais baixa, muito préxima da ambiente.
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P6.3

Tatm Uma placa metélica esta colocada horizontalmente no
exterior durante a noite, com a face superior em
contacto com ar calmo. A sua face superior troca
radiacdo apenas com a atmosfera, podendo considerar-
se cinzenta e difusa, e a sua face inferior pode
considerar-se isolada. A placa tem 1m x 1m.

»  Considerando a diferenca entre a temperatura do ar e
da atmosfera, encontre a temperatura de equilibrio da placa para diferentes temperaturas do ar.
Admita 2 emissividades para a placa: 0,1 e 0,9.

Resolucéo e discusséo

A placa encontra-se em regime permanente, trocando calor com o exterior por convecgéo (ar)
e radiacdao (atmosfera). Como se viu em 5.5.2, pode relacionar-se a temperatura efetiva da
atmosfera, considerada como uma superficie envolvente de area muito grande, com a do ar
ambiente exterior, através das correlacdes

Totm = Ty — 6, em condigdes de céu nublado
Tatm = 0,0552 Talf’ , em condicOes de céu limpo (com 7 em K)

Sendo a temperatura da atmosfera inferior a do ar, e ndo havendo qualquer fonte de calor
externa, a placa atingird o equilibrio térmico através das trocas de calor na face superior (a
inferior esta isolada e desprezam-se 0s topos). Assim, em equilibrio atingira uma temperatura
intermédia, entre a do ar e a da atmosfera. Como representa a figura seguinte, a superficie da
placa recebera calor do ar por conveccao (natural) e perdera calor por radiacdo (balanco das
trocas nos 2 sentidos entre a placa e a atmosfera).

Tatm

T o
ar ,

Qconv,ar-p Qrad,p—ext

[4]
WA
sup

Na conveccdo natural verifica-se que a face superior da placa recebe calor, pelo que podemos
aplicar a correlagédo da Tabela 2.4:

Nu = 0,27 (Gr.Pr)Y/* para 10> < Gr.Pr < 10!

O niimero de Grashoff ¢ calculado com uma dimensao caracteristica L, = A/P = 0,25 m.

Quanto as trocas de radiacdo térmica, podemos considerar uma superficie muito pequena (face
superior da placa) rodeada por outra com area muito grande (atmosfera).

Vamos entdo escrever o balanco térmico em equilibrio:

hcn (Tar - Tsup) = SsupO-(Ts%Lp - T;tm)

k 1/4

027 (Gry,-Pr) " (Tar — Toup) = €sup0 (Tebp — Titem)
Desta igualdade, tendo em conta as propriedades do ar e que o Gr também depende da diferenca
de temperatura, podemos calcular a Tg,,,.
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Vamos considerar temperaturas do ar, entre 0 ¢ 10°C, considerando uma noite de Inverno. Nesse
caso, de acordo com as condi¢des de nebulosidade, a temperatura da atmosfera variara entre -
24 ¢ -6°C (para T, = 0°C) e entre -10 e -4°C (para T,,- = 10°C).

O grafico seguinte apresenta a temperatura superficial da placa para ambas as condi¢des de
nebulosidade e para ambas as emissividades (0,1 e 0,9), ao variar a temperatura do ar exterior.
A placa atinge temperaturas muito inferiores as do ar para a maior emissividade (0,9) e em
condigdes de céu limpo, chegando a atingir 15 a 17°C menos que a temperatura do ar; para a
maior emissividade e céu nublado a placa fica cerca de 5°C mais fria que o ar. Para €5, = 0,1,
com céu limpo a placa fica cerca de 6°C mais fria, e com céu nublado cerca de 2°C mais fria.

10
Tsup (OC) 82

£=0,1 ; céu limpo

' | '
D BN O N R D
R e e e e o R e

£=0,9 ; ceu limpo

Tar (°C)

Este efeito de arrefecimento da placa é conhecido por arrefecimento radiativo. E por esse efeito
que se torna possivel congelar 4gua, exposta a ar calmo e a atmosfera, mesmo quando o ar tem
uma temperatura bastante superior a 0°C. A agua tem uma emissividade de cerca de 0,9,
podendo, nas condicOes deste problema, atingir os 0°C com o ar a 5°C (céu nublado) ou mesmo
a 14°C (céu limpo).
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P6.4
As placas condutoras elétricas da figura tém
uma altura (L) de 40 mm e uma largura muito
maior, e estdo encastradas numa base ceramica
- . isolada. Tém um espacamento entre si de 10
O mm (S). A passagem da corrente elétrica
mantém a sua temperatura T; a 500 K (podendo
considerar-se uniforme). As placas estdo
situadas numa sala cujas superficies se
encontram a 300 K.
Quer as placas quer a base sdo cinzentas e difusas, com &, = 0,8 e &, = 0,6.

base ceramica
isolada _]I

As placas estdo sujeitas a uma corrente de ar a 300 K que provoca um coeficiente de convecgao
em todas as superficies de 25 W/m?K.

Calcule a poténcia que se dissipa em cada placa (por metro de largura), e calcule a temperatura
T,.

Resolucéo e discusséo

Temos transferéncia de calor das placas e da base por radiacdo térmica (entre si e com o
exterior) e por convecgdo com o ar. A espessura das placas é desprezavel.

Vamos considerar o espaco entre placas intermédias, e para contabilizar adequadamente as
trocas de radiagdo vamos considerar uma superficie virtual (3) que fecha o volume entre placas.
A figura a seguir representa as 3 superficies, as poténcias calorificas de radiacdo (balango de
cada superficie) e convecc¢do, e as resisténcias de radiacdo associadas. A superficie 3, que
corresponde as superficies exteriores, devido a area muito superior destas relativamente a1 e a
2 tem um comportamento de corpo negro.

- — 4
<3k q7‘adios,3 - 0T3 1

oT}

@\\ Qr‘ad.l /® Qradios,z
——
Qconv,l

Qconv,ZQ”m’2

Note-se que havendo simetria dos 2 lados de cada placa, as poténcias transferidas numa placa
sdo iguais as transferidas nas 2 superficies consideradas como superficie 1. Note-se também
que estando a superficie 2 (base) isolada, as poténcias de convecgéo e radiacao tém de ter sinal
contrario, de forma a traduzir o seu equilibrio térmico.

Podemaos escrever o balanco da base (2):
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Gradios2—0T3
hconvAz(TZ - Tar) = Tadl10—s'522 2
A282
Quanto ao balanco das placas (1), elas receberdo a mesma poténcia total que perdem por
radiacdo e conveccao:

s . UTf—q dios,1
Q= Qconv,l + Qrad,l = hconvAl(Tl - Tar) + 1—rsal ==
A1&1

Quanto as radiosidades, fazendo o balango dos nodos radiosidade da figura acima tem-se

4 . . . . 4
0Ty —Qradios,1 __ 9radios,1—9radios,2 + Aradios1— 013
1—21 - 1 1
A1€q A1F1-2 A1F1-3
Iradios2—0T¢ _ dradiosi—dradi Iradios2—0Ts
Aradios2—9'2 __ dradios1~Yradios2 __ Yradios?2 3
1-¢g, - 1 1
A&z A1F1-2 AzFp_3

Podemos entdo substituir nas equagdes acima T; e T3, as areas e propriedades conhecidas, e
calcular os fatores de visdo que permitem calcular as 4 incognitas: §,q4ios,1> Gradios,2> 11 € Q.
Os fatores de visao necessarios sdo F;_,, F;_3; ¢ F,_3. Quanto a F,_3, podemos usar a expressao
da Figura 5.7 (largura infinita), com W; = W; = 10/40 = 0,25, vindo

_ (€0,25+0,25)%+4) />~ (02 +4)"/*

2x0,25

F2_3 = 0,1231
Quantoa F5_, éiguala F,_3, e F3_; ¢ o complementar de F;_, para 1, pelo que F;_; = 0,8769.
Entdo pode obter-se F;_; da relagdo de reciprocidade:

_ A3F3_1 10XlX0,8769

Frs = A, 2x40xl = 0,1096

Quantoa F;_, ¢ igual a F;_5, por simetria. Temos entdo todos os fatores necessarios.

O sistema de equacdes a resolver é:

r0'5004_Qradios,1 __ dradios1—4radios,2 + Qradios,1_03004
1-0,8 = T T
0,8 0,1096 0,1096
s 4 . . .
dradios2—912 __ dradios,1—9radios,2 _ Qradios,2_03004
1-0,6 = T 1
) 0,01%0,6 2X0,04X0,1096 0,01x0,1231
. 4
Aradios2—9712
25 X (T, — 300) = radiesa-0T!
0,6
. 0500%—Gradios1
0y = 25 X 2 x 0,04 X (500 — 300) + Z22% ~dradioss
\ 2X0,04%0,8

que conduz aos resultados:

éIradios,l = 3417 W/rn2
Qradios,z = 1745 W/rn2
T, =352K

0, = 400 + 41 = 441 W/m

Note-se que a poténcia transferida pelas placas por conveccao € bastante superior a transferida
por radiagéo: esta representa menos de 10% do total. Apesar da elevada temperatura das placas,
como elas se encontram bastante proximas entre si (10 mm), a perda radiativa para o exterior e
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para a base € bastante baixa — o fator de visao das placas para o exterior, igual ao das placas
para a base, é apenas igual a cerca de 0,11, ou de outra forma, o fator de visdo das placas para
si proprias € igual a cerca de 0,78. A base (superficie 2), ndo tendo fontes de calor, transfere a
mesma poténcia por conveccdo e por radiacdo (equacdo de equilibrio vista); mas em
consequéncia fica a uma temperatura de equilibrio bastante mais proxima da do ar.

No caso da utilizacdo de alhetas retangulares (geometricamente semelhantes as placas vistas
neste problema) ou circulares, que estdo normalmente muito proximas entre si, as trocas por
radiacdo tém também um peso pequeno por comparagao com a convecgao.
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A base de um ferro de engomar é uma placa com uma espessura de
7 mm e uma area de 0,040 m?, feita em liga de aluminio (p=2800
kg/m®, ¢,=900 J/kgK, k=180 W/m°K). Tem uma resisténcia
elétrica ligada a superficie interior da base, que Ihe fornece uma
poténcia de 500 W. A superficie exterior da base estd em contacto
com ar calmo a 25°C, e todas as superficies do local se encontram
também a 25°C. A base pode considerar-se cinzenta e difusa, com
e = 0,8, e tem uma altura média de 25 cm.

Calcule o tempo necessario a que, apds ligado, o ferro atinja a
temperatura de 135°C.

Resolucéo e discusséo

Trata-se de uma alteracdo ao problema P1.20, no qual era dado um coeficiente de transferéncia
de calor entre a base do ferro e o exterior constante no tempo (igual a 18 W/m?C).

Vamos admitir novamente que a base pode ser tratada como um sistema global, a temperatura
uniforme, o que poderemos verificar mais tarde.

Neste caso vamos escrever o balanco instantaneo da base do ferro, considerando as trocas de
calor por conveccao com o ar e por radiacdo trocada com as superficies da sala (consideradas
todas como uma unica superficie com area muito maior):
ar .
pVCp E = Q - hAbase (T - Too) - EUAbase (T4 - T(—;}xt)

Note-se que o coeficiente de conveccdo (h) ndo € constante, pois existe conveccao natural que
0 torna dependente da diferenca de temperaturas. Considerando que se trata de conveccao
natural numa placa vertical podemos usar a correlacéo da Tabela 2.4:

Nu = 0,59 (Gr.Pr)Y/* | vélida para 10* < Gr.Pr < 10°

sendo o Gr calculado com a dimens&o caracteristica igual a altura da placa (L), neste caso igual
a 0,25 m. Com efeito, considerando propriedades do ar a temperatura média aritmética entre a
média (base/ar) no inicio e no final, ou seja a 52,5°C (e a pressdo atmosférica) — p=1,07 kg/m?,
k=0,02754 W/mK, £=1,975 x10° Ns/m?, Pr=0,7216, #= 0,003071 K — verifica-se que se
tem Gr. Pr acima de 10* a partir de uma temperatura da base de 25,1°C, e que mesmo no final
(com T = 135°C), se tem Gr < 10°, com h = 6,6 W/m°K.

Usando as propriedades do ar acima referidas podemos escrever h em fungédo de T, e a equacédo
para a variagdo da temperatura como:

ar .
'DVCp at =0~ 2’053Aba59 (T - T°°)5/4 - go—Abase (T4 - Te4xt)

Esta equacdo ndo tem solucdo analitica (exata). Pode, no entanto, obter-se uma solucéo
numerica (aproximada), calculando a evolucdo de T em diferentes instantes de tempo. Foi
aplicado o método semi-implicito ou de Crank-Nicolson, a partir do instante inicial (T = 25°C),
usando um passo de 1 segundo. A figura seguinte mostra a evolucdo dos 2 coeficientes de
transferéncia de calor: o de conveccéo natural e o de radiacdo (fluxo radiativo dividido pela
diferenca de temperatura). Mostra ainda o coeficiente global, resultado da soma dois 2
individuais.
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h (W/m?K)
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Como se esperava, ambos os coeficientes aumentam ao aumentar a diferenca de temperatura
entre a base e o exterior. O coeficiente de radiacdo (curva a azul) é superior ao de convecgao
(curva a preto), e cresce mais rapidamente. O coeficiente global atinge 15 W/m?K ao fim de
170 s (2,83 minutos). Este valor é inferior aos 18 W/m2K do problema P1.20, o que valida a
hipbtese sistema global.

A figura seguinte mostra a evolugdo da temperatura da base do ferro, e a sua comparagdo com
a evolucdo nas condicBGes do problema P1.20, com um coeficiente global constante de 18
W/m?2K (curva a trago interrompido). A base do ferro atinge os 135°C ao fim de 165 s.

140
120]
100|
80|
eof

40

20L

tempo (s)

No problema P1.20, atingiam-se os 135°C ao fim de 169 s, valor que também se verifica ao
aplicar o mesmo método numeérico a integracdo da equacdo que da a variacdo de temperatura
no tempo. Em ambos 0s casos as evolugfes sdo muito proximas, com a temperatura
ligeiramente mais baixa quando o coeficiente é constante, por ser mais elevado que o0s
coeficientes varidveis (ha mais perdas para o exterior). A pequena diferenga deve-se a que 0
peso das perdas é bastante mais baixo que o da poténcia fornecida, de 500 W. A perda maxima,
quando o coeficiente global de transferéncia € ja de cerca de 15 W/m?K (nos instantes finais),
é de cerca de 65 W, muito inferior aos 500 W fornecidos. Por isso as curvas estdo proximas e
tém uma evolucdo que ndo se afasta muito da linear (a que aconteceria se ndo houvesse perdas
para o exterior).
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P6.6

Ar exterior 7 Isolamento, k = 0,035 W/mK, espessura = 0,3 m

Text,0 = -5°C / Tecto, Ty, & = 0,05 ou 0,94
/ he=20 W/mK | / T ’
[ hi=5 WK | ’
' — Paredes
B Ar|interior | T1,=15C
L= ll);n Tint,ioo =15°C

T Gelo
D=50m "! Tq=-5C

N

No rinque de patinagem da figura, com um diametro de 50 m, pretende-se avaliar a ocorréncia
de condensacéo no teto, 0 que acontece se a sua temperatura for inferior a 9,4°C. As paredes e
0 piso de gelo comportam-se como corpos negros. Avalie a utilizacdo no teto de painéis
refletores (¢ = @ = 0,05) ou painéis pintados (¢ = a = 0,94). Os coeficientes de convec¢do
no interior e no exterior do teto estdo indicados na figura, bem como as respetivas temperaturas.

De seguida considere que as paredes tém ¢ = a = 0,8, mantendo-se 0 gelo como um corpo
negro, e refaca os calculos.

Resolucéo e discusséo

Temos de avaliar a temperatura da face interior do teto, de modo a verificar se existe
condensacéo. Para tal, temos de contabilizar as trocas de calor que essa face tem. Para o exterior
ela transfere calor por conducéo através da sua espessura (sendo a resisténcia significativa a de
30 cm de isolante), e depois da face exterior para o ar. No interior ela troca calor com o ar por
conveccao e com as restantes superficies por radiacdo. Podemos reduzir as restantes superficies
a2: 0 piso de gelo (a-5°C) e as superficies das paredes laterais (a 15°C). No interior h, portanto,
trocas radiativas entre 3 superficies que formam um volume fechado.

O esquema seguinte representa os fluxos envolvidos no teto.

qt—ext

=
;

conv,int q,-adios‘gFt_g qradias,t

(Iradios, Ft—
p 14

Podemos entéo escrever o balango dos fluxos que chegam e saem da face interior do teto:
éIconv,i + éIradios,g Ft—g +Qradios,p Ft—p = Qradios,t + Qt—ext
e, substituindo as radiosidades do gelo e paredes (corpos negros), e usando as 2 resisténcias em
série para o exterior:
Tt—Text

hint(Tint - Tt) + UTg4 Ft—g + O-T;;} Ft—p = éIradios,t + e, 1

kt hext
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Quanto a radiosidade da superficie interior do teto podemos escrever a soma da radiacdo emitida
e refletida:

Qradios,t =& GTt4 + (1 - gt)(O'Tg4 Ft—g + O'szl Ft—p)

Substituindo esta ultima equacgdo na anterior obtém-se
Te—Text

4 4 = byt cext
hint(Tint - Tt) + &t GTQ Ft_.g + &t O-Tp Ft—p =& GTt + (et/ke)+1/hext

equacéo que permite calcular T; depois de se calcularem os fatores F, uma vez que se conhecem
as restantes temperaturas, propriedades e coeficientes. &, pode ser igual a 0,05 ou 0,94,
consoante se trate de painéis refletores ou painéis pintados. O fator de visdo F;_, pode calcular-
se para 2 discos paralelos, com 50 m de didmetro e a distancia de 10 m; usando a Figura 5.11
obtém-se um valor igual a 0,672. O fator F,_, € igual ao complementar para 1, ou seja, € igual
a0,328.

Entdo, a equacdo a resolver é:

5x (288,15 —T,) + (g’gg) X 0 X 268,15* X 0,672 + ¢ x 288,15% x 0,328 =

T+—268,15
_ (0,05) O’Tt4 + t
0,94 (0,3/0,035)+1/20

equacdo ndo linear, que por método iterativo conduz aos resultados:

(£t=0,05 = Tt=14,0°C, G¢—ext=2,2 WM, Q¢_oxt=4327 W)
£¢=0,94 = T;=8,6°C, t—pxt=1,6 W/m? Q¢—ext=3097 W

Assim, ird verificar-se condensacdo no teto se se usarem painéis pintados, devendo optar-se por
paineis refletores. Essa opcédo tera como consequéncia um aumento significativo da poténcia
calorifica perdida para o exterior, ou seja, um aumento da poténcia de aquecimento do recinto,
de modo a assegurar a manutencao das suas condicdes interiores. Podera optar-se por painéis
de baixa emissividade, mas ndo t&o baixa como 0,05.

Vamos agora considerar que as paredes ndo se comportam como um corpo negro, tendo & =
a = 0,8. A sua radiosidade deixa de ser igual a de um corpo negro (oT,)), passando a ter de ser
calculada atraves da soma da radiacdo emitida e refletida:

C.Iradios,p = gp O-TI;} + (1 - 819 )(O_T; Fp—g + QTadios,t Fp—t+ éIradios,p Fp—p)

ndo esquecendo que como a superficie é circular, envia radiacdo para si propria.

Temos entdo um sistema de 3 equagdes, juntamente com a equacéo da radiosidade da superficie
interior do teto e a respetiva equacao de balango:

4 . _ Tt—Text
hint (Tint - Tt) + UTg Ft—g + CIradios,p Ft—p = Qradios,t + e, 1

kt hext

Substituindo os valores conhecidos e resolvendo o sistema obtém-se:
T. = (st=0,05 =>13,9°C)
t 7 \ &=094=8,3°C

. (gtzo,os = 3238 W/mz)
Qradios,t £:=0,94 = 353,6 W/m?2

. _ (et=o,os = 376,9W/m2)
Qradios,p £:=0,94 = 379,4 W/m?
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Os valores da temperatura do teto sdo muito semelhantes aos anteriores. A troca radiativa
dominante é a devida ao gelo (a -5°C), pelo que a emissividade das paredes tem uma pequena
influéncia na temperatura do teto.
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P6.7

Pretende medir-se a temperatura de um escoamento de gas
. a 200°C numa conduta cujas paredes estdo a 400°C, com
S v T, = 200°c UM termopar cuja juncdo se assemelha a uma esfera com
— as propriedades: D = 0,7 mm, p = 8500 kg/m?, Cp =
400 J/kgK, e=a=0,9. O géas € um meio ndo participante
na radiacéo.

T, = 400°C
Calcule a temperatura de equilibrio da juncéo sabendo que o coeficiente de conveccao € igual
a400 W/m?K, e 0 tempo necessario a que ela atinja uma diferenca de 1°C para essa temperatura,
sabendo que o termopar é introduzido no escoamento a 25°C.

Resolucéo e discusséo

A juncéo do termopar tem trocas convectivas com o escoamento de ar e trocas radiativas com
a parede da conduta. Em equilibrio, o balanco radiativo iguala o convectivo, e como a parede
da conduta estd mais quente que 0 gas, a juncdo ficara a uma temperatura intermédia, como
representa a figura seguinte.

Qrad,p-t Qeonvt-gas

y

T,

Entdo podemos escrever o seguinte balanco para a situagdo de equilibrio (regime permanente):
hA(Ty — Treq) + €0 (T — Tieq)Ar = 0

considerando para as trocas de radiacdo que a area das paredes da conduta € muito superior a
area da esfera do termopar; a equacao traduz-se, por unidade de area, em

400 x (473,15 = Ty pq) + 0,9 X 5,67 X 1078 x (673,15% — T,,) = 0

e que permite calcular a temperatura de equilibrio:
Tyeq = 218,7°C

valor que mostra a influéncia da radiacdo trocada com a parede da conduta na medicdo da
temperatura do gas. Note-se que essa influéncia aumenta se a velocidade do gas diminuir (ou
seja, se o coeficiente de convecgéo diminuir).

Na situacdo instacionaria o termopar vai aumentar a sua temperatura até atingir o equilibrio
térmico. Atendendo a pequena dimenséo e as propriedades da juncéo esférica do termopar,
podemos admitir que se trata de um sistema global, pelo que podemos escrever:

dT:

pepV —t = hA (T, — T,) + &.0A (T4 — T#)

Esta equacdo ndo tem uma solugédo exata (analitica). Podemos, no entanto, usar um metodo
numerico para encontrar a evolucdo temporal da temperatura assinalada pelo termopar (T;)
desde o instante inicial, quando € igual a 25°C. Obtém-se uma temperatura de 217,7°C (1°C
abaixo da de equilibrio) ao fim de 5 segundos. A resposta do termopar € muito rapida pela sua
reduzida constante de tempo (inércia térmica).
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P6.8

A figura mostra um termometro de bolbo negro, que regista
a temperatura superficial de uma esfera plastica pintada de
preto, cinzenta e difusa com ¢ = a = 0,95, e com um
didametro de 10 cm. O bolbo esta rodeado por ar calmo a
temperatura de 20°C, e encontra-se numa sala cujas
superficies estdo todas as 16°C.

termémetro de
bolbo negro ~

Nessas condicdes, calcule a temperatura de equilibrio lida
pelo termometro.

Calcule a temperatura registada se a temperatura das superficies da sala estiver entre 16 e 24°C,
para a mesma temperatura do ar. Serd que o diametro da esfera afeta a medicdo? E a sua
emissividade?

Resolucéo e discusséo

Em equilibrio, a superficie esférica do termdmetro troca calor por convecgdo (natural) com o
ar e por radiacdo com as superficies da sala. O balanco radiativo iguala o convectivo, e como
as superficies da sala estdo a uma temperatura diferente da do ar, o termometro ficard a uma
temperatura intermedia, como representa a figura seguinte. Se as superficies estiverem mais
frias que o ar, o termdmetro indicara uma temperatura inferior a do ar.

A TSIL
qrad,t—sup P

TllT

o

C.Iconv,ar—t
O balanco térmico para a situacéo de equilibrio (regime permanente) é:
hconvAt(Tar - Tt) = gto-(TtAL - Ts‘ttp)At
considerando para as trocas de radiacdo que a area das superficies da sala é muito superior a
area da esfera do termometro.

Substituindo os valores conhecidos, e usando a correlagdo da Tabela 2.4 para o coeficiente de
conveccdo natural em fungdo da temperatura (Grp depende da diferenga de temperatura,
devendo ser Grp Pr < 10''e Pr > 0,7 — a verificar posteriormente), tem-se:

%( [1+0(§i$;$1;4 /9> (293,15 — T,) = 0,95 x o(T* — 289,15%)
Usando propriedades do ar a temperatura de 20°C, calculam-se:

T; =290,6 K= 17,5°C

Reony = 3,1 W/m?K

GrpPr = 2,6 X 10° (verifica a validade da correlagdo do Nu).
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A temperatura medida pelo termometro € conhecida por temperatura resultante, e engloba o
efeito da convecgdo e da radiacdo. E uma temperatura mais representativa do conforto térmico
sentido por uma pessoa numa sala, que depende das temperaturas do ar e das superficies. E
menor que a temperatura do ar quando as superficies estdo mais frias que o ar, e maior quando
elas estdo mais quentes que o ar. Representa uma média pesada das 2 temperaturas, sendo 0s
coeficientes 0s pesos, ou seja, recorrendo aos coeficientes de conveccéo e radiacao:

__ heonvXTar+hraaXTsup
T, =

hconvthrad

Muitas vezes € estimada uma temperatura resultante calculada simplesmente como a média
aritmética das 2 temperaturas, que neste caso seria de 18°C, e portanto 0,5°C mais elevada que
a medida. A temperatura resultante é inferior porque o coeficiente de radiacdo (5,2 W/m?K) é
superior ao de convec¢io (3,1 W/m?K).

Repetindo os célculos para temperaturas das superficies entre 16 e 24°C, obtiveram-se 0s
valores do grafico seguinte, que compara a temperatura resultante (do termémetro) com a
temperatura média aritmética.

24

23
T (°C) 22'

21

16 17 18 19 20 21 22 23 24
Tsup (°C)

Como se pode observar, a diferenca entre a temperatura medida (resultante) e a média aritmética
é maior para maiores diferencas entre a temperatura do ar e das superficies. O coeficiente de
convecgao aumenta com a maior diferenca |Tsup - Tar|, por aumentar também |T, — T,.|, e 0
coeficiente de radiagdo diminui (embora pouco), aumentando o coeficiente total (até 8,3 W/m?K
para uma diferenca de 4°C).

Para analisar o efeito do didmetro do bolbo/esfera, refizeram-se os calculos com um diametro
de 5 cm. A diminuicdo do didametro tem como consequéncia um aumento do coeficiente de
convecgdo, para as mesmas temperaturas. O grafico seguinte mostra a aproximacdo da
temperatura medida/resultante da média aritmeética, quando comparada com a curva anterior.
Estes termometros tém normalmente didametros entre 5 e 15 cm, sendo que essa dimensao afeta,
portanto, a medida da temperatura.

Quanto a emissividade do bolbo, foram repetidos os calculos para uma emissividade de 0,7,
mantendo o didametro de 10 cm. Os resultados do grafico seguinte mostram que essa alteracao
também aproxima a temperatura medida da média aritmética, por reduzir o fluxo radiativo. No
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entanto, os termometros existentes tém emissividades tipicas de 0,95, tentando reproduzir a
emissividade da pele humana.

24
23
| — T, (D=10cm)
T (°C
CC) 2 ——— T, (D=5cm)
21
20
19
18
17
16 :
16 17 18 19 20 21 22 23 24
Tsup (°C)
24
23
i T, (D=10 cm, £=0,95)
T (°C) 2

———.T,(D=10 c¢m, £=0,7)
21

20

16 17 18 19 20 21 22 23 24
Tsup (°C)

Neste exemplo a temperatura de todas as superficies da sala foi considerada igual. Numa
situacdo real diferentes superficies tém temperaturas diferentes. Por isso este termdmetro tem
uma forma esférica, de modo a receber radiacdo de todas as direcdes do espaco (todas as
superficies). A temperatura das varias superficies que o termometro de bolbo negro contabiliza
é a chamada temperatura média radiante.
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P6.9
A lampada de incandescéncia vista no problema P5.7,
funcionando com o filamento de tungsténio a 2500 K, tem um
bolbo de vidro com 5 cm de didmetro que pode ser considerado
esférico. Para além das propriedades do filamento fornecidas em
P5.7, sabe-se que tem um diametro de 0,2 mm e um
il comprimento de 35 cm.

= Efetue o balanco energético da Iampada e do bolbo de vidro,
> calculando a temperatura de equilibrio deste.

A lampada esta colocada numa sala em que o ar estd calmo a 25°C, e todas as superficies se
encontram a 20°C. Sabe-se que o vidro tem as seguintes caracteristicas:

-entre0e 3 um: 7, = 0,91, p, = 0,04, o, = 0,05

-acimade3um: 7, =0,p, =02, 2, =08 =¢,

Resolucéo e discusséo

As lampadas deste tipo tém o espaco no interior do bolbo de vidro evacuado, ou preenchido por
um gas inerte. Desse modo evita-se a combustdo do oxigénio no ar, que ocorreria se existisse
ar no seu interior (devido a elevada temperatura do filamento), e também a oxidacdo do
filamento. Nada sendo especificado, vamos considerar um bolbo evacuado. Assim, no interior
do bolbo had que considerar apenas trocas de radiacdo térmica (ndo ha conveccdo, ou €
desprezavel).

O problema P5.7 levou-nos ao célculo da fracdo da radiacdo total emitida pelo filamento da
lampada que esta situada entre 0 e 3 um, 0s comprimentos de onda que podem atravessar o
vidro. A fracdo calculada foi

A restante fracdo ndo consegue atravessar o vidro, que é opaco a esses comprimentos de onda.

Uma vez que a absorcdo e a reflexdo de radiagdo ndo alteram o comprimento de onda desta,
podemos dividir o balanco do bolbo de vidro, quanto a radiacdo recebida do filamento, em 2
partes: 0os comprimentos de onda até 3 um (vidro semitransparente) ¢ os comprimentos de onda
a partir de 3 pm (vidro opaco).

Vamos entdo identificar as parcelas de radiacdo transmitidas e recebidas pelo vidro, do lado
interior, para os comprimentos de onda que podem atravessar o vidro (4 < 3 um). A figura
seguinte tenta esquematizar o balanco das multiplas reflexdes, absor¢des e transmissdes da
radiacdo proveniente do filamento, para aqueles comprimentos de onda.

A principal parcela da radiagdo que atravessa 0 Vidro (Qsyans 1) € igual a 91% da radiago total
emitida pelo filamento. Mas como uma pequena parte (p, = 4%) é refletida para o interior
(Qref1), Uma fragdo dela atravessard 0 Vidro (Qgransz2), igual @ 4% x 91% = 3,64% da
radiacdo emitida pelo filamento, que se soma a anterior. E podemos também adicionar uma
terceira parcela (Q'tmnss), igual a 0,15%. Apds mais reflexdes deixa de ter significado o valor
acrescentado.
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Q Qti'mis,l(ql[%)
abs,2

(4% x 5%)
Qabsjl (5%3)

Qt)‘[msi
(4% X% 91%)

(4% x 4%) Qom (100%)

Qﬂb&?)

Qf)‘ﬂ)i&?)
(4% x 4% X 91%)

Com as 3 reflexdes consideradas, teremos que o total de radiagdo emitida pelo filamento que ¢
transmitida pelo vidro é:

s = Qo (0,91 40,0364 + 0,0015) = 0,948 F) ;&0 TryAry =

= 0,948 x 0,879 x 0,2066 x 5,67 X 1078 x 2500* x 7 X 0,0002 X 0,35 =
= 83,85 W

Esta radiacdo atravessa o vidro e ndo contribui para o seu balanco energético. Ao contréario, a
restante radiacdo nestes comprimentos de onda é totalmente recebida pelo vidro (desprezando
a que é reenviada ao filamento), apos as multiplas reflexdes e absor¢des. Desprezamos a
radiacdo que o filamento recebe, da parte que o vidro reflete, devido a pequena area do
filamento. Entdo, o vidro recebe, pelo interior:

. _ l
Lpnc,3int =(1-0,948) FOf—l3 umgfilo-T]:}ilAfil =

= 0,052 x 0,879 x 0,2066 x 5,67 X 1078 x 2500* x 7 X 0,0002 X 0,35 =
=460 W

Para os comprimentos de onda nos quais o vidro é opaco (1 > 3 um), as trocas radiativas no
interior do bolbo relativas a radiacdo emitida pelo filamento estdo esquematizadas na figura
seguinte.

Qabs,:
(20% X 80%)

(\)7.6,/:.1(200/0:) Qubs,l(8o(%)

Qw/’,z
(20% X 20%)

Qem (100%)

Qa bs,3
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Para estes comprimentos de onda toda a radiacao fica “capturada” no interior do bolbo, pelo
que apo6s multiplas reflexdes e absor¢bes acaba toda por ser recebida pela superficie interior do
vidro (desprezando a que vai ser recebida pelo filamento). Deste modo, a radiacao recebida €
mc mt (1 Fof 3 um)gfllO-TleAle -
= (1-0,879) x 0,2066 x 5,67 x 1078 x 2500* x 7 x 0,0002 x 0,35 =
=12,18W
Entdo, o total de radiacéo recebida pelo bolbo de vidro na face interior é
ch int — ch int + ch int — = 4,60 +12,18 = 16,78 W

Por seu lado, a superficie interior do bolbo de vidro vai também emitir radiacdo, toda situada
nos comprimentos de onda A > 3 um, para os quais o vidro ¢ opaco, devido a relativamente
baixa temperatura a que se encontra. O vidro também reflete radiagdo (4 > 3 pm), mas a
parcela mais importante (vinda do filamento) foi ja contabilizada anteriormente. Parte da
radiacao emitida ira incidir no préoprio bolbo, devido a sua area ser muito superior a do filamento
(o fator de visao do bolbo para si proprio € muito elevado). A radiagdo emitida pelo vidro que
este perde para o interior é:

Qperdaint = €v,1>30TiaAvFoia—ru = €253 TpigAri

uma vez que o fator de visdo do filamento para o bolbo é igual a 1.
O balanco da superficie interior do bolbo sera entdo:
Qrad,int = Qinc,int - Qperda,int =16,78-0,8 % oTy; vid X 2,2 X 107*

Note-se que a parcela da perda é muito menos significativa, apesar do seu valor exato nao ser
ainda conhecido, e poderia desprezar-se.

Podemos agora efetuar o balango do bolbo, considerando as trocas para o exterior, que se dao
por conveccgdo natural para o ar da sala e por radiacdo térmica trocada com as superficies da
sala, de area muito superior a da lampada, radiacao para a qual o vidro € opaco. Note-se também
que o vidro é cinzento e difuso para A > 3 um. O balanco esta representado na figura seguinte,
e despreza a conducdo no vidro, de espessura muito reduzida.

(\) ad,ext

Qr'mvbf.v{

Pode escrever-se
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Qrad,int = Qrad,ext + Qconv,ext =
— 4 4
= &id, A>3 Avid U(Tvid - Tsup) + hconv,extAvid (Tvid - Tar,ext)

ou seja, considerando o bolbo uma esfera perfeita:
16,78 — 0,8 X 5,67 X 1078 X T, x 2,2 x 10™* =
2
= 4m x (22)" (08 x 5,67 x 107® x (T — 293,15%) + heonp,exe (Tria — 298,15))

O coeficiente de conveccdo natural pode calcular-se pela correlagao da Tabela 2.4, em funcdo
da temperatura (Gr depende da temperatura):

h D 0,589 (Gr.Pr)1/4 1
Ny = MeomvextD _ o (CrPr) " valida para GrPr < 10™e Pr > 0,7
4/9
kar [1+(0,469/P1)9/16]

Resolvendo as 2 equacdes, obtém-se:
Tyiq = 407 K = 133,8°C
hconv,ext = 10,9 W/m?K

GrPr = 5,0 X 10° (verifica a validade da correlagio do Nu).
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Um automovel fechado exposto ao sol
pode atingir temperaturas muito elevadas
no seu interior, fundamentalmente devido
a sua superficie envidragada, o que se
agrava com o habitéaculo fechado.

Considere que os seus vidros tém um coeficiente de transmissao (hemisférico) que varia com o
comprimento de onda da radiag&o solar incidente (1), sendo igual a 0,85 para A entre 0 e 3 um
e 0 para A acima de 3 pum.

No sentido de estimar a temperatura maxima atingida no habitadculo do veiculo, assuma as

seguintes hipoteses simplificativas:

- 0 ar e as superficies interiores do habitaculo (opacas) encontram-se a mesma temperatura;

- 0 habitaculo sé perde calor pela area envidracada, sendo as restantes superficies adiabaticas
para o exterior;

- a espessura dos envidracados é desprezavel,

- 0s envidracados tém uma irradiagao solar total uniforme de 500 W/m?, encontrando-se todos
a mesma temperatura;

- 0s envidracados tém um coeficiente de absorcao para A<3 um de 0,05, comportando-se como
superficies cinzentas e difusas para A>3 um, com £=0,8; as superficies interiores tém um
coeficiente total de absorcdo de 0,7 e comportam-se como superficies cinzentas e difusas.

Nessas condicOes, calcule a temperatura dos envidragados e a temperatura no interior do
habitaculo em regime permanente, sabendo que a éarea total envidracada ¢ de 3 m?, a area (til
das superficies interiores opacas é de 4,5 m?, e o fator de visdo entre os envidragados e as
restantes superficies interiores € igual a 0,65. Os coeficientes de convecc¢do interior e exterior
sdo de 5 e 20 W/m?K (respetivamente), e a temperatura exterior ¢ de 25°C (ar e superficies).

Resolucao e discusséao

Vamos efetuar o balan¢o, em regime permanente, do interior do habitaculo (ar e superficies
opacas) e das superficies envidragcadas (semitransparentes).

Em relacdo a radiacdo solar, que é a fonte de calor, vamos comecar por analisar 0s
comprimentos de onda respetivos. Quase toda a radiacdo solar se situa nos comprimentos de
onda para 0s quais o vidro é semitransparente, o que pode ser verificado calculando a fracdo de
energia emitida pelo Sol (como corpo negro a 5800 K) até 3 um. Da Tabela 5.1:

Fy_3(3 x 5800 umK) = 0,98

Este € um valor aproximado, j& que a radiacdo solar que chega ao nivel do solo tem uma
distribuicéo espetral um pouco alterada (em relag¢&o ao corpo negro a 5800 K). Como para além
disso a diferenca é muito pequena, vamos considerar que toda a radiacdo solar incidente no
vidro se situa até 3 pm. Caso contrario, considerar-se-iam 98% dos 500 W/m?2. Os vidros
absorverdo 5% da radiacdo solar incidente na superficie exterior, tendo em conta o seu
coeficiente de absorc¢éo (a, = 0,05, para A<3 um).
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A radiacdo solar que os envidracados refletem para o exterior representa uma perda, e € como
se nunca tivesse la chegado. A radiacdo solar que atravessa os envidragados (z,,) € parcialmente
absorvida pelas superficies interiores opacas (@;,;). A que ndo é absorvida é refletida (sem
alteracdo do comprimento de onda), com um coeficiente de reflexdo p;,;. Admite-se que a
reflexdo ¢ difusa, ou seja, a radiacao ¢ igualmente refletida em todas as direcdes. Esta radiagao
refletida vai ter as superficies envidracadas e as proprias superficies interiores,
proporcionalmente aos fatores de visdo respetivos: Fipi—y € Fine—ine- A radiagdo proveniente
destas parcelas refletidas ird por sua vez ser parcialmente absorvida e parcialmente refletida;
esta 2 reflexdo, e outras re-reflexdes, sdo, no entanto, grandezas de “2* ordem”, ja bastante
pequenas pela multiplicacdo sucessiva pelos coeficientes de reflexdo, pelo que serdo
desprezadas. A figura seguinte representa as poténcias calorificas ganhas pelas superficies,
associadas a radiagdo solar (comprimentos de onda até 3 um).

Qsot = Ginc,so14v

E 3 sol @, QsotTvPint Fint—int Xine —— superficies
- ~ envidragadas (v)
5o, @ superficies
. interiores
QsotTvPintFint—v @ opacas (int)

Quanto a radiacdo de maiores comprimentos de onda (acima dos 3 um) trocada pelas superficies
(interiores opacas, envidracados e superficies exteriores), toda ela é proveniente de corpos a
baixa temperatura. Mesmo que as superficies interiores opacas atinjam 100°C (373,15 K) a
fracdo de energia emitida até 3 um é virtualmente nula: mesmo para um corpo negro
Fy_3(3 x 373,15 umK) < 0,001. Ha entdo a contabilizar as trocas no interior entre 2
superficies opacas, cinzentas ¢ difusas (interiores opacos, ¢ envidragcados nesses 1), e as trocas
no exterior entre 2 superficies opacas, cinzentas e difusas (exterior e envidragados nesses A).

Quanto aos restantes modos de transferéncia de calor, ndo iremos considerar a conducao nas
superficies interiores opacas (por se encontrarem isoladas) nem nos envidracados (pela pequena
espessura). H& que considerar a conveccao entre os vidros e o ar interior (natural) e entre 0s
vidros e o ar exterior, sendo os coeficientes ja conhecidos. Saliente-se que se considera que o
ar interior atingiu o equilibrio térmico com as superficies interiores opacas, pelo que ndo se
torna necessario contabilizar a sua temperatura (é igual a das superficies).

A figura seguinte resume todas as poténcias referidas, que permitem fazer os balancgos de todas
as superficies.

superficies
envidracadas (v)

B superficies
interiores
opacas (int)

‘ Qrad,int—v Qso1TvPint Fint—int Xint

anv,intfv

Q.S‘a '3 TZ)

. ?
vPintFinr—v @y

Entdo, podemos escrever a seguinte equacdo de balan¢o em regime permanente do conjunto
ar/superficies opacas interiores:

Qin

¢

QCOTLU,V*GX
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QsolTv Aint + QsolTvpintFint—intaint = Qrad, int—v + Qconv, int—v

e a equacao de balango das superficies envidracadas:

Qsolav + QsolTvpintFint—v a, + Qrad, int—v + Qconv, int-v — Qrad, v—ext + Qconv,v—ext

que, na forma de um sistema de equacdes, e expressando as temperaturas em causa, se pode
escrever como

4 4
o(Tie=Ty)
(1-sing) , 1 (-&)

} }
Aintgint  AvFy—int  Avév

T Tk
oTing1%) + hintAv(Tint - Tv) =

(Q.sol‘[v Aint + QsolTvpintFint—intaint = + hintAv(Tint - Tv)

mn

< . .

a, + TuPintFint—v 0y +
Qsol v Qsol vPintl'int—v Xy (1—gint)= 1 I(l_gv)
Aint€int  AvFy—int Avéy

\ = AVSVO'(T; - Te4xt) + hextAy (Tv - Text)

Para resolver o sistema precisamos de definir os fatores de viséo:
F,_int = 0,65 (dado no enunciado do problema)
Fint—p = Fy_intAy/Aime = 0,65 X 3/4,5 = 0,4333
Fint—int = 1 — Fipe—y = 0,5667

Substituindo os valores conhecidos teremos:

500x 3x%x0,85x%x 0,7+500x%x3x%x0,3%x0,5667%x0,7=

5,67x1078X(Tj%,—T)
= (1-07), 1 Lln(i—o,s) +5x%x3x (Tint - Tv)

4,5%0,7 ' 3X0,65 30,8
5,67X10 78X (Tjh—Tik)

500 X 3 x 0,05 + 500 X 3 X 0,85 X 0,3 X 0,4333 X 0,05 + gy —r 222
4,5X0,7+3><0,65+ 3x%0,8

\+5X3X (Tie —T,) =3 %X0,8%5,67 %1078 x (T} —298,15%) + 20 X 3 X (T, — Torr)

+

892,5 + 178,5 = 8,2008 X 1078 X (T, — T\}) + 15 X (Tip: — Tyy)
75 + 8,287 + 8,2008 X 1078 X (Tjt, — T) + 15 X (Tipe — T,) =
= 1,3608 x 1077 x (T — 298,15*) + 60 x (T, — 298,15)

0 que nos conduz aos resultados

{Tint =351,6 K = 78,5°C
T, = 313,0 K = 39,9°C

A temperatura interior sera na realidade bastante elevada, mas menor do que a calculada neste
exemplo (sera da ordem dos 60-70°C num dia de sol). Isso devido as perdas de calor para o
exterior que ocorrem na envolvente opaca (superficies opacas), que aqui foram esquecidas, e
também & menor radiacdo solar incidente. Na realidade os envidracados ndo terdo uma
irradiacdo uniforme, sendo que alguns, pela sua posicdo relativamente aos raios solares,
receberdo bastante menos radiacdo solar que outros: a radiagdo recebida é tanto maior quanto
mais perto da perpendicular as superficies estiverem os raios solares, sendo que 0 maximo na
perpendicular num dia de Verdo andara pelos 1000 W/m?; o valor médio em todas os
envidracados sera mais baixo, da ordem dos 300-400 W/m?,

Para analisar o efeito da irradiacdo solar nos envidracados, foram repetidos os calculos,
variando g so; entre 100 € 600 W/m?. O grafico seguinte apresenta os resultados.
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100

100 200 300 400 500 600

Qinc (W/m?)

Note-se a variacdo quase linear de ambas as temperaturas (interior e dos envidragados) com a
variagao da irradiacéo solar até cerca de 400 W/m? (a partir desse valor ha um menor aumento,
sobretudo para a temperatura interior). Claro que um aumento da temperatura exterior (aqui néo
quantificado) também contribui para o aumento da temperatura interior, por reduzir as perdas

de calor do habitéculo.
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P6.11

vidro

ol

O coletor solar plano da figura aquece uma corrente de ar de 0,05 m%/s que circula num canal
retangular de 10 mm de altura e 1 m de largura entre a placa e o fundo do coletor. O fundo e os
topos laterais sdo muito bem isolados termicamente. A distancia entre a placa e o vidro é de 12
mm.

A cobertura de vidro tem um coeficiente de transmissdo (hemisférico) que varia com o
comprimento de onda da radiagdo incidente (4), sendo igual a 0,85 para A entre 0 e 3 ume 0
para A acima de 3 um, e um coeficiente de absor¢do para A<3 um de 0,05, comportando-se
como uma superficie cinzenta e difusa para A>3 um, com &=0,8. Quanto a placa coletora, com
um revestimento seletivo de dioxido de titdnio, tem as propriedades do problema P5.5, com
€0-2,5um = 0,95€ &1525 um = 0,05.

Efetue o balanco térmico do coletor em regime permanente, calculando as temperaturas médias
da placa coletora e da cobertura de vidro, e a poténcia recebida pelo ar, quando a sua
temperatura de entrada é igual a temperatura exterior (ar ambiente e superficies) de 25°C, e a
radiacdo solar incidente na cobertura é de 1000 W/m?. O coeficiente de conveccgdo para o ar
exterior é igual a 20 W/m?K.

Resolucao e discusséao

Vamos efetuar o balanco do coletor em regime permanente, comecando pela radiacdo solar
ganha. Quase toda a radiagdo solar se situa nos comprimentos de onda para os quais o vidro é
semitransparente, o que pode ser verificado calculando a fracdo de energia emitida pelo Sol
(como corpo negro a 5800 K) até 3 um. Da Tabela 5.1:

Fy_3(3 x 5800 umK) = 0,98

Este € um valor aproximado, j& que a radiacdo solar que chega ao nivel do solo tem uma
distribuicéo espetral um pouco alterada (em relagdo ao corpo negro a 5800 K). Como para além
disso a diferenca é muito pequena, vamos considerar que toda a radiacdo solar incidente no
vidro se situa até 3 pm. Caso contrario, considerar-se-iam 98% dos 500 W/m2. O vidro
absorvera 5% da radiacdo solar incidente na superficie exterior, tendo em conta o seu
coeficiente de absorcdo (a, = 0,05 para A<3 pum).

Quanto a placa seletiva, vamos utilizar os valores ja calculados no problema P5.5: a,, = 0,92
(para A<3 um, caso da radiagdo solar) e &, = 0,05 (esta para A>3 um, caso da radiagdo que a
placa emite).

A radiacdo solar que a superficie exterior do vidro reflete para o exterior representa uma perda,
e é como se nunca tivesse la chegado. A radiacéo solar que atravessa o vidro (t,,) é parcialmente
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absorvida pela placa (a,). A que ndo € absorvida é refletida (sem alteragédo do comprimento de
onda), com um coeficiente de reflexdo p,. Admite-se que a reflexdo ¢ difusa, ou seja, a radiagdo
¢ igualmente refletida em todas as direcdes. Esta radiagdo refletida vai ter a superficie interior
da cobertura de vidro e uma pequena parte desta ¢ absorvida (a,, = 0,05 para A<3 um). Por sua
vez o vidro reflete novamente uma parte desta radiacao, que chega a placa, sendo parcialmente
absorvida (a,). A figura seguinte ilustra a radiacdo solar ganha pela cobertura de vidro ¢ pela
placa pela incidéncia direta, representando-se também a poténcia refletida pela placa e
absorvida pelo vidro (Qsolrvppav) e a poténcia re-refletida pelo vidro (vinda da refletida da
placa) e absorvida pela placa (Qso; Ty, Pp Py Xp).

Qsor = qinc,solAv

QSOETU ap

Qsol ay 3
QsolTvpva ap

QSO!TU .opav

No entanto estas reflexdes-absor¢cdes tém um peso muito pequeno e sdo vulgarmente
desprezadas. Comparando os valores para este caso, temos para a radiagao absorvida pelo vidro:

Qo1 Oty = Ginc,sotAya, = 100 W comparada com Qsolr,,ppa,, = 6,8 W (6,8%)
e para a radiacao absorvida pela placa:
Qsor Ty a, = 1564 W comparada com Qsolr,,ppp,,ap = 12,5 W (0,8%)

Como se vé€, ¢ perfeitamente razodvel desprezar as reflexdes-absorgdes. Outras re-reflexdes
podem também desprezar-se. Nestes célculos desprezou-se o efeito dos topos laterais que
fecham o coletor, porque a distancia entre a placa e o vidro ¢ muito pequena face ao seu
comprimento e largura. E mesmo vulgar desprezar também a radiagdo absorvida pela cobertura
de vidro, que representa apenas 5% da radia¢do incidente. No entanto, iremos considera-la no
balango que se segue, desprezando apenas as reflexdes-absorgoes.

Quanto a radiacdo de maiores comprimentos de onda (acima dos 3 um) trocada pela placa e
pela superficie interior do vidro, e a trocada pela superficie exterior do vidro e as superficies
exteriores ao coletor, toda ela é proveniente de corpos a baixa temperatura. Mesmo que a
superficie da placa atinja 100°C (373,15 K), a fracdo de energia emitida até 3 um € virtualmente
nula: mesmo para um corpo negro Fy_5(3 X 373,15 umK) < 0,001. H4 entdo a contabilizar as
trocas no interior do coletor (placa-vidro) entre 2 superficies opacas, cinzentas e difusas (1>3
um), e as trocas no exterior entre 2 superficies opacas, cinzentas e difusas (cobertura de vidro
e superficies exteriores, para A >3 pum).

Quanto aos restantes modos de transferéncia de calor, ndo iremos considerar a conducgéo na
placa (de muito pequena espessura), nem no vidro (também pela pequena espessura). Também
se despreza a conducdo de calor longitudinal na placa (ha direcdo do escoamento),
considerando-se esta a uma temperatura média em toda a extensdo. Ha que considerar a
conveccao natural na cavidade formada no espago entre o vidro e a placa, e a convecgédo
(forcada) entre a cobertura de vidro e o ar exterior, sendo este coeficiente ja conhecido. Existe
ainda a transferéncia de calor por convecc¢éo forcada entre a placa e a corrente de ar. Quanto a
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radiacdo trocada entre a superficie inferior da placa e o fundo do coletor (atraves do canal de
ar), é também desprezada — esta hipotese sera analisada em detalhe posteriormente.

A figura seguinte resume todas as poténcias referidas, que permitem fazer os balancos de todas
as superficies.

Qrad,v—ext
X

Qconv,v— ext )

QsolTv ap

Podemos escrever a seguinte equacao de balanco da cobertura de vidro, em regime permanente
(a temperatura média T,):

Qsolav + Qrad,p—v + Qconv,p—v = Qrad, v—ext + Qconv,v—ext

e a equacdo de balanco da placa (a temperatura média T,):

QsolTv ap = Qrad,p—v + Qconv,p—v + Qconv,p—ar

Quanto ao escoamento de ar, a sua temperatura aumenta entre a entrada (T,,;) € a saida (Tsg;),
devido a poténcia calorifica recebida da placa, o que pode traduzir-se pela adaptacéo da equacao
(2.26):

Tsqi—T; harA
( sai p) = exp (_ tar p)
(Text_Tp) Mcp ar

Expressando as temperaturas em causa, podemos escrever o sistema de equacdes:

(¢ AT 4 Ay (Ty = T,) = Apeyo (T — The) + Royedy (T, — T
Qsolav + ESNEN + pP—v p( D v) = vevo'( v ext)+ ext 17( v ext)
&p v
. o(Tg-Ty)A .
) QsolTv ay = ﬁ + hp—vAp (Tp - Tv) + Mcp,ar(Tsai - Text)
&p &v
(Tsai_Tp) _ (_ ’_larAp)
\ (Text-Tp) €xp Mcpar

Este sistema de 3 equagOes permite calcular as 3 temperaturas (T, T, € Tsq;), desde que
calculados os coeficientes de conveccdo (hy, e hy—v).

Para o escoamento de ar, com as propriedades tomadas a 40°C (como estimativa da média placa-
fluido), vem:

Var _ 0,05

Vp =— = = 5m/s
lH  1x0,010
v D 1,112x5x0,0198
Rep, =2emoh = — = 5740
Uar 1,918x10°5
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0 que significa que o escoamento se dd em regime turbulento, vindo pela equacao de Dittus-
Boelter:

Nup, geseny = 0,023 Rep®Pro* = 20,6

No regime turbulento o comprimento de entrada (at¢ a zona de camada limite térmica
desenvolvida) ¢ de cerca de 10 didmetros — equacao (2.19) — o que neste caso significa 0,2 m
de comprimento (10% do comprimento de escoamento). Contabilizando o seu efeito com a
equagao (2.23), temos:

1
(L/Dp)?/3

1

NuDh = NuDh,desenv (1 + W

)=206x(1+ ) =216

Entdo o coeficiente de conveccao médio sera:

7 _ Nupk _ 21,6x0,02662

— 20,
Rar = =52 o = 28,7 Wim™C

Quanto ao coeficiente de convecgéo entre a placa e o vidro, consideraremos a correlagéo (2.30),
em que a dimensdo caracteristica é a distancia entre a placa e o vidro (L,_,):

hp—v = Lki [1 + 1,44 [1 _ 1708 ]+ (1 _ 1708 (sen 900)1'6) + [(RaL C0158500)1/3 3 1]+]

p—v Raj cos50° Raj cos50°

denotando o sinal + que se o valor calculado for negativo deve ser tomado como zero; ha que
escrever Ra; em funcdo da diferenca de temperatura entre a placa e o vidro, e das propriedades
do ar (tomadas a 45°C). Tem-se:

Ra;, =111,8(T, —T,)

Entdo, o sistema das 3 equagdes anteriores a resolver, mais a de h,,_,,, é

-8 4_m4
(2000 x 0,05 + 22 BTNE Ly o % (T, - T,) =

0,05+0,8
=2x%x0,8x5.67x1078x (T} —298,15%) + 20 x 2 X (T, — 298,15)

5.67x107 8% (T#—Ty})x2

42000 x 0,85 x 0,92 = — +hy,x2%x(T,—T,) +

0,05+0,8

+0,0556 X 1005 X (Tsy; — 298,15)

u_x(&)

\(298,15-T) 0,0556x1005

que conduz a solucéo:

T, = 63,3°C
T, = 30,8°C
Toi = 49,6°C

hy—p, = 2,6 W/m?K

Podemos quantificar o comportamento térmico do coletor através da razdo entre a poténcia
calorifica recebida pelo ar (efeito util) e a poténcia disponivel (da radiacdo solar). Esse
quociente é designado por rendimento térmico do coletor. Neste caso ele é igual a

_ Qconv,p—ar _ 1373
Ncol Oso1 2000

= 0,69
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De seguida analisa-se o efeito da variacdo da irradiacdo solar no coletor. Foram repetidos 0s
célculos, variando g so; entre 300 e 1000 W/m?. O grafico seguinte apresenta os resultados.

80~ — - ‘ — —0.8
T(EC) | Neol

|
Meo 0.7

300 400 500 600 700 800 900 1000

Aine (W/m?)

Como era de esperar, as temperaturas (placa, vidro e saida do ar) aumentam com o aumento da
radiacdo solar recebida. As variacdes sdao aproximadamente lineares. Quanto ao rendimento
térmico do coletor, mantém-se bastante estavel, com um ligeiro decréscimo ao aumentar a
irradiacdo. Note-se que se a temperatura do ar a entrada fosse superior a temperatura do ar
ambiente exterior, passaria a haver um aumento do rendimento térmico com o aumento da
irradiacao.

Vamos agora analisar a hipdtese considerada relativamente a radiacéo trocada através do canal
de passagem do ar, entre a face inferior da placa e a face interior do fundo do coletor (fundo
que se considera perfeitamente isolado). A figura seguinte ilustra as trocas de calor entre as
superficies (balanco radiativo) e as trocas convectivas com o ar.

Existe efetivamente uma troca radiativa, que constitui uma perda para a placa (tende a diminuir
a temperatura da placa, T},), para além da convectiva. No entanto essa poténcia é “recuperada”
pelo ar, ja que estando o fundo isolado existe igualdade entre Qrqq p—5 € Qconv, f-ar- A
temperatura da placa ¢ a do fundo (Tr) dependem das emissividades das superficies.
Considerando diferentes emissividades possiveis (iguais aos coeficientes de absor¢do),
adicionando Q'md,p_ 7 ao balango da placa, e acrescentando o balango do fundo as equagdes
anteriores, obtiveram-se os valores da tabela seguinte, para ¢ so; = 1000 W/m?. Como se
verifica, a influéncia global nos resultados ¢ muito pequena. A poténcia calorifica recebida pelo
ar varia, para os valores extremos considerados, apenas cerca de 1%, enquanto o rendimento
do coletor varia também apenas cerca de 1%.
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Epinf = &f Tp Tf Qrad. p—r Qconv, p—ar Qconv, ar
(°c) (°c) = Qconv, f-ar (W) (W) eol
0,01 64,8 41,1 2 1360 1362 0,681
0,5 63,3 43,1 106 1266 1372 0,686
0,7 62,5 44,0 158 1220 1378 0,689
0,99 61,3 45,6 243 1144 1387 0,693
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P6.12

tubo de vidro Um coletor solar é constituido por varios tubos de
vidro (com 100 mm de didmetro), no interior dos
quais existe um outro tubo em aluminio (com 50
mm de didmetro) que absorve a radiacdo solar
incidente. O espago entre os tubos contém ar a

120°C

i::n\ o pressio  atmosférica. Os tubos tém um
(4 /“b°dea'“""”'° comprimento de 2 m e sdo selados nas
agua extremidades, estando colocados na horizontal.

No interior do tubo de aluminio circula &gua, que entra a 40°C, com um caudal de 4 g/s (em
cada tubo). As espessuras dos tubos podem desprezar-se.

No exterior o ar (a 20°C) tem um coeficiente de convecgdo de 20 W/m2K. A atmosfera e
superficies exteriores estdo a 20°C.

As propriedades radiativas do tubo de aluminio sdo: coeficiente de absorcdo para a radiacdo
solar — 0,95; emissividade para a radiacdo de comprimentos de onda longos (emitida e trocada
com o vidro) —0,1. As propriedades radiativas do tubo de vidro séo: coeficiente de transmissao
para a radiacdo solar — 0,90; coeficiente de absorcdo para a radiacdo solar — desprezavel,
emissividade para a radiagdo de comprimentos de onda longos (emitida e trocada com o
aluminio) —0,9.

Calcule a temperatura média dos tubos e a poténcia recebida pela agua, quando a irradiacéo
solar (perpendicular ao plano em que se encontram os tubos) é de 1000 W/m2. Avalie o
comportamento do colector quando varia a radiagéo solar.

Resolucao e discusséao

Trata-se de um coletor solar, como o do problema P6.11, mas neste caso com uma geometria
tubular, e usando como fluido a &gua.

A figura seguinte representa as poténcias calorificas trocadas no coletor. S&o usados os indices
v para o tubo de vidro e t para o tubo metalico. Relembre-se que se despreza a radiacao solar
absorvida pelo tubo de vidro (a,, = 0). Também ndo se considera a variacdo circunferencial da
temperatura dos tubos. Quanto a poténcia devida a radiacdo solar que incide no tubo metélico,
atendendo a geometria circular deve contabilizar-se a area projetada na perpendicular aos raios
solares (ver figura). Entéo:

QsolTv = Qinc,sol At,proj Ty = éIinc,sol Dy L; 1, = 1000 X 0,050 X 2 X 0,85 =85 W

Qso1Tv At

Qconv,t—ég

Qconv,t—v

-

A

Qrad,i}—ext

Qconv,v —ext
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Desprezam-se reflexdes no vidro que a superficie do tubo possa receber. Veja-se a esse
proposito a discussdo no problema P6.11.

A partir da figura podemos entdo efetuar o balanco térmico (em regime permanente) dos 2 tubos
(vidro e metalico), expressando as poténcias em funcdo das temperaturas. A essas 2 equagoes
juntaremos o balango da evolucgédo da temperatura (média) da agua entre a entrada (T,,;) € a
saida (Tsg;), € a sua relacdo com a temperatura (média) da parede do tubo (equacdo (2.26)).
Temos entdo 3 equagdes para calculo de 3 temperaturas (T¢, Ty, € Tsqi49):

( 27Li Kepon (Tt=Ty) | Aco(TE-TH)
ln(rv/rt) L+ (L_l)ﬁ

Et Ep Ty

= RextAy (Tv - Text) + AVEUO'(TJL - Te4xt)

27Lt Kef,cn (Te—Ty) AtJ(Tt‘I'—T,;l')

In(ry/1¢) L+(L_1)E
&t Ep Ty

) QSOlTU ay = Mcp,ég (Tsqi — Tene) +

(Tsai_Tt)
L (Tent_Tt)

— ex ( EégTL'DtLt)
- P Mep g

contabilizando a condutibilidade efetiva do ar (k. ) a convecgao natural no espago confinado
(cavidade) entre os 2 tubos. E necessario o seu calculo, bem como o do coeficiente de convecgdo
na agua. Para a condutibilidade efetiva do ar deve seguir-se 0 método referido no capitulo 2, e
aplicado no problema P2.20, que aqui ndo se detalhara. Para o coeficiente de convecc¢éo entre
o0 tubo e a agua, seguindo também a metodologia do capitulo 2, com um caudal de 4 g/s obter-
se-4 um escoamento laminar, com hy, = 56 W/m*C.

Susbstituindo os valores conhecidos temos:

( 2mX2X Ko cn (Te=Ty) | X0,05%X2X5,67X10™8x(T-T;)

In(100/50) 0_11+(£_1)x15700

+mx0,1X2x0,9x%5,67 %1078 x (T} —293,15%)

_ _ 2X2X kef cn (Te—Ty)
] 100 x 0,85 X 0,95 = 0,004 X 4190 X (Tyq; — 313,15) + — Lot~ 1

X0,05X2x5,67X10~8x(T#-T})

1 1 50
(51 )xooe
0,1 \0,9 100

=20X7mX0,1X2X (T, —Toxe) +

(Tsaqi=Te) _ ( 56><TL'X0,05><2>
\ (313,15-T,) 0,004x4190

A resolucdo deste sistema, em simultaneo com o calculo de k. ¢ .,,, permite encontrar a solugao:

T, = 48,2°C
T, = 22,4°C
Teui = 42,8°C

hcn,t—v =40 W/m%K

O coeficiente de conveccéo natural h, ., refere-se a area de tubo interior (didmetro interior).
Pode calcular-se um coeficiente global de transferéncia de calor, desde a temperatura do tubo
interior até a temperatura exterior, que representa um coeficiente global de perdas do coletor, e
¢ igual a 4,3 W/m?K. Pode também quantificar-se a percentagem da radiacio solar incidente
(fora do coletor) que ¢ comunicada ao fluido, que ¢ o seu rendimento térmico:

Qconv, t—4g _ 0,004x4190x(42,8—40)

Neolt = = 0,47

Qso1l dinc,sol Atproj
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Capitulo 6 — Transferéncia de calor combinada

Para avaliar o comportamento do colector quando varia a radiacdo solar incidente foram
repetidos os calculos com valores de §ncso; €Ntre 400 e 1000 W/m?, apresentando-se os
resultados no gréafico seguinte.

551 : : : : : —0.8
T(C) [ Necol
50|

45]

40: Tsaida
[ 05
35]
30: MNecol 0.4
25: 0.3
r Tvidro
20t 0,2
400 500 600 700 800 900 1000
. 2
Qinc (W/m )

Ao variar ¢;,. o coeficiente de convecgdo natural varia pouco, entre 3,8 € 4,0 W/m?K, variando
a temperatura do tubo entre 41,2 e 48,3°C. A temperatura do vidro varia muito pouco, mais
influenciada pela temperatura exterior. Quanto ao coeficiente global de perdas do coletor, varia
entre 4,0 ¢ 4,3 W/m?K; o seu aumento deve-se ao aumento da temperatura do tubo interior,
aliada ao maior peso da radiagdo com o aumento de T;.

Pode melhorar-se o comportamento (rendimento) do coletor eliminando as perdas por
convecgdo entre o tubo interior e o de vidro, 0 que se consegue fazendo 0 vacuo no espaco entre
ambos — coletores designados por coletores de tubos de vacuo. Refazendo os calculos com a
eliminacdo do termo de convec¢do natural dos balangos, obtém-se os resultados do grafico
seguinte.

55 0,8

Teo e Mol
50 0.7
Ttubo
45
No 6
40 Tsaida
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35
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30
5 0,3
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400 500 600 700 800 900 1000
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A comparacgdo com o grafico anterior mostra que se atingem temperaturas do tubo interior mais
altas (até 53,7°C, em vez de até 48,3°C), resultando num maior rendimento do coletor, com uma
maior diferenga para irradiacOes mais baixas. O rendimento atinge 78% para a irradiacéo
maxima, em vez dos 47% quando ndo ha vacuo. O coeficiente global de perdas do coletor tem
agora valores muito inferiores, variando entre 0,64 e 0,66 W/mZK.
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P6.13
A figura representa uma conduta em que circulam 0,025
mq/s de ar, sendo metade do seu perimetro em vidro e a
outra metade numa superficie opaca com um revestimento
vidro seletivo, e isolada na face posterior. Ambas as metades se
- podem considerar com espessura desprezavel. O
escoamento faz-se ao longo de 2 m (dimensdo
. perpendicular ao plano da figura), entrando o ar a 25°C.
supef N exterior 0 ar (a 25°C) tem um coeficiente de conveccao

A tida , - . ~
- de 20 W/m2K. A atmosfera e superficies exteriores estdo
a 25°C.

As propriedades radiativas do revestimento séo: coeficiente de absorc¢do para a radiagao solar
—0,92; emissividade para a radiacdo de comprimentos de onda longos (emitida e trocada com
0 vidro) — 0,05. As propriedades radiativas do vidro sdo: coeficiente de transmissdo para a
radiacdo solar — 0,85; coeficiente de absor¢édo para a radiacdo solar — desprezavel; emissividade
para a radiacdo de comprimentos de onda longos (emitida e trocada com o revestimento) — 0,8.
Calcule a temperatura média do revestimento e do vidro, e a temperatura de saida do ar, quando
a irradiacdo solar (perpendicular ao plano em que se encontra o0 conjunto) é de 1000 W/m?.
Avalie o comportamento deste colector solar quando varia a radiacdo solar.

Resolucéo e discusséo

A conduta em analise comporta-se como um coletor solar, captando radiacdo solar gracas a
metade superior em vidro, e transferindo parte do calor ganho para o ar, que aquece ao longo
do escoamento.

A figura seguinte representa as poténcias calorificas trocadas na conduta coletora. S&o usados
os indices v para a parede de vidro e r para a metade opaca e revestida da conduta. Despreza-se
a radiacdo solar absorvida pelo tubo de vidro (a, =~ 0). Também ndo se considera a variacao
circunferencial da temperatura dos tubos e o calor transferido por conducdo entre a metade
revestida e a metade em vidro.

Qconv,v—ext
T, \

Qsol,abs,r .
» Qrad,v—ext

Qconv,ar—v .
Qradir—v

T,
Quanto a poténcia associada a radiacdo solar que incide no exterior da conduta, atendendo a

geometria circular e & incidéncia perpendicular, ela é igual a irradiacdo multiplicada pela area
projetada da conduta, ou seja:

Qsol = éIinc,sol Aproj = Qinc,solDL =1000x 0,1 x2=200W
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Capitulo 6 — Transferéncia de calor combinada

Note-se que se a incidéncia solar ndo for perpendicular ao plano da conduta, a area projetada
sera menor e menos poténcia atravessa o vidro, como ilustra a figura seguinte.

\

- =

fanos

5k

Uma parte da poténcia Q,,; atravessa o vidro (r,) e uma parte desta é absorvida pelo
revestimento («,). A outra parte (ndo absorvida) é refletida pelo revestimento, e uma parte desta
¢ recebida e absorvida pelo proprio revestimento; considerando a reflexdo difusa serd igual a

Qsot Ty Pr Fr—ray
sendo F,._, o fator de visdo que corresponde a radiacao que o revestimento envia para si proprio.

Assim, o total de poténcia devida a radiagdo solar que é absorvida (ganha) pelo revestimento ¢
igual a:

Qsotabsyr = Qsot Tv&r + Qso1 Ty Pr Fr—r @y = Qs Ty (1 + pr F_y)
Desprezam-se re-reflexdes por terem um peso diminuto. Considera-se que a parte que o

revestimento reflete e ndo vai para o proprio revestimento, atravessa novamente o vidro e vai
para o exterior (perde-se).

O fator F,._, pode calcular-se com auxilio de um plano imaginario (i) situado no centro do
circulo, cujo fator F;_, = 1, pelo que da relacdo de reciprocidade vem

D

A.
F. .=2fp =—_2_
r—i 4, VT T Tp)2

Fiy=2=0637 = F_=1-F_ =0363

Note-se que o fator de visao do revestimento para o vidro (que ¢ igual ao seu reciproco), que
usaremos a seguir, ¢ igual a F,_;.

Entdo a poténcia absorvida pelo revestimento sera:
Qsorapsr = 200 X 0,85 x 0,92 x (1 + 0,08 X 0,363) = 161 W

Como p,- ¢ muito baixo (0,08), a segunda parcela ¢ muito menor, e poderia ter sido desprezada
(o valor a considerar seria de 156 W).

A partir do esquema de poténcias da figura podemos entdo efetuar o balango térmico (em
regime permanente) das 2 superficies que formam a conduta (revestimento e vidro), e expressar
as poténcias em funcgéo das temperaturas:

{Qsol,abs,r = Qconv,r—ar + Qrad, r—v

Qconv, ar—v + Qrad,r—v = Qconv, v—ext + Qrad, v—ext

. o(TH-T4
(Qsol,abs,r = her A (T — Tor) + %1 .( 1 |)1—sv

Arey ' ArFr—y Apgy

T T ) Ay
O'( ) = hextAU(TU - Text) + ‘SUO-(TI;I- - T;xt)Av

1-¢& 1 1—-&
S_T+_+_V

harAv(Tar - Tv) +

r Fr-v &
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Nas equacdes anteriores admite-se 0 mesmo coeficiente de convecgédo nas 2 superficies (hg,),
e considera-se que T, T, e T,, sdo temperaturas médias ao longo da conduta. No caso do ar
podemos associar a evolugdo da sua temperatura com a transferéncia de calor para as paredes
da conduta (neste caso as 2 superficies — revestimento e vidro). Para tal, teremos de adaptar a
equacdo (2.26), que foi obtida para uma parede da conduta a uma Unica temperatura (média).

O sentido considerado para as 2 poténcias convectivas (Qcom,,r_ar e Qcom,, ar—p) TOl 0 que
corresponde a realidade, ou seja, 0 revestimento esta mais quente que o ar, e este mais quente
que o vidro, como veremos nos resultados. No entanto repare-se que poderlamos ter
considerado sentidos diferentes: se considerassemos Qony, y—ar €M vez de Qeony, ar—v a
poténcia viria com sinal contrario mas seria contabilizada como um ganho, o que ¢ equivalente.
Assim, podemos efetuar o seguinte balanco para a evolucio da temperatura de mistura do ar,
em substituicdo da equagdo (2.25):

Marcp,ardTm,ar = hgr 2 dx[(Tr - Tm,ar) + (Tv - Tm,ar)] =

Tr+Ty
—T, )
m,ar

= hy, P dx (

que, integrada desde a entrada (T,,,;) até a saida (T,;), permite escrever:

Tr+T
Tsqi— r2 v _ exp( harTL'DL>
— 73T, — —_——_
Tent———5 Marcp,ar

Juntando a esta equacéo o balancgo global para o escoamento de ar (variacdo de energia entre a
entrada e a saida igual ao balan¢o das trocas convectivas), e as 2 equacfes anteriores, temos 0
seguinte sistema de 4 equacdes para calcular T,., T,,, Ty, € Tgqi:

. o(TH-Ty
( Qsol,abs,r = harAr(Tr - Tar) + == ,( T v|)1—sv
Arey ArFr—y Apgy
o(TH-TH) A,
harAv(Tar T ) + ﬁ = hextAv(Tv - Text) + gvo-(Tv4 - T:xt)Av
] & Fr—v &
Marcp,ar(Tsai - ent) = harAr (Tr - Tar) - harAv (Tar - Tv)
Tr+Ty
Tsqi~ 2 ex ( haTT[DL>
\ Tent— Tr;Tv p Marcp ar

J4

T, €, como se disse, o valor médio da temperatura do ar na conduta (diferente da média
aritmética entre T,y € Tsq;). Teremos de calcular o coeficiente de conveccao, para podermos
resolver o sistema de equacgdes.

Para o escoamento de ar, com as propriedades tomadas a 30°C (como estimativa da média
conduta-fluido), vem:

v Var 0,025
m " mD2/4  1x0,12/4

= 3,2 m/s

ParvmD _ 1,149x3,2x0,1
Uar  1,872x1075

Rep, = = 19641

o que significa que o escoamento se da em regime turbulento, vindo pela equagdo de Dittus-
Boelter:
NuD,desenv = 0,023 Reg‘sPro"‘ =551
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Capitulo 6 — Transferéncia de calor combinada

No regime turbulento o comprimento de entrada (at¢ a zona de camada limite térmica
desenvolvida) ¢ de cerca de 10 didmetros — equagao (2.19) — o que neste caso significa 0,2 m
de comprimento (10% do comprimento de escoamento). Contabilizando o seu efeito com a
equagdo (2.23), temos:

1
(L/D)?*/3

1

Nup = NUD,desenv (1 + (2/0,1)%/3

)=55,1><(1+ )=62,6

Entdo o coeficiente de convec¢ao médio sera:

Nup k 62,6x0,02588
hy = —2— = = 16,2 W/m*C

Dp 0,1

Substituindo todos os valores conhecidos, o sistema de equaces a resolver é entdo:

TX0,1X2
TX0,1x2 ox(TA-T)x

161 = 16,2 XTX (Tr — Tar) +W

0,05 0,637 0,8

X0,1X2
ox(TA-THxZ0x2
2 p—
Tar - Tv) + 1005, 1 1-08 — 20 x

0,05 0637 08

X0,1X2

16,2 X

nxoz,1><z x ( mX01X2 (

Ty — Toxe) + 0,8 X 0 X (T4 — 298,15%) x

T, +T,

0,0287 x 1005 X (Tyq; — 298,15) = 162 x m x 0,1 x 2 x (22— 1T,

Tr+Ty

Tsai—

> — ex ( 16,2><m<0,1><2)
298,15—@ P 0,0287x1005

gue conduz aos seguintes resultados

T, = 58,7°C
T, = 26,4°C
T, = 27,8°C

Teai = 30,2°C

Pode também quantificar-se a percentagem da radiagdo solar incidente (fora do coletor na area
projetada) que ¢ comunicada ao ar, que € o seu rendimento térmico:

_ Qar __ 0,0287x1005x(30,2-25) _
Ncol = = = = 0175
Qsol 200

Para avaliar o comportamento do colector quando varia a radiacdo solar incidente, foram
repetidos os calculos com valores de §nc g0 €ntre 400 e 1000 W/m?, apresentando-se os
resultados no grafico seguinte.

80— ‘ ‘ : 0.9

TCeC) | Neol
70_ 0,8

Ncol
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30 = 0.4
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As variacOes das temperaturas quando varia a intensidade da radiacdo solar sdo praticamente
lineares, e 0 rendimento térmico mantém-se praticamente constante nos 75%. Note-se que, no
entanto, e como se disse anteriormente, se assumiu que a radiacdo solar incide sempre
perpendicularmente ao plano da conduta/coletor. Como tal ndo se verifica na maior parte do
tempo (a ndo ser que a conduta/coletor siga o sol), hd uma perda de area util de captacao, pelo
que a sua performance ira diminuir.
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P6.14
A figura representa um dispositivo de producéo de vapor de
agua a pressdo atmosférica, composto por um aquecedor
cilindrico mantido a 1000°C, separado 100 mm do
contentor de agua. Depois de a agua entrar em ebulicéo,
produz-se vapor. O conjunto esta colocado num ambiente
s 100c N0 qual ar e superficies se encontram a 25°C, tendo estas
T (e — uma &rea muito superior as do aquecedor e contentor. A

—l
100 mm | | i superficie do aquecedor (cinzenta e difusa) tem uma

I

! : o
I : ﬁ‘*wm 1000°C emissividade de 0,9, tal como o fundo do contentor (de
N N espessura desprezavel).

—> Vapor

Calcule a temperatura do fundo do recipiente, o caudal de vapor produzido e a poténcia de
aquecimento, considerando todos os modos de transferéncia de calor.

Resolucéo e discusséo

Quando a &gua entra em ebulicdo saturada mantém a sua temperatura a 100°C, havendo
evaporacdo a superficie. O fundo do contentor (f) esta a uma temperatura superior, provocando
a ebulicdo, que se deve a radiagdo térmica recebida da superficie aquecedora (aq), mantida a
1000°C. As superficies exteriores (ext) em conjunto com as outras 2 formam um volume
fechado, e podem considerar-se negras por terem uma area muito grande.

Entdo podemos representar as trocas radiativas pelo esquema seguinte:

1/(AaqFaq —f)
QT‘adias,aq 1/(Aaq Faq—exr)

T 11—y

Aagtaq

aTy,

N&o conseguimos calcular uma resisténcia equivalente, embora possamos usar 0 esquema
acima para expressar as poténcias radiativas. No entanto, como existem outros modos de
transferéncia de calor, vamos considerar todos os fluxos no fundo do contentor, e o seu balango
térmico. A figura seguinte ilustra os fluxos em presenca.

Gebut

48
|

b §

. v < Qconv
QTadios,exthfext -
>

< Qrédios,f
Qradios.aq Fffaq
O balango térmico pode escrever-se como:

éIradios,exth—ext + Qradios,aqFf—aq = Qradios,f + C.Iconv + C.Iebul
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O fluxo de ebulicdo corresponde ao calor ganho pela superficie inferior, e pode expressar-se
em funcdo da temperatura do recipiente e da temperatura de saturacao da dgua. Vamos admitir
a existéncia de ebulicdo nucleada e usar a equacdo de Rohsenow (4.1), o que verificaremos apds
calcular a temperatura do fundo do recipiente. Entéo:

3
. — AR [g(pl—Pv)] 1/2 Cp,l(Tf_Tsat)
Gebul Uy Anyy p Cos Mgy PT

ou, com as propriedades da agua a Tg,, = 100°C, e Csy = 0,013 (recipiente em ago polido):

Gopus = 0,282 X 1073 x 2257 x 103 X [

9,8x(957,9-0,60)]"/2 4217x(T—373,15)
0,0589 0,013%x2257x103x1,751

= 140,71 x (T, — 373,15)°
usando a temperatura em K, devido aos fluxos radiativos.

Em relacdo a convecgdo natural, vamos desprezar as interacfes dos movimentos do ar nas
superficies do aquecedor e do recipiente; no fundo do recipiente temos o equivalente a uma
placa mais quente que o ar, com convecgéo na face inferior. Usando a correlacdo da Tabela 2.4
temos

Nu = 0,27 (Gry, Pr)""* = hyLo/key

cujos limites de validade (10° < Gr Pr < 10') verificaremos depois de calculada a
temperatura, e em que a dimensao caracteristica (disco) é igual a:

_é_nD2/4_2_
LC_P_—TL'D —4—0,05m

Para avaliacdo das propriedades do ar vamos usar uma temperatura méedia de 65°C, admitindo
para o recipiente uma temperatura proxima dos 105°C. Podemos entdo escrever o coeficiente
de conveccao natural como:

1/

hy = % 0,27 x (e pr) " x (1, - 298,15)

2
Var

1/4

= 1,390 x (T} — 298,15)"*

O fluxo convectivo sera entao:

Geons = 1,390 x (T — 298,15)**

Vamos também usar as equacdes das radiosidades do aquecedor (aq) e do fundo do recipiente
(f):

Qradios,aq = anO_Tc‘l}q + (1 - gaq)(UT:xtFaq—ext + éIradios,fFaq—f)

Qradios,f = EfO-TF + (1 - gf)(O-T:xth—ext + éIradios,aqFf—aq)

Os fatores de visao Fg,_ s = Fr_qq sdo obtidos para 2 discos circulares paralelos, através da
informagdo da Figura 5.11. Sendo R; = 1;/L=1,R; =1e¢S =3,vem Fy,_r = 0,38 ¢

Fag-ext =1 = Faq-y = 0,62 = Fr_oy¢

Podemos entdo combinar estas 2 equacdes de radiosidade com o balanco do fundo do recipiente,
usando as expressoes obtidas parar os fluxos de ebulicdo e conveccéo.
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Capitulo 6 — Transferéncia de calor combinada

Temos assim o sistema de 3 equacoes:

0 % 298,15* X 0,62 + Gragiosaq % 0,38 = dradios s + 1,390 x (Tf — 298,15)5/4 + 140,71 x (T — 373,15)3
Gradios.aqg = 0,9 X 0 X 1273,15* 4+ 0,1 X (0 X 298,15* X 0,62 + Grqqios s X 0,38)
Gradiosy = 0,9 X 0 X T* + 0,1 X (0 x 298,15* X 0,62 + Gragiosaq X 0,38)

sistema néo linear que permite calcular as 2 radiosidades e a temperatura do fundo do recipiente.
Os resultados séo:

Tr =380K= 106,8°C
qradios'aq = 134‘346 W/rrl2
Qradios,f = 6197 W/m?

Quanto a validade das correlagdes usadas, podemos agora verificar que o regime de ebuligdo é
efetivamente o de ebuli¢do nucleada, tendo em conta a temperatura da superficie de 106,8°C.
Para a convecgdo natural também se verifica um valor de Ra = 5,4 x 10°, validando a
correlagdo usada.

A partir dos valores calculados podemos agora calcular as poténcias calorificas envolvidas. A
poténcia radiativa (balanco) recebida pelo fundo é de 1418 W, dos quais 1407 W sdo usados
para promover a ebulicdo da agua. A poténcia de conveccdo, devido ao reduzido coeficiente,
igual a 4 W/m?K, é de apenas 11 W, tendo um pequeno peso.

Podemos também calcular o caudal de &gua vaporizado; desprezando perdas de calor do
recipiente, teremos

Mv _ Qepwr _ 1407

= TAhy, | 2257x103 0,623 x 107° kg/s

A poténcia a fornecer ao aquecedor, de modo a manté-lo a 1000°C, sera igual ao balanco
radiativo das trocas com o recipiente e exterior, acrescida da poténcia perdida por convecgéo
para o ar. Quanto a parcela radiativa, tomando por base o0 esquema de resisténcias anteriormente
apresentado, deveré ser de:

. _ 0Tdq—dradiosaq _ 567x1078x1273,15~134346 5
|0radaq| = T = = = 4135 W

Aagéaq x0,12x0,9

Quanto a conveccao, estando a superficie do aquecedor a 1000°C, e usando propriedades do ar
a temperatura média aritmética (512,5°C), obtém-se com a correlacdo da Tabela 2.4 (placa com
superficie superior mais quente que o fluido):

Rag, = 161384 = h,, = 10,6 Wm’K
Adicionando a conveccéo ao balanco radiativo ja calculado temos:
Quq = Qragaq — hagAaq(Tag—Tar) = —4135 — 10,6 X w X 0,12 x (1000 — 25) =
= —4460 W

No caso do aquecedor a convecgdo tem mais peso, devido a elevada temperatura. No entanto
representa menos de 8% da poténcia a fornecer ao aquecedor.

Também se nota que, da poténcia gasta no aquecedor, a maior parte € perdida para o exterior,
sobretudo por radiacdo. A percentagem que efetivamente produz vapor é de apenas cerca de
32%.
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P6.15 refletor
cilindrico Pretende-se avaliar o conjunto da figura para

isolado aquecimento de uma superficie parabolica, usando
um aquecedor de infravermelhos cilindrico (com 1
cm de diametro), cuja superficie € mantida a 1300
K. A emissividade do aquecedor é de 0,9 e a da
superficie parabolica de 0,5 (ambas cinzentas e

\/ﬂ\;’;‘;ﬂzﬁl’; difusas). O refletor cilindrico estd perfeitamente

 Imxiom) | 15w’ isolado na face superior.

Im

O conjunto esta colocado numa sala com superficies envolventes a 300 K, que se comportam
como corpos negros face ao conjunto (area muito superior).

Calcule a poténcia de aguecimento e a temperatura conseguida na superficie a tratar,
considerando as superficies muito longas para calculo dos fatores de visdo (infinitas no plano
perpendicular ao do desenho), e considerando a existéncia de convecgdo com o ar calmo na sala
a 300 K. Atendendo a sua forma, a conveccgdo na face inferior do refletor cilindrico pode ser
desprezada. Quanto a superficie parabdlica, considere-a como uma placa plana (com 1,5 m x
10 m) para efeitos de conveccdo, ndo transferindo calor na face inferior (isolada).

Resolucéo e discusséo

Este problema assemelha-se ao problema P5.11, sendo o aquecedor plano substituido por um
aquecedor cilindrico, que dispde de um refletor isolado posteriormente para orientar a radiacdo
para a superficie a tratar (parabdlica). Mas as condi¢des de temperatura sdo diferentes, bem
como a existéncia de conveccao.

Temos um volume fechado composto por 4 superficies que trocam radiacdo: o aquecedor (1),
a superficie a tratar (2), o refletor cilindrico isolado (3) e as superficies exteriores (4). O
conjunto € muito longo (leia-se infinito) na direcdo perpendicular ao plano do desenho. A figura
seguinte esquematiza as superficies a considerar.

100 cm

100 cm @

Sendo neste caso 0 esquema de resisténcias de radiacdo complicado, sem possibilidade de
calcular uma resisténcia equivalente, vamos usar as equacoes de radiosidades e balancos de
modo a calcular a poténcia de aquecimento (de 1) e as temperaturas desconhecidas (de 2 e 3).

Conhecemos as temperaturas T, ¢ T,, desconhecendo T, e Tj. O refletor (3) esta em equilibrio
apenas com as trocas radiativas, uma vez que a convec¢ao na sua superficie se despreza; por
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Capitulo 6 — Transferéncia de calor combinada

outro lado sabemos que tem uma radiosidade igual a de um corpo negro, por estar perfeitamente
isolada e so trocar calor por radiagdo. A superficie parabolica (2) estd em equilibrio com as
trocas radiativas e convectivas, nao se considerando trocas de calor na face inferior. A superficie
4 tem uma radiosidade igual a de um corpo negro, pela sua elevada area. Vamos usar as
equagoes de radiosidade das superficies 1 e 2, e as equacdes de balango daquelas cuja
temperatura ¢ desconhecida (2 e 3).

Temos entdo o seguinte sistema de equacdes para calculo das radiosidades, T, e Ts:

( Qradios,l =& 013004 + P1 (Qradios,z F1—2 + Qradios,S F1—3 + QradiosA F1—4)
éIradios,Z =& O-T24 + D2 (Qradios,l F2—1 + Qradios,z FZ—Z + Qradios,S F2—3 + ‘?radios,zl F2—4)
éIconv,2+QTadios,2 = QTadios,l F2—1 + QTadios,Z F2—2 + Qradios,3 F2—3 + éh’adiosA F2—4
éIradios,3 = O-T?:L
"Iradios,3 = Qradios,l F3—1 + Qradios,z F3—2 + Qradios,S F3—3 + QradiosA» F3—4

\Gradgiosa = 0T4 = 0 x300* = 459

A poténcia trocada por 2 por conveccgao, para uma placa horizontal mais quente que o fluido, e
admitindo 107 < Gr Pr < 101! (a verificar posteriormente), é dada pela correlagdo da Tabela

2.4, vindo:
k 9Bart? ) \'/?
heonv,2 = % X 0,15 X (ﬂpr) X (T, — 300)1/3

Var?

Sendo L, = A/P = 15/23 = 0,652 m (que neste caso ndo tem influéncia no coeficiente) e
usando propriedades do ar a 350 K (estimativa), teremos:

heonv2 = 1,801 X (T, — 300)1/3

Qconvz = 1,801 X (T, — 300)4/3

Para resolver o sistema precisamos de varios fatores de visdo. Para calcular F;_, podemos
assumir que o fator ¢ igual ao angulo @ da figura anterior dividido por 360° (fracao do total que
sai de 1). O &ngulo é de 53,1° e o fator F;_, vem igual a 0,148. O fator F,_s, atendendo aos
eixos de simetria, € igual a 0,5. E o fator F;_,, pelo principio da soma, é:

Fp,=1—F_,— F,_3=1-0,148—0,5 = 0,352

Em relacgdo aos fatores com origem em 2, temos:

x0,01xX10

4 — —
F,_i1 = . Fi_, = X 0,148 = 0,003
Para calcular F,_,, vamos servir-nos da superficie virtual 2’ representada na figura anterior.
Sendo F,r_, = 1, vem
A
Fpy=1-F, y=1-"2F, ,=1-2x1=0,333
Ay 15
Podemos também usar a superficie 3’ virtual da figura e calcular, através da Figura 5.7, o fator

F,r_sr para 2 planos paralelos com uma dimensao infinita. Vem F,_5 = 0,414. Usando

Fyrgr =Fy 3+ Fy_y=Fy 3+ :;:,Fl—Z' = 0,414

vem
Fy_y=Fy_y — :—;Fl_zr =Fy 4 — :;:,Fl_z = 0,414 — 222 x 0,148 = 0,409
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Podemos escrever ainda que:

Fyp=Fy py= ’l_3 Far_g = —o=% 0,409 = 0,260

vindo o reciproco

_ A _ 15 _
Foeg = 2 F3p = —5 5% 0,260 = 0,248

Frby=1-F_—-F_,—F 3=1-0,003-0,333—-0,248 = 0,416

Em relacdo aos fatores com origem em 3, temos:

x0,01X10 x
7x0,5X10

F3_1 = j_:Fl_?) = 0,5 = 0,01

O fator F;_, ja foi calculado acima. Para F5;_3; vamos recorrer a vamos recorrer a referéncia
[5], que indica para o fator de uma superficie semi-cilindrica infinita para si propria, com a
existéncia de uma superficie cilindrica infinita com o mesmo centro/eixo:

2 0,5 T
Fis=1-~ ((1 —Rp?) " +Rp Tsparcsen RD) [com o arcsen Rp, em graus]

sendo Rp, a razao dos didmetros. Vem entdo:

2 i\ 1 ox 1
F3_5=1- ;((1 - (ﬁ) ) + Eﬁarcsenm> = 0,363(3)

Note-se que se desprezarmos a existéncia do cilindro 1 vamos obter um valor praticamente
igual de 0,363(4), devido ao seu pequeno diametro. Para os célculos que se seguem, em que
foram usadas 3 casas decimais para os valores dos fatores de visdo, ndo ha qualquer diferenca.

Finalmente, podemos obter F;_, por diferenga para 1:

F3_4_ =1- F3_1 - F3_2 - F3_3 =1- 0,01 - 0,260 - 0,363 = 0,367

Substituindo todos os valores conhecidos, o sistema para calculo das radiosidades é:

Gradgios1 = 0,9 71300* + 0,1 X (Gragios2 X 0,148 + dragioss X 0,5 + 459 X 0,352)

Gradiosz = 0,5 6T5 + 0,5 X (Gragios1 X 0,003 + Gragios2 X 0,333 + dragios,s X 0,248 + 459 X 0,416)

1,801 X (T, — 300)*"3 + ¢raaios2 = Gragioss X 0,003 + Gragios2 X 0,333 + ragios s X 0,248 + 459 x 0,416
C.Iradios,3 = O-Tg

Gradios3 = Gradiosa X 0,01 + Gragios2 X 0,260 + Graaios,3 X 0,363 + 459 x 0,367

C‘Iradios,él- =459 W/mz

O resultado do sistema é:

(Gradiosy = 145951 W/rn2

Gradios2 = 1435 W/rn2

] T2 =363 K (Gr.Pr =8,0 X 107, heony2 = 7,1 W/m?K)
Gradios,3 = 3141 W/rn2

T; =485K

\ Gradioss = 459 W/mz
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Antes de calcular a poténcia a fornecer ao aquecedor, podemos desde ja ver que o conjunto ndo
permite uma temperatura muito elevada para um tratamento térmico na superficie parabdlica.
A temperatura conseguida é apenas 63° superior a exterior. 1sso deve-se as perdas radiativas da
superficie 2 para o exterior, a par do baixo fator de visdo do aquecedor para 2 (0,148). Uma
possivel solucdo seria aumentar a temperatura do aquecedor, mas com aumento do consumo de
energia: aumentando a temperatura para 1500 K, um novo célculo conduziria a uma temperatura
de 396 K, ainda assim ndo muito elevada, mas com um aumento de G,qgi0s1 Ppara
258666 W/m?. Mantendo a temperatura do aquecedor, poderia colocar-se a superficie a tratar
mais perto deste; passando a distancia na vertical a ser de 0,5 m (em vez de 1 m), e refazendo
todos os calculos (novos fatores de visdo), passariamos a ter;

F,_, = 0,25: Fy_s = 0,5: F,_, = 0,25

Fy_. = 0,005; F,_, = 0,333; Fy_s = 0,371; F,_, = 0,246

F;_4 =0,01; F;_, =0,388; F;_3 =0,363; F;_, = 0,239

Gradios = 146012 W/m? ; Graqios2 = 2188 W/M?; Graqiosz = 3797 W/m?
T, =396 K;T; =509 K

Essa alteracdo permitird aumentar a temperatura também para 396 K, sem alteracdo da poténcia
consumida.

Quanto a poténcia a fornecer ao aquecedor, temos de considerar o termo devido a radiacdo e o
termo devido a conveccdo. Na situacao original, teremos:

0Ty ~dradios1 _ ox1300%—145951
(1-£1)/(A161)  (1-0,9)/(x0,01x10%0,9)

|0raan| = — 452 kW

Ja agora, a poténcia radiativa ganha pela superficie parabdlica (2) é igual a

Q' _ Qradios,z_o'Tz‘L _ 1435—0x363*
rad,2 — (1-£2)/(Az¢e2) - (1-0,5)/(15%0,5)

= 6,8 kW

que representa apenas 15% da poténcia radiativa consumida pelo aquecedor. Se se reduzisse a
distancia para metade (0,5 m), a poténcia radiativa ganha pela superficie a tratar (2) seria de
11,9 kW (26% do consumo).

Mas regressando a poténcia a fornecer ao aquecedor, para 0 termo convectivo é necessario
calcular o coeficiente de conveccdo, neste caso para convecgdo em torno de um cilindro
horizontal. Usando a correlacdo da Tabela 2.4 para essa geometria, obter-se-a heopyq = 15
W/m?K, vindo:

Qconva = heonw1 A1 (T1 — 300) = 15 x 7 x 0,01 X 10 x (1300 — 300) =
= 4,7 kW

gue aumenta o consumo total para 49,9 kW.
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P6.16

o2cm

¢ 30 cm
—

O aquecedor radiador do problema P5.13 deve agora ser tratado considerando que as superficies
refletoras ndo tém qualquer isolamento e tém uma espessura reduzida. Também se deve
considerar a conveccdo (natural) nas superficies do aquecedor (elemento aquecedor e
superficies refletoras). Considere o coeficiente de conveccdo natural nas superficies refletoras
(faces interiores e exteriores) igual a 2 W/m?K. Estas tém um elevado coeficiente de reflexdo
na face interior (0 =0,9, cinzentas e difusas), mas baixo nas faces exteriores (o =0,2, cinzentas
e difusas).

Os restantes dados mantém-se: temperatura do elemento aquecedor de 600°C (com « =& =0,8),
superficies do local e ar ambiente a temperatura de 20°C.

Calcule a poténcia total que o aquecedor fornece a sala (superficies do local e ar), e a
temperatura das superficies refletoras.

Resolucéo e discusséo

Agora ha a considerar que as superficies refletoras se dividem em 2 com propriedades
diferentes: as faces interiores (bastante refletoras) e as faces exteriores (pouco refletoras). Estas
ultimas s6 trocam radiacdo com as superficies da sala. Poderiamos representar as trocas
radiativas pelo esquema seguinte.

- (Q‘/.@ -
exterior exterior
65\ 3)

No entanto, este esquema nédo facilita os célculos radiativos, nem permite adicionar as
poténcias convectivas, que terdo de ser também contabilizadas. Também podemos notar que as
superficies B9 s6 trocam radiacdo com (2).

aT;t
o]

1—g Uradios, 3i

Arg

o
QT'adios,Se

A poténcia radiativa ganha por (2) pode escrever-se somando os 3 balancos das suas trocas com

®, @) e Go:

. 4 . 4

° __ Qradios1— 0T dradios3i— 012 4 4

Qrad,z = 1 + 1 + A3e€3eG(T3 - TZ)
A1F1-2 A3iF3i—2

dependendo o seu valor do calculo de T3, Grqqi0s,1€ Gradios,3i-
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Para as radiosidades podemos escrever:
. _ 4_ 4, .
qradios,l - £1O'T1 + (1 - 51)(GT2 F1—2 + qradios,SiF1—3i)

. _ 4 . 4 .
Gradgiossi = €3:0T5 + (1 — €31)(Gragiosi Fai-1 + 0T5 Faia + Gragios3iFsi-3i)

O balango energético total de (3), consideradas as 2 faces & mesma temperatura, pela sua
reduzida espessura, ¢é:

(Qradios,1F3i—1 + O'T24F3i—2 + Qradios,SiF3i—3i)A3i = C.Iradios,BiA3i +
+A388380-(T3f1- - T24) + hconv,3(A3i + A3e)(T3 - Tar)

Estas 3 equagdes e os fatores calculados em P5.13 permitem-nos escrever o sistema:

Gradios1 = 0,80 873,15% + 0,2 (5 293,15% X 0,5 + Gragiossi X 0,5)
Gradiossi = 0,10 T + 0,9 (Gragios,1 X 0,058 + ¢ 293,15% X 0,58 + Gragiossi X 0,362)
Gradios1 X 0,058 + & 293,15% X 0,58 + Gradiossi X 0,362 = Gradiossi + 0,80 (T4 — 293,15%) + 2 x 2 x (T3 — 293,15)

que nos conduz a:

(:Iradios,l = 26656 W/mz
C.Iradios,3i = 2472 Vv/m2
T; = 316,3 K = 43,2°C

A radiosidade do elemento aquecedor ¢ quase igual a do problema P5.13, que era de 26689
W/m?, quando as superficies refletoras estavam perfeitamente isoladas. O ndo isolamento destas
faz com que a sua temperatura seja significativamente inferior (43,2°C em vez de 198,5°C).
Claro que a conveccao também contribui para essa diferenga. A convecgdo € responsavel por
uma perda de 50,2 W nas faces interiores e exteriores do refletor (37 e 3e), enquanto a radiacao
nas faces exteriores (3¢) € responsavel por uma perda de 64,5 W.

Quanto a poténcia radiativa ganha pelas superficies da sala ((2)), ela vem igual a

. 4 . 4
d __ 9radios1— 0712 dradios3i— 012 4 4N _
Qradgz = 1 + T + Azeez.0(T3 —Ty) =

A1F1—> AgziF3i—»
- 4 — 4
— 266587029315 | 24927029315 | % 0,1725 X 0,80(316,5¢ — 293,15%) =
1TX0,02X1X0,5 1X0,1725X0,58
= 1534 W

Em P5.13 o correspondente valor era de 1576 W, muito préximo deste, uma vez que o elemento
aquecedor ¢ mantido a mesma temperatura. Mas considerando a convecgdo no elemento
aquecedor, a poténcia para o manter 8 mesma temperatura terd de ser superior. Considerando a
correlacdo para o coeficiente de convecgdo natural num cilindro horizontal, para a temperatura
em causa obtém-se uma poténcia libertada por convecgdo de 431 W (o coeficiente de conveccao
é igual a 11,8 W/m?K). A poténcia total a fornecer ao elemento aquecedor serd a que ele liberta

por convecgao (431) mais a que liberta por trocas de radiacdo (1584), sendo o total de 2015 W.

Quanto a sala ((2)), ganha ainda a poténcia libertada por convecgdo pelo elemento aquecedor
(D) e pelo refletor (3i e 3¢) para o ar interior, num total de 481 W. O total de poténcia recebida
pelas superficies (Q'md,z) ear ¢ de 2015 W, o que verifica a conservagao de energia.
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Foi feita uma analise a variagdo do coeficiente de reflexao das superficies interiores do refletor
(@). Este foi variado entre 0 (superficies negras) e 1 (refletor ideal). A repeti¢ao dos céalculos
feitos anteriormente conduziu a varias representagdes graficas.

O grafico seguinte apresenta a variagdo da temperatura das superficies refletoras (73). Como se
pode notar a temperatura diminui acentuadamente com o aumento do coeficiente de reflexao,
em particular para valores elevados do coeficiente. Se o coeficiente for igual a 1, toda a radiacao
que ¢ recebida ¢ refletida, e as superficies nao t€ém qualquer ganho radiativo, pelo que em
equilibrio ficam a temperatura do ar ambiente (20°C). A temperatura maxima, quando o
coeficiente de reflexdo ¢ 0 e a emissividade ¢ 1 (corpo negro), ¢ de 110°C. Note-se que este
valor ¢ inferior ao do problema P5.13 (quase 200°C), porque as superficies perdem calor por
convecgao (nas faces interiores e exteriores do refletor).

120
T5 (°C)
100]

80|
60|

a0l

20!
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

coef reflexéo, p

O grafico que se segue representa a variacao da poténcia que as superficies da sala ganham por
radiag¢do (Q'md,z) e a poténcia que as superficies do refletor (3i e 3e) perdem por convecgao.
Esta ultima segue a evolugdo da temperatura T3 vista no grafico anterior, diminuindo com o
aumento do coeficiente de reflexdo. Quanto a Q'md,z aumenta ligeiramente com o aumento do
coeficiente de reflexdo, aumento que se acentua para os maiores coeficientes: a maior reflexao
de@)aumenta a radiacdo ganha por (2). O gréfico também mostra em separado a parcela dos
ganhos vinda das superficies (1) e @), Qradz,i> € @ que vem de B9 , Qrqq 2. Esta separagio
mostra bem que, além de aumentar a poténcia radiativa global, o aumento do coeficiente de
reflexdo dirige mais radiacdo para o “lado i”.
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O grafico seguinte apresenta a mesma variagao de Q'md,z com o coeficiente de reflexdo de 3i,
a par da poténcia perdida pelo elemento aquecedor por radiacdo e por conveccdo. A poténcia
que o aquecedor perde por radiacdo diminui ligeiramente com o aumento do coeficiente de
reflexdo; a radiosidade de 1 varia pouco, entre 26531 e 26689 W/m?, aumentando ligeiramente
com o aumento de p3;, mas o elemento aquecedor tem mais radiacao incidente vinda de 3i, que
diminui um pouco a sua perda global. Quando o coeficiente de reflexdo ¢é igual a 1, a poténcia
radiativa perdida pelo aquecedor (Qrad,l) ¢ igual a ganha pelas superficies da sala (Q'md,z),
porque 3 ndo ganha nada (em termos de balango), havendo equilibrio entre 1 e 2.
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Na andlise feita foi considerado constante o coeficiente de convecgao nas superficies do refletor.
Na realidade ele depende da temperatura destas. Poder-se-ia contabilizar uma variacao
proporcional a AT'/# ou AT*/3, mas tal no iria alterar as principais conclusdes do estudo.
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P6.17
espaco , T=0K Uma nave espacial situada no espago, a uma
temperatura de 0 K, tem um conjunto de placas
retangulares ligadas a sua superficie exterior, como
mostra a figura ao lado.
A superficie exterior e a base das placas ((1)) encontra-
se a uma temperatura de 325 K, sendo todas as
superficies cinzentas e difusas, com a=¢=0,7 ((1) e

@).

Considerando a secgdo em U entre placas adjacentes, com S=25 mm, L=125 mm, e um
comprimento perpendicular ao plano da figura muito grande, e desprezando a espessura (e) e a
conducdo do calor nas placas, calcule a temperatura da superficie (2) e a poténcia calorifica
perdida pela nave em cada seccdo, por unidade de comprimento.

Divida agora a superficie (2) (comprimento L) em 4 superficies de igual dimenso e calcule as
novas temperaturas e poténcia perdida. Depois divida (2) em mais elementos e calcule as suas
temperaturas e a poténcia dissipada; neste Ultimo caso considere ainda a conducéo do calor ao
longo da dimenséo L, com e=5 mm e uma condutibilidade térmica de 15 W/mK (aco).

Resolucéo e discusséo

Vamos considerar o espaco entre placas intermédias, e para contabilizar adequadamente as
trocas de radiacdo vamos considerar uma superficie virtual (3) que fecha o volume entre placas.
A figura a seguir representa as 3 superficies, as poténcias calorificas de radiacdo (balango de
cada superficie), e as resisténcias de radiacdo associadas. A superficie 3, que corresponde ao
espaco exterior, estd a 0 K (ndo emite radiacdo) e comporta-se como um corpo negro, pelo que
tem uma radiosidade nula.

®'. Qradios3 = GT; =0

and,l

aT} = 0325*

Note-se que havendo simetria dos 2 lados de cada placa, as poténcias transferidas numa placa
sdo iguais as transferidas nas 2 superficies consideradas como superficie 2. Por outro lado,
devido a simetria dos 2 lados de uma mesma placa, a superficie 2 equivale a uma superficie
isolada (adiabéatica) e pode classificar-se como superficie re-radiante. Assim, ela recebe a
mesma poténcia radiativa que perde. Em consequéncia, a poténcia perdida pela base (Qrqq 1) é
toda dissipada para o espaco (:des).

Para calcular Q'md,l = Q'md,3 podemos calcular a resisténcia equivalente do tridngulo de
resisténcias da figura anterior e da resisténcia superficial de 1, e a partir dela calcular a poténcia.
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Como também pretendemos calcular T, vamos efetuar os balangos nos nodos radiosidade de 1
e de 2:

4 . . . .
0325%—qrqdios,1 Adradios,1 ~9radios,2 + Aradios,1—0

1-0,7 = T T
0,025%0,7 0,025F1_5 0,025F1_3
Aradios,1~Yradios2 __ Yradios2—9
1 - 1
0,025F1 -2 0,025F3_>

sendo

C.Iradios,z = O-T24
Os fatores de visdo necessarios sdo F;_; e F;_,. Quanto a F;_3, podemos usar a expressao da
Figura 5.7 (largura infinita), com W; = W; = 25/125 = 0,20, vindo

(0,2+0,2)2+4)*~ (02 +4)""?
2x0,2

F1_3 = ( = 0,099

Quanto a F;_, éigual a1 — F;_4, sendo F;_; = F;_3 por simetria. Entdo F;_, = 0,901.

Substituindo os fatores no sistema de 2 equacgdes acima obtém-se

{Qradios,l = 511,65 W/mz
Qradios,z = 255,83 W/mz

Entdo a poténcia perdida pela base e a temperatura das placas seréo:

. 0325*~dradiosa
Qraag1 = — =7 — =71 W/m
0,025x%x0,7

Ut _ o509 K

T, = (Qradios,z/o-)
sendo a temperatura 66° inferior a temperatura da base.

Note-se que se ndo existissem placas na base da nave a poténcia perdida seria igual a 11,1 W/m
(= eaT}*A,), pelo que as placas diminuem a perda de calor da base da nave.

Vamos de seguida dividir as superficies (2) em 2 (cada), o que corresponde & configuracio
usada na figura que se segue.

o] | ©
o | | @

@

Cada superficie i tem uma radiosidade dada por:
éIradios,i = SO'T;} +(1—-¢) st'zl(éIradios,jFi—j)

sendo T; = 325 K. Nesta configuragdo nao existe irradiacdo de cada superficie para si propria,
pelo que os termos j = i do somatorio sao nulos.
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Para além das 5 radiosidades, precisamos de calcular as 4 temperaturas desconhecidas (T, a
Ts). Para tal vamos considerar as 4 equagdes de balan¢o de cada uma (7), na forma:

5 . .
Zj:l(CIradios,jFi—j) - Qradios,i
uma vez que cada uma delas esta isolada e portanto nao tem outras trocas de calor.
A superficie virtual que corresponde ao exterior/vazio (ext) ndo vai ser considerada, por ndo
enviar radiacdo para as superficies 1 a 5 (estd a 0 K). Isto ndo significa que as superficies ndo

enviem radiagdo para o exterior: ela esta incluida na radiosidade de cada uma, que compreende
toda a radiacdo que sai de cada superficie.

Para obter as 5 radiosidades e as 4 temperaturas teremos de resolver o sistema de 9 equacdes,
necessitando dos fatores de viséo entre superficies. Usando expressoes da Figura 5.7, a par das
relagdes de reciprocidade e sobreposi¢do, obtém-se os fatores da tabela seguinte.

outra superf
0]
superf i @ @ @ @ @ ext
considerada
@ 0 0,4037 0,0468 0,4037 0,0468 0,0990
@ 0,1615 0 0 0,6770 0,1428 0,0187
@ 0,0187 0 0 0,1428 0,6770 0,1615
@ 0,1615 0,6770 0,1428 0 0 0,0187
@ 0,0187 0,1428 0,677 0 0 0,1615

A soma dos fatores de cada linha é igual a 1, como se esperava (com a superficie exterior forma-
se um volume fechado). A figura seguinte resume o0s resultados da resolucdo do sistema de
equacoes.

23§>9K\ ég% K

Gradioss = 184,6 W/m? 7 = Gradioss = 184,6 W/m’
27%“(\ /27% K
QT'adios,Z = 347,7 W/m? QT'a.di.OSA = 347,7 W/m?
325K

QT'adiOS,l =532,2 W/m?

Quanto a poténcia dissipada para o exterior, pode obter-se do balanco de 1, ou:

Qext = Qradios,lAlFl—ext + ZéIradios,ZAZFZ—ext + 251radios,3A3F3—ext = 5,9 W/m
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Note-se a simetria da distribuicdo de temperaturas e radiosidades, como esperado. A
temperatura média das superficies 2 e 3 (ou 4 e 5) é de 259,4 K, quando antes as 2 superficies
agrupadas tinham uma temperatura praticamente igual de 259 K. No entanto, a poténcia
dissipada é agora menor: 5,9 em vez de 7,1 W/m. Este facto deve-se a menor temperatura das
superficies laterais proximas do exterior, que é mais baixa do que na hipdtese anterior (s6 com
2 superficies laterais que foram agrupadas), reduzindo a poténcia perdida para o exterior; sao
as superficies 3 e 5 (mais frias, a 238,9 K) que tém um maior fator de visdo para o exterior,
tendo por isso mais peso nas perdas.

Agora vamos contabilizar o efeito da variacdo da temperatura nas superficies 2 originais ao
longo da distancia a base (L=125 mm), tendo também em conta a conducédo do calor ao longo
de uma placa, que tem uma espessura de 5 mm e uma condutibilidade de 15 W/mK.

Para esse efeito vamos dividir a placa em elementos de volume finitos, tendo-se optado por usar
6 elementos e 6 nodos igualmente espacados, desde a base até ao topo, como representa a figura
seguinte. O nodo/elemento O representa a base, cuja temperatura é conhecida (325 K). Os
elementos fronteira (0 e 5) tém metade do comprimento, estando os respetivos nodos colocados
na sua extremidade. Os restantes ttm um comprimento AL = 25 mm. Em termos de trocas
radiativas, o elemento O inclui uma pequena parte da superficie lateral, superficie que é
considerada toda a 325 K. As superficies dos outros elementos (1 a 5) sdo também consideradas
a uma temperatura uniforme (T; a Ts).

25
5
25 | @q
© | ° | °© | °© | ° T ?
PP P>
12,5 25 25 25 25 12,5

Cada elemento recebe e troca radiacdo com elementos anélogos da superficie da placa vizinha.
N&o havendo trocas dos elementos da mesma placa entre si, 0s elementos/superficies da placa
vizinha foram designados pelos mesmos nimeros (0 a 6). Deste modo, as trocas de radiacdo
entre superficies de placas contiguas sdo referidas com fatores de visdo F;_;, em que i é o
nimero do elemento de uma superficie da placa e j € o nimero do elemento da superficie em
frente (da placa vizinha). A figura acima representa todos os fluxos (recebidos e perdidos)
associados ao elemento 2. H4 fluxos de radiagdo incidente (um para cada um dos
correspondentes elementos da superficie oposta, e outro da base), um fluxo que sai (a
radiosidade) e fluxos de condugdo através da espessura da placa (fronteiras do elemento).
Saliente-se que existem outros tantos fluxos radiativos no elemento 2 na face oposta da mesma
placa, pelo que em cada placa os fluxos radiativos serdo multiplicados por 2. A titulo de
exemplo, escreve-se a seguir a equacgao de balango térmico para o elemento 2:

k . k .
Ee(Tl - Tz) + 2AL Z?:O(Qradios,jFZ—j) = Ee(TZ - T3) + ZALQradios,Z
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Note-se que o elemento néo recebe radiacéo do exterior, por este estar a 0 K. No entanto, perde
calor para o exterior (incluido no que sai do elemento, §,qqi0s2). AS €quagdes para 0s outros
elementos interiores (3 e 4) sdo analogas a esta. As equacdes dos elementos 1 e 5 sdo diferentes
(note-se que se conhece a temperatura T, = 325 K):

k . k .
59(325 - Tl) + 2AL Z?:O(Qradios,jFl—j) = Ee(Tl - TZ) + ZALqradios,l

k 20L @5 (. _ 4 . 2AL .
Ee(’rz} —Ts) + EN j=0(CIradios,jF5—j) = eeoTs + TQradios,S

As 5 equacdes de balanco térmico dos 5 elementos (1 a 5) é necessario adicionar 6 equacdes de
radiosidade, por forma a conseguir calcular as 5 temperaturas (1 a 5) e as 6 radiosidades (0 a 5)
desconhecidas. Estas tém a forma conhecida:

C.Iradios,i = SO-TL'4 +(1-¢) 2?:0(61radios,jFi—j)

sendo que para i=0 (base) se multiplicam as irradiac6es de 1 a 5 por 2, por receber radiacdo de
2 faces das placas contiguas. Resta definir os fatores de visdo para se poder resolver o sistema
de equacdes. Considerando um volume fechado formado pelos 6 elementos (0 a 5) e pelo
exterior (espaco entre topos de placas consecutivas), tendo em conta que o0 exterior ndo envia
radiacdo, sdo necessarios 6 x 6 = 36 fatores de visdo. No entanto, diversos sdo iguais, devido
a existéncia de simetrias. A tabela seguinte lista os fatores necessarios, assinalando com a
mesma cor fatores que tém o mesmo valor, atendendo a simetria existente.

superf

wert @ ® @ ® @ ®

considerada

©®o e e
&
L
F
I
F
L
F
I
>
I
&
u'1

O célculo de F,_, pode obter-se da relagdo de reciprocidade com uma superficie imaginaria
que une os extremos da superficie 0, vindo F,_, = 25/50 x 1 =0,5. Esta superficie
imagindria ¢ também Util para calcular os fatores F;_,. Para além disso, agrupando superficies
e usando expressoes da Figura 5.7, a par das relagdes de reciprocidade e sobreposigao, obtém-
se os fatores da tabela seguinte.
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superf

cupert contigua @ @ @ @ @ @

considerada

0,5 0,1464 | 0,0445 0,0184 | 0,0098 0,0061

0,2928 0,4142 0,2038 0,0524 | 0,0170 0,0080

0,0890 0,2038 0,4142 0,2038 0,0524 0,0105

0,0368 | 0,0524 | 0,2038 | 0,4142 0,2038 0,0340

0,0196 0,0170 0,0524 0,2038 0,4142 0,1353

©®Oe e

0,0122 0,0160 | 0,0210 0,0680 | 0,2706 | 0,2361

Note-se que, para as superficies 1 a 5, a diferenca da soma dos valores de cada linha para 1
representa o fator dessa superficie para o exterior (vazio). A superficie 0 (base) troca radiacéo
com duas faces contiguas das placas, pelo que se verifica:

Fo_o +2(Fo_1 + Fo_a + Fo_3 + Fo_s + Fo_5) + Fo_ext = 1

sendo entdo Fy_,,; = 0,0495.

Pode entdo resolver-se o sistema de equagdes, calculando as 5 temperaturas e as 6 radiosidades.
A poténcia que ¢ dissipada em cada sec¢do entre placas (ou em cada placa e porgao da base
respetiva) pode calcular-se através de:

Qext = éIradios,O (AL + S)Fo—ext + ZALQradios,lFl—ext + ZALQradios,ZFZ—ext +

+2ALQTadios,3F3—ext + ZALQradiosAFtl—ext + 2ALQradios,SFS—ext + 350T54

sendo o ultimo termo a perda no topo da placa.

A poténcia dissipada numa placa ¢ igual a 14,1 W/m, sendo a parcela que passa por condugao
na base de 11,8 W/m. Ha, portanto, um incremento muito grande da transferéncia de calor
devido a conducado. A figura seguinte representa as temperaturas nos 6 nodos, e mostra que ela
varia relativamente pouco devido a conducao (curva a cor azul). Para permitir uma comparagao
com os calculos anteriores (sem condug¢ao), a figura representa também as temperaturas quando
nao se considera conducao (curva a cor preta). Sem conducao, a temperatura varia muito mais
acentuadamente, e sobretudo junto a extremidade da placa, que perde mais calor para o exterior
que as zonas junto a base. A poténcia dissipada, sem conducado, ¢ de 5,5 W/m, valor muito
inferior aos 14,1 W/m quando se contabiliza a condu¢do. Sem conducdo, a temperatura média
das superficies laterais (entre a base e o topo) ¢ semelhante a calculada anteriormente (271
versus 259 K). A poténcia, sem conducdo, ¢ mais baixa que as anteriores (5,5 versus 5,9 versus
7,1 W/m). Isto deve-se a que as zonas mais extremas (como o elemento 5) se encontram mais
frias que ao considerar menos superficies laterais (2 ou 1 superficie), havendo menos calor
perdido para o exterior.
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i-\\.\k Tedia = 316 K
Quxr = 14,1 W/m

L
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