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RESUMO

Os trocadores de calor compactos sdo equipamentos com alta eficiéncia
e capacidade de transferéncia de calor. Estes equipamentos sdo
amplamente usados na industria farmacéutica, aplicagdes espaciais ¢ a
industria automobilistica devido a seu reduzido peso, volume e baixo
consumo de energia. Os radiadores automobilisticos sdo considerados
trocadores de calor compactos. Em ordem de atingir melhores projetos ¢
necessario desenvolver um equipamento de teste capaz de reproduzir as
condi¢cdes reais de funcionamento. Neste estudo uma bancada
experimental para radiadores de caminhdo ¢é projetada e fabricada.
Todas as etapas de projeto, constru¢do e procedimentos técnicos sdo
apresentadas em detalhe. A bancada experimental consiste em um tunel
de vento subsonico de circuito aberto tipo “blower” e um circuito
hidraulico acoplado termicamente a traves da amostra de teste. Curvas
com a relagdo entre a rejeigdo térmica e a velocidade do vento na area
frontal, sdo apresentadas. Resultados experimentais mostraram que a
bancada experimental atingiu as condig¢des reais de operagdo do radiador
de caminhao instalado no motor.

Palavras-chave: trocador de calor compacto, radiador, tinel de vento.






ABSTRACT

Compact heat exchangers are equipment with high performance and
heat transfer rate. These devices are widely used in pharmaceutics, space
applications and automobile industry due its low weight, small volume
and reduced energy consumption. Car radiator is considered like a
compact heat exchanger. In order to achieve a better design is needed to
develop test equipment to be able to reproduce real conditions of
operation. In this study an experimental bench of radiator truck was
designed and implemented. All steps of design, construction and
technical procedure are presented in detail. Experimental equipment
consists in a subsonic open circuit wind tunnel and a hydraulic circuit
couple thermally by test sample. Curves with the relation between heat
dissipation and wind velocity of frontal area are presented. Experimental
data show that the equipment facility achieved reproduced real operation
conditions of radiator truck attachment in the engine.

Keywords: Compact heat exchangers, Radiator, Wind tunnel.
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INTRODUCAO

Trocadores de calor sdo dispositivos que promovem a
transferéncia de calor entre dois ou mais fluidos em temperaturas
diferentes. Os trocadores de calor compactos (Compact Heat
Exchangers, CHEs) sdo uma classe que aliam uma grande area de
transferéncia de calor a pequenos volumes. S@o particularmente tteis
quando se necessita reduzir o volume e aumentar a eficiéncia energética
em processos de transferéncia de calor. Tém sido rotineiramente
empregados nos segmentos aeroespacial, automotivo e outros setores da
industria. Desta forma, diferentes tipos de trocadores de calor
compactos, para diferentes aplicacdes, estdo disponiveis no mercado.

Por outro lado, a exigéncia, por parte do mercado consumidor, de
automoveis cada vez mais avangados tecnologicamente, leva a procura
por motores mais eficientes, leves e compactos. O controle térmico
destes motores ¢ feito através de radiadores automotivos, uma classe de
tipica de trocadores de calor compactos (Kakag e Liu, 2002) e sera o
tema do presente trabalho.

O projeto de um trocador de calor para uso automotivo deve levar
em consideracdo muitos fatores tais como: transferéncia de calor, perda
de carga, geometria, método de fabricacdo, avaliagdo do desempenho,
custos, entre outros. Pesquisas envolvendo o desenvolvimento de
trocadores de calor eficientes vém de longa data e, ainda hoje, se busca
aperfeicoar seu desempenho, especialmente quanto a sua eficiéncia
energética, dada pela crescente preocupacdo com a conservacdo de
energia em todo o mundo.

Devido a estas motivagdes, empresas do setor automotivo estdo
investindo recursos econdmicos, técnicos ¢ de capital humano para
aperfeicoar os radiadores automotivos. Neste contexto se encontra o
presente trabalho, que apresenta o resultado da primeira etapa de um
projeto maior, que visa aprimorar os radiadores de caminhdo através da
incorporacgao de novas tecnologias, como tubos de calor e termossifoes.

Assim, a finalidade do presente trabalho é montar um aparato
experimental capaz de fornecer as condi¢des necessarias para validagao
de novas tecnologias associadas a radiadores e utilizar este aparato para
a caracterizag¢do de um radiador de um caminhdo da fabricante Volvo.

Neste trabalho, é apresentado o projeto e as etapas que
envolveram a construg¢do de um tinel de vento, montado para
reproduzir, em laboratdrio, as condi¢des de operacdo dos radiadores.
Este aparato experimental foi empregado para a caracterizagdo térmica
de radiadores de caminhdes, seguindo as orientagdes da norma JIS
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D1614. Agua, aquecida por resisténcias elétricas circulou através do
radiador, simulando as condi¢cdes de carga térmica deste durante a
operacdo do motor do caminhdo. Sistemas de medi¢do de temperatura e
de pressdo foram empregados para controlar e registrar os dados
coletados, segundo os procedimentos da norma anteriormente
referenciada. Finalmente, testes foram feitos num radiador de caminhéo
fornecido pela empresa Volvo, parceira desta pesquisa, cujos resultados
sdo apresentados neste documento.

1.1 OBJETIVOS
A seguir sdo apresentados os objetivos do presente trabalho.
1.1.1 Objetivo Geral

O objetivo principal deste trabalho ¢ projetar e fabricar um tinel
de vento para a caracterizagdo do desempenho térmico de um radiador
de caminhdo, através da execucdo de testes e da analise dos resultados
obtidos.

1.1.2 Objetivos Especificos
Dentre os objetivos especificos pode-se citar:

e Identificar as condi¢cdes de operacdo de radiadores de
caminhao.

e Selecionar a norma padrio para testes de radiadores de
caminhao.

e Projetar os circuitos hidraulicos e o tinel de vento para a
reprodu¢do das condi¢des reais de operagdo, conforme
estabelecido pela norma adotada.

e Construir uma bancada de teste para avaliar a troca térmica
em radiadores.

e Testar e analisar resultados de medidas executadas em um
radiador de caminhdo convencional, segundo parametros
estabelecidos pela norma padrao.
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1.2 JUSTIFICATIVA

Com a finalidade de desenvolver uma nova tecnologia ou
aprimorar uma existente, se faz necessario o conhecimento do estado da
arte desta tecnologia, para conhecer tanto as diversas solugdes ja
aplicadas, quanto contabilizar as melhoras obtidas com a aplica¢do de
novas solugdes. Para o caso do presente trabalho, além de pesquisar na
literatura o estado da arte referente a radiadores automotivos, ha a
necessidade de avaliar, em condigdes mais proximas possivel das reais,
as tecnologias de radiadores atualmente em uso. Para isto ha duas
possibilidades: fazer os testes diretamente no caminhdo, ou desenvolver
uma bancada de testes em laboratorio, que simule as condigdes reais de
operagdo. A primeira possibilidade seria a mais conveniente, caso as
condigdes de teste fossem controladas e facilmente reproduziveis, o que
ndo ¢ possivel conseguir em um caminhdo em uso na estrada. Testes de
motores instalados em cabines de caminhdes (carroceria, motores,
radiadores e demais sistemas) e com ambientes controlados demandam
instalagdes laboratoriais muito especificas e caras, havendo poucas
instalagdes deste tipo no mundo. Portanto, no presente trabalho, optou-
se pela construcio de wuma bancada experimental projetada
especificamente para radiadores de caminhdo, que garantisse condigdes
de teste similares as condi¢des de operagdo real dos modelos de
radiadores que estdo sendo tratados no contexto de um projeto em
desenvolvimento entre 0o LABTUCAL e a Volvo.

Para garantir a similaridade das condi¢des e o controle de
parametros de testes, se aplicou uma metodologia para a caracteriza¢ao
térmica dos radiadores, baseada na norma JIS D1614, a ser descrita
neste documento. Desta forma é possivel comparar o desempenho do
radiador convencional com os radiadores que o LABTUCAL ira
desenvolver no futuro proximo. Na realidade, a bancada ¢ bastante
versatil e foi projetada para avaliar ndo s6 os radiadores de caminhdo
como também outros tipos de trocadores de calor do tipo gas - liquido.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA
2.1 MOTOR DE COMBUSTAO INTERNA

Os motores de combustdo interna sdo maquinas térmicas €, COmo
tais, obedecem ao postulado de Lord Kelvin, cientista que estipulou que
¢ impossivel transformar em trabalho toda energia térmica extraida de
uma Unica fonte. Logo, a frac¢@o de energia térmica que ndo ¢ utilizada
para realizar trabalho € transferida para outra fonte a uma temperatura
inferior. O presente trabalho trata do equipamento responsavel pela
dissipa¢do de energia a uma fonte de menor temperatura para um motor
de combustao interna.

Esta revisdo comega tratando dos motores de combustdo interna,
que consiste de uma maquina que transforma a energia quimica de um
combustivel em energia mecanica, geralmente disponibilizada em um
eixo de saida rotativo. Em motores do tipo alternativo, a conversdo da
energia quimica para a térmica ocorre dentro de um cilindro de volume
variavel, onde a combustdo da mistura combustivel-comburente
consegue liberar a energia quimica do combustivel. Esta energia térmica
aumenta a temperatura e a pressdo dos gases no interior do motor, que se
expande contra as estruturas mecanicas do motor transmitindo assim
movimento a parede movel do cilindro, o émbolo, cujo movimento
alternado impulsiona o motor através do mecanismo biela - manivela. O
eixo da manivela, por sua vez, estd ligado a uma transmissdo e/ou
sistema de transmissdo para transferir energia mecanica rotativa para o
seu uso final desejado. O processo de conversdo de energia dentro da
camara pode ocorrer em quatro etapas de um mesmo ciclo, como se
apresenta na Figura 1.

Figura 1 — Etapas de um ciclo de combustdo num motor do tipo alternativo
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Durante a transformagfo da energia quimica em mecanica, as
pecas do motor estdo sujeitas a elevadas temperaturas, provenientes do
processo de combustdo e do atrito entre as pegas moveis.

Segundo Herbet e James (1992), nos motores de combustio
interna do tipo alternativo ¢ comum observar temperaturas na cadmara de
combustdo que variam entre 1600°C e 2400°C, enquanto as
temperaturas dos gases de exaustdo atingem valores entre 650°C e
925°C. Parte do calor gerado nas camaras de combustido ¢ absorvida
pelas paredes e pelas cabecas dos cilindros, assim como pelos pistoes.
Estes, por sua vez, devem ser arrefecidos por alguns meios, de modo
que as temperaturas ndo se tornem excessivas. Normalmente, a
temperatura na parede do cilindro ndo deve ultrapassar 300°C, uma vez
que temperaturas mais elevadas podem provocar a quebra da pelicula de
6leo, perdendo assim suas propriedades lubrificantes. No entanto, ndo é
desejavel que o motor funcione a temperaturas muito baixas, pois a
eficiéncia térmica do motor se reduz em temperaturas muito baixas,
obtidas por dissipagdo de calor excessiva, através das paredes e cabegas
dos cilindros. Assim deseja-se que o motor trabalhe em temperaturas
préximas aos limites impostos pelas propriedades do 6leo. Na Figura 2,
apresenta-se um esquema das temperaturas tipicas atingidas por um
motor a gasolina.

Figura 2 — Temperaturas comuns de combustao e descarga num motor a
gasolina

Descarga

Vela de igni¢ao

Arrefecedor

Arrefecedor
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Fonte: Herbet e James (1992)
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Como comentado anteriormente, a eficiéncia térmica, ou seja, a
propor¢do de energia do combustivel que é transformada em trabalho
util pelo motor, ¢ um dos pardmetros mais importantes a se levar em
conta ao projetar e/ou avaliar um motor de combustio interna. Segundo
Martyr e Plint (2007), a eficiéncia térmica em plena carga de motores de
combustdo interna varia de cerca de 20%, para pequenos motores a
gasolina, até mais de 50%, para os grandes motores diesel de
deslocamento lento, que atualmente apresentam a maxima eficiéncia
entre os motores a combustdo interna. Em seu trabalho, Martyr e Plint
(2007) apresentaram um balango termodindmico para o volume de
controle representado na Figura 3. Estes autores mostraram a
distribui¢do de energia em diversos componentes de diferentes motores
de combustdo interna, sendo de interesse para o presente trabalho, sua
analise da energia dissipada no fluido de arrefecimento de um motor de
caminhdo.

Figura 3 — Volume de controle de um motor de combustio interna, detalhando
os fluxos de energia que intervém no balango energético.
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No balango térmico, o combustivel representa a entrada de
energia, a qual é contabilizada pelo seu calor associado de combustéo e
pelo ar consumido no motor. As energias de saida sdo a poténcia
desenvolvida pelo motor, a energia liberada nos gases de escape, a
dissipacdo de calor na agua (ou no ar de arrefecimento) e a convecc¢do
e/ou radiacdo trocada com o ambiente. Deste balango termodinamico
resulta a seguinte equacao:

H =F+H,-H,+0 +0, (1)

onde cada termo tem unidades de poténcia e correspondem a:
H,; = energia de combustao
P, = poténcia do motor
H, = entalpia dos gases de escape
H; = entalpia de ar de entrada
Q; = calor transmitido ao fluido de arrefecimento
0, = convecgao e radiagdo

Medir cada um destes parametros ndo € uma questdo simples.
Martyr e Plint (2007) consideram 1util ao projeto de sistemas de
arrefecimento, apresentar os balangos energéticos em termos de perdas
de calor por unidade de produgdo de energia. Os dados obtidos pelos
autores para diferentes motores sdo apresentados na tabela 1.

Tabela 1 — Balango de energia para diversos motores de combustio interna

Automovel  Automovel Motor
gasolina* diesel® maritimo diesel®

kW kW kW
Poténcia de saida 1,0 33% 1,0 38% 1,00 44%
Calor da agua de refrigeracao 09 30% 0,7 27% | 0,40 18%
Calor do radiador de 6leo - - - - 0,05 2%
Calor de exaustido 09 30% 0,7 27% = 0,65 29%
Conveccao e radiagdo 0,2 7% 0,2 8% 0,15 7%
Total 3,0 2,6 2,25

t Motor a gasolina, cilindrada de 1.71 (1998)
5 Motor diesel de aspiragao natural, cilindrada de 2.51
¥ Motor maritimo diesel turbo-carregado de velocidade media

Fonte: Adaptado de Martyr e Plint (2007)
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Os valores porcentuais sdo coerentes com o apresentado por
Pulkrabek (1997), quem afirma que toda a energia quimica liberada na
combustdo ¢ consumida nas seguintes proporgdes aproximadas: 35%
convertida em trabalho util, 30% deixada nos gases de escape na forma
de entalpia e energia quimica e a restante, cerca de um ter¢o da energia
total, deve ser dissipada para o meio pelo sistema de arrefecimento.

Apesar dos motores de combustdo interna ter eficiéncia média de
35% com relag@o a energia disponibilizada pelo combustivel, estes sdo
amplamente utilizados na propulsdo de veiculos, sejam eles automdveis,
caminhdes, motocicletas, locomotivas, embarcagdes maritimas ou
avides. Adicionalmente, existem também aplicagcdes que utilizam
motores estaciondrios para a impulsdo de equipamentos como: serras,
cortadores de grama, geradores elétricos, bombas hidraulicas entre
outros.

2.2 SISTEMAS DE ARREFECIMETO DOS MOTORES DE
COMBUSTAO INTERNA

Como ja exposto, o controle da temperatura dos motores de

combustdo interna se faz através do sistema de arrefecimento,
objetivando que o motor opere sempre em sua condigdo 6tima.
Desde os primeiros motores de combustdo interna utilizados, ja se
observava a necessidade de rejeitar parte da energia de um motor para o
ambiente. Segundo Weeks (2010), os motores fixos mais primitivos
eram constituidos por um Unico cilindro e empregavam um tanque
aberto com agua para resfriar as paredes do cilindro. A dgua evaporada
do tanque tinha que ser continuamente substituida. Buscava-se, desde
este primeiro sistema, utilizar a engenharia para conseguir avangos no
sentido de maximizar sua eficiéncia, gerando motores com maior
poténcia util.

Os sistemas de arrefecimento atuais incorporam outras fungdes e,
portanto, sdo mais complexos. Um bom sistema de arrefecimento deve
garantir maior eficiéncia no processo de combustdo, com um menor
consumo de combustivel, além de incrementar a vida util do bloco do
motor, das camaras de combustdo, dos pistdes, das bielas, das valvulas,
dos anéis e do dleo lubrificante, principais elementos encarregados de
transformar a energia quimica da combustdo em energia mecanica.

Na atualidade, existem dois tipos principais de sistemas de
arrefecimento para motores de combustdo interna, diferenciando-se
essencialmente pelo método de resfriamento.
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2.2.1 Sistema de arrefecimento direto

O sistema de arrefecimento direto recebe esse nome porque o
fluido de arrefecimento, geralmente o ar, dissipa o calor do motor por
contato direto entre o motor e o ar. Para isto, o bloco do motor apresenta
superficies aletadas, que sdo resfriadas diretamente por o fluxo de ar.
Como mostrado na Figura 4, motores de motocicletas de baixa
cilindrada s@o um bom exemplo deste sistema. O arrefecimento direto €
simples e econdmico, porem s6 consegue dissipar baixas taxas de calor,
quando comparados a motores de maior poténcia.

Figura 4 — Bloco de motor aletado trocando calor com o ar de sua vizinhanga.

2.2.2 Sistema de arrefecimento indireto

O arrefecimento indireto se da através do uso de um sistema mais
complexo que o anterior, onde o motor ndo dissipa o calor diretamente
para o ar da vizinhanga, mas sim para um liquido de arrefecimento
encarregado de transportar o calor até o radiador, onde ocorre a rejeigado
do calor para o ambiente.

O sistema de arrefecimento indireto opera num ciclo fechado de
transporte de energia, onde um fluido refrigerante absorve o calor
especialmente da regido em torno da camara de combustdo, na zona da
cabecga do cilindro do bloco do motor. O fluido é bombeado através do
motor e, apds absorver calor da combustdo, circula no radiador, onde o
calor ¢ transferido para a atmosfera. O liquido arrefecido ¢ entdo
transferido de volta para o motor para repetir o ciclo, como se pode
observar na Figura 5.
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Figura 5 — Representagdo esquematica do funcionamento do sistema de
arrefecimento veicular.
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Fonte: Adaptado de Kays e London, 1984

De acordo ao trabalho de Weeks (2010), os primeiros circuitos
fechados de arrefecimento nos motores de combustdo utilizavam um
sistema de convecgdo natural da agua de arrefecimento, cuja circulagio
através de um radiador dependia da diferenca de densidade entre a 4gua
quente e fria, como ¢ mostrado na Figura 6. O primeiro carro construido
por Henry Ford em 1896 utilizou pela primeira vez o referido principio
(termossifao), onde calor produzido no motor era conduzido para um
tanque plano localizado sob o assento do motorista. Este tanque
mantinha o assento quente no inverno, mas o sistema ndo era nem
eficiente nem confortavel no verdo. As perdas por mudanca de fase do
fluido refrigerante foram problemas adicionais encontrados nestes
dispositivos. O problema da evaporagdo foi atenuado usando um
trocador de calor delgado, associado ao tanque. JA4 os carros mais
sofisticados foram equipados com uma bomba para circular o fluido de
arrefecimento através das pecas do motor aquecidas pela combustdo.
Nesta época, as temperaturas eram detectadas pelo operador através do
toque no radiador. Um acessério popular nos anos 20 era um
termometro de vidro colocado no topo do radiador em que o condutor
observava a temperatura do refrigerante, enquanto o carro se
movimentava.

Os primeiros automodveis, com baixa relagdo poténcia-peso,
operavam com a valvula termostatica totalmente aberta por longos
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periodos, o que também agrava o problema de resfriamento, provocando
uma maior rejeicdo do calor. Com o aumento da relagdo poténcia-peso,
o problema de resfriamento excessivo foi desaparecendo, enquanto o
problema de ebuligdo do liquido de arrefecimento piorava,
considerando-se que o sistema de refrigeragdo operava na pressdo
atmosférica. Somente a partir da década de 1940 a industria
automobilistica finalmente adotou a pressurizacdo do sistema de
arrefecimento.

Figura 6 — Motor arrefecido por agua. Sistema de circulag@o por termossifao.

Fonte: Weeks, 2010

Na atualidade, os sistemas modernos sdo compostos basicamente
por: trocadores de calor (mais especificamente de um radiador ¢ de um
sistema de calefacdo, o qual aproveita parte do calor do motor para
aquecer a cabine, quando o condutor assim o desejar), mangueiras,
liquido de arrefecimento, bomba, valvula termostatica e ventilador. Um
desenho do sistema de arrefecimento indireto ¢ apresentado na Figura 7.

E importante ressaltar que motor e radiador foram evoluindo
conjuntamente ¢ que, ao longo do tempo, elementos tém sido
adicionados para constituir o que hoje se conhece como o sistema de
arrefecimento. Note-se que, desde sua origem até hoje, o radiador tem
sido o elemento do sistema de arrefecimento que mais tem sido
aprimorado, estudado e aperfeicoado. No entanto, ainda hoje esforcos de
pesquisa sdo concentrados na otimizag¢do térmica de radiadores e na
utilizagdo de controle sofisticado (mecatronica) de alguns componentes,
como valvulas termostaticas, bombas de refrigeracdo e ventiladores,
buscando maximizar a eficiéncia do motor (Setlur ef al., 2005).
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Figura 7 — Partes de um moderno sistema de arrefecimento veicular.

Central de

aquecimento Mangueira 2torn ig
da cabine Termostato o & : R0t da aena
) dace \  superior do radiador do radiador

]

LN

NN
MANN
MINN

[]

de zigué( \\@ 1-.9!_,
—-—T:;—_-_‘\_;_;:ﬁ %\/

Y

(=

N
MMM

N
N

 AMMHMIINR

refrigeragio

NN

QN

Fluxo da dgua
no radiador

Bomba

: Mangueira inferior
de dgua

do radiador

Fonte: Adaptado de
<http://www.crankshaftcoalition.com/wiki/Bulletproof cooling_system>

Segundo Gattei et al., (2008), o sistema de arrefecimento ¢
atualmente representado por um complexo circuito com diversos
componentes. Devido a maior complexidade desses sistemas, o custo de
processos de otimizagdo utilizando técnicas experimentais tem se
tornado maior, pois requer o uso de dispendiosos tuneis de vento
climatizados e de pistas de testes especiais.

Koch e Haubner (2000) afirmam que a reducdo da emissdo de
gases poluentes € do consumo de combustivel, sdo atualmente temas
objetos de grande parte da pesquisa em motores. Note-se que ambos os
fatores sdo altamente influenciados pela temperatura dos fluidos e
materiais que compdem os motores, principalmente nas condi¢cdes de
baixa velocidade em que ¢ reduzida a capacidade de arrefecimento.
Estes pesquisadores apresentam dados obtidos a partir da utilizacdo de
veiculos na Alemanha, em que 75% dos trajetos percorridos sdo
menores que 10 km e propdem uma estratégia de controle para o
gerenciamento inteligente de temperatura do liquido de refrigeragdo, a
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partir da analise do comportamento térmico de motores. Com o uso
deste sistema inteligente de arrefecimento (/ntelligent Cooling System -
ICS), ¢é possivel reduzir o tempo de aquecimento do motor e manter o
motor em temperaturas convenientes de operacdo, consequentemente
reduzindo o consumo de combustivel e o nivel de emissoes de gases
poluentes.

Solugdes de engenharia visando baixo arrasto aerodinamico, alta
poténcia dos motores e estilo (design) de veiculos sdo frequentemente
limitadas pela dificuldade em se prover o arrefecimento necessario,
criando conflitos técnicos na equipe envolvida no projeto e fabricagdo
de veiculos modernos (NG et al., 2002).

7

Justamente esta ¢ a motivacdo da empresa parceira Volvo ao
buscar parceria com o Labtucal: pesquisar mecanismos que promovam o
aumento da eficiéncia térmica do radiador do caminhdo, mantendo ou
mesmo diminuindo as suas dimensdes.

2.3 TROCADORES DE CALOR

Como seu nome o indica, um trocador de calor ¢ um equipamento
que facilita a transferéncia de calor entre dois o mais fluidos que
apresentem gradientes térmicos entre sim. E empregado em diversas
aplicagdes e processos industriais, em multiplas areas da industria.

Dada sua versatilidade e amplo campo de agdo, encontra-se, na
literatura especializada, inumeros tipos de trocadores de calor que
utilizam combinagdes diversas de processos de transferéncia de calor
para atingir seu objetivo. Em trocadores de calor do tipo casco tubo e
radiadores de automoéveis, a transferéncia de calor se processa
principalmente por condugdo e conveccdo, de um fluido quente para um
fluido frio, os quais sdo separados por uma parede metalica. J& nas
caldeiras e nos condensadores, a transferéncia de calor por ebuligdo e
por condensagdo ¢ de primordial importancia. Em outros tipos de
trocadores de calor, a troca de calor envolve mudanga de fase (total ou
parcial) de um ou mais fluidos. No caso especifico das torres de
resfriamento, o fluido quente (por exemplo, a agua) € resfriado por
mistura direta com o fluido frio (por exemplo, o ar), ou seja, agua
nebulizada cai em contrafluxo com uma corrente induzida de ar, sendo
resfriada por convecgdo e vaporizacao. Ja os radiadores para aplicagdes
espaciais envolvem a troca de calor por radiagdo, onde o calor residual
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do fluido refrigerante é transportado por convec¢do ¢ condugdo para a
superficie de uma aleta e desta forma, por radiagdo térmica, para o
espaco (vacuo).

Devido a suas amplas diversidades, Fraas e Ozisik (1965), Kakag
et al. (1981) e Kaka¢ e Liu (2002) classificaram os trocadores de calor,
de acordo com suas geometrias, tipos, configuragdes e disposi¢cdes dos
escoamentos. Os trocadores de calor podem classificar-se como:

* Recuperadores / regeneradores: Os trocadores recuperadores
de calor sdo aqueles em que o fluido de um dos fluxos retira (recupera) o
calor disponivel no outro, a qual provavelmente seria jogada para a
atmosfera. Ja os trocadores de regeneragdo utilizam uma estrutura de
armazenamento da energia ¢ uma mesma passagem de fluxo, a qual ¢
alternadamente ocupada pelo fluido quente e frio: o fluido quente
aquece a estrutura que armazena o calor e, em seguida, o fluido frio
absorve este calor, resfriando a estrutura.

* Trocadores por contato direto e indireto: Nos trocadores de
calor de contato direto, a transferéncia de calor ocorre entre dois fluidos
imisciveis, como um gas e um liquido, que entram em contato direto. As
torres de resfriamento sdo um bom exemplo destes trocadores. Nos
trocadores de calor de contato indireto, também conhecidos como
trocadores de superficies, como os radiadores de automdveis, o fluido
quente e frio estdo separados por uma superficie impermeavel, ndo
havendo mistura dos dois fluidos.

¢ Mecanismos de transferéncia de calor (fase unica e de duas
fases): Os trocadores também podem ser classificados de acordo com o
mecanismo de transferéncia de calor. Nos trocadores de fase tinica, calor
sensivel ¢ trocado entre os fluidos de trabalho ndo havendo mudanca de
fase. Ja nos trocadores com mudanca de fase, existe evaporacdo ou
condensacgio (total ou Parcial) de pelo menos um dos fluidos.

* Geometria de construcdo (tubos, placas e superficies
estendidas): De acordo com a sua geometria, os trocadores sdo
classificados como: tubulares (quando um dos fluidos ¢ transportado por
tubos), por placas (quando placas, normalmente planas, separam os
escoamentos dos fluxos que estdo trocando calor) e de superficies
estendidas (placas ou tubos aletados).
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* Regime de fluxo (paralelo, contracorrente e de fluxos
cruzados): Trocadores de calor podem ser classificados segundo a
disposi¢do dos escoamentos. Nos trocadores de fluxo paralelo, os
fluidos quente e frio entram na mesma extremidade do trocador de calor
e fluem na mesma dire¢do, deixando o trocador na outra extremidade.
Para os trocadores com fluxos em contracorrente, os fluidos entram em
extremidades opostas e fluem em diregdes opostas. Em trocadores com
fluxos cruzados, os dois fluidos fluem perpendicularmente um ao outro.

» Compacidade: Compacidade ¢ um conceito bastante arbitrario,
sendo normalmente definida como a razéo entre area de superficie de
transferéncia de calor e o volume do equipamento. Um trocador de calor
com densidade de éarea superficial (considerando um dos fluxos) maior
do que cerca de 700 m*m’, é classificado como um trocador calor
compacto, independentemente de seu projeto estrutural. Shah e Sekuli’c
(1998) classificam como trocadores de calor compactos aqueles que
apresentam 700 m’/m’ para trocas de calor entre gas e liquido e 400
m?/m’ para trocas de calor entre liquido e liquido.

Segundo Shah (1991), um radiador de automovel da década de
1990, com 790 aletas/m, tem uma densidade de area de superficie da
ordem de 1870 m*m’ no lado do ar. Esta mesma razdo pode ser
encontrada em um tubo de 1,8 mm de didmetro. Os pulmdes humanos
sdo0 um dos mais compactos trocadores de calor e de massa, tendo uma
densidade de 4rea de superficie de cerca de 17.500 m*/m’, razdo
equivalente a de um tubo de 0,19 mm de didmetro. Por outro lado, os
trocadores do tipo tubular plano e os do tipo casco-tubo t€ém densidade
da 4rea superficial na faixa de 70 a 500 m*/m’, ndo sendo considerados
compactos. Na figura 8 s@o apresentados os tipos de radiadores,
exemplificando os mecanismos e critérios de classificagdo, segundo
Hewitt et al. (1994).

Entdo, de acordo como os conceitos anteriormente expostos,
podemos classificar o radiador do presente trabalho como um trocador
de calor do tipo recuperador, de contato indireto, de fase unica, com
superficies estendidas, de fluxo cruzado e do tipo compacto.



Figura 8 — Critérios de classificagdo para os trocadores de calor.
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2.4 RADIADOR AUTOMOTIVO (TROCADOR COMPACTO)
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Atualmente, radiadores automotivos sdo classificados dentro do
grupo de trocadores compactos, dado que sua estrutura tem uma densa
montagem de tubos e de placas aletadas, superando amplamente o
critério minimo estabelecido para os trocadores compactos do tipo gas —

liquido, de 700 m*m? (4rea de troca por volume ocupado).

A sua alta eficiéncia térmica € consequéncia da sua configuracéo,
em que o liquido arrefecedor do motor chega até um depésito, onde €é
distribuido para os mdltiplos tubos que, juntamente com a estrutura
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aletada, constituem o nticleo do radiador. O fluido percorre o interior
dos tubos transmitindo o seu calor para as superficies estendidas e
simultaneamente, um fluxo de ar atravessa o nucleo do radiador,
facilitando a troca de calor para o ambiente. Finalmente, o liquido volta
a ser reunido num depdsito similar ao anterior, mas localizado na
extremidade oposta do radiador, para ser recirculado novamente ao
motor. As partes mencionadas anteriormente ¢ um esquema da troca
térmica num radiador s3o mostrados na Figura 9.

Figura 9 — Partes e esquema de troca térmica num radiador vertical.
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Segundo Palen et. al., (1974), o fluxo de gas dos trocadores do
tipo gas-gas e gas-liquido necessitam de grande velocidade para que
haja uma troca eficiente de calor, uma vez que fluxos de gases se
caracterizam por um coeficiente de conveccdo pequeno. Assim,
trocadores de calor compactos do tipo gas-gas e gas-liquido foram
inicialmente desenvolvidos para aplicagdes em avides e automoveis,
onde pequeno volume e baixo peso eram (e ainda sdo) importantes
requisitos. O material mais comumente utilizado para trocadores
compactos que operam a temperaturas abaixo de 250°C ¢ o aluminio;
para temperaturas acima de este valor e até 650°C, ¢ usado o aco
inoxidavel.
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Para melhorar a eficiéncia térmica dos radiadores, podem-se
incorporar superficies de transferéncia de calor, como aletas e/ou tubos
com geometrias especiais, proporcionando, segundo Stone (1996): (1)
reducdo de volume dos trocadores, tornando-os mais compactos e
reduzindo possivelmente, o seu custo; (2) redu¢do da necessidade de
bombeamento e (3) aumento do coeficiente global de transferéncia de
calor do trocador de calor. Um valor mais alto deste coeficiente pode ser
explorado em qualquer uma das duas maneiras: (1) para obter um
aumento da taxa de troca de calor para temperaturas fixas de entrada do
fluido, ou (2) para reduzir a diferenga de temperatura média para a troca
de calor, o que aumentaria a eficiéncia do processo termodinamico,
resultando numa possivel reducdo de custos operacionais.

Os radiadores atualmente existentes no mercado apresentam
diversas variagdes em sua estrutura e sdo principalmente classificados
de acordo com a orientag@o do fluxo de liquido ¢ da forma e construcio
do nucleo. Esta variedade ¢ devido ao desejo de encontrar o arranjo que
oferega maior eficiéncia térmica.

2.5 PRINCIPIOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR NO
RADIADOR

Vérios mecanismos de transferéncia de calor estdo presentes em
radiadores. Tanto para radiadores de arrefecimento direto como em
radiadores de arrefecimento indireto, as trocas de calor sdo realizadas
por conducdo, conveccdo e radiacdo. Para radiadores de arrefecimento
direto, a condugdo de calor ocorre através do bloco aletado do motor
enquanto que, para radiadores indiretos, a conducdo de calor se da
principalmente ao longo dos tubos e entre os tubos e a estrutura aletada
do nucleo do radiador. Para os dois casos, o fluxo de energia que chega
a superficie é dissipado ao ambiente por convecgao e radiacio.

No caso de motores com arrefecimento indireto, o fluido
refrigerante deve ter energia suficiente para se movimentar pelo interior
dos tubos do radiador e estes efeitos advectivos e difusivos devem ser
levados em conta no balango térmico no radiador. No caso especifico do
radiador de arrefecimento indireto objeto do presente trabalho, a
convecgdo forcada, presente no refrigerante e na corrente de ar, € o
principal pardmetro de projeto, pois determinam a geometria e as
dimensdes do nucleo, de tal forma que o equipamento seja capaz de
dissipar a quantidade de calor pré-estabelecida.
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2.6 AVALIACAO DA DISSIPACAO TERMICA NUM RADIADOR

Para avaliar a quantidade de energia que um trocador de calor ¢
capaz de dissipar, pode-se efetuar um balango de energia para qualquer
um dos fluidos participantes da troca térmica, considerando-se que a
quantidade de calor perdido pelo fluido mais quente ¢ igual a quantidade
de calor recebido pelo fluido mais frio, desprezando-se as perdas
térmicas. Para o caso do radiador automotivo, o balango pode ser feito
tanto para o liquido refrigerante como para o fluxo de ar, caso as perdas
sejam desconsideradas e as condigdes e propriedades de entrada e saida
de pelo menos um dos fluidos sejam conhecidas. Na Figura 10 mostra-se
o volume de controle empregado para determinar o balango de energia
para o fluido de arrefecimento, de onde se obtém a seguinte expressao:

Figura 10 — Volume de controle do fluido de arrefecimento no radiador.

“  Mw

-

Twe

S ————————— ] N

Qw = mwcpw(Tme - Tms) (2)

onde
0., = quantidade de calor dissipado da dgua
m,, = fluxo massico da 4gua
Cp,, = Calor especifico da agua
T,.. = Temperatura da 4gua na entrada do radiador
T,.s = Temperatura da agua na saida do radiador



51

Assim, para avaliar e caracterizar a dissipagdo térmica de um
radiador ¢ necessario ter bons procedimentos para a obtencdo dos dados
de entrada da equagdo anterior. A literatura conta com variadas técnicas,
procedimentos ¢ normas de avaliagdo de radiadores, adotadas por
empresas construtoras de radiadores, por companhias fabricantes de
veiculos e por projetistas de novas tecnologias, as quais se adequam ao
equipamento a ser avaliado, as condi¢des de operagdo e aos métodos de
aquisi¢do de parametros. As recomendagdes técnicas estdo agrupadas
em duas metodologias de avaliagdo de um radiador: avaliagdo térmica
direta no automodvel e avaliagdo térmica em bancada de testes
estacionaria.

2.6.1 Avaliacao térmica do radiador diretamente no automavel

Comumente as empresa produtoras de veiculos t€ém aperfeicoado
procedimentos e técnicas para realizar a avaliagdo térmica dos
radiadores em condi¢des reais de operagdo. A caracterizacdo se faz
instrumentando o radiador instalado em sua posi¢do habitual dentro do
automovel e, junto com os demais componentes da cabine, se realizam
os testes. Isto permite conhecer sua capacidade de dissipagdo térmica e
avaliar a influéncia dos outros componentes do veiculo nos fluxos de ar
e do liquido refrigerante.

De acordo com o trabalho de Abugaber (2003), as empresas
montadoras de automoéveis t€m investido tempo e recursos no
desenvolvimento de técnicas confidveis de medi¢des de parametros a
serem utilizados na avaliacdo do desempenho de motores, resultando
porém em pouca uniformidade metodolégica e pouca ou nenhuma
intengdo em unificar as técnicas. Dentro dos parametros que precisam
ser coletados os mais importantes sdo os fluxos de ar e do liquido
refrigerante, assim como as temperaturas de entrada e saida de cada um
deles. Os métodos se diferenciam entre si principalmente pelas
condigdes de teste e pela técnica a ser usada para a medi¢ao do fluxo de
ar. A industria automobilistica norteamericana ¢ a que mais generaliza o
uso de anemdmetros de pas para determinar o fluxo de ar. No entanto, a
industria europeia tem preferéncia pelo uso de elementos medidores de
press@o na determinagdo do fluxo, enquanto que outras preferem o uso
de anemoémetros de fio quente. Na figura 11, estdo mostradas algumas
das técnicas de instrumentagdo utilizadas pelas montadoras de
automoveis para determinar o fluxo de ar.
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Figura 11 — Algumas técnicas de instrumentacdo para determinar a velocidade
do ar incidente no radiador.

(a)
(a) Anemdmetros de fio quente utilizados por Chrysler Jeep Truck

(b) Conjunto de anemdmetros de pas utilizados por Ford Motor Company

(c) Conjunto de anemdmetros de pas montados transversalmente na cara de descarga
num radiador da Ford Motor Company

Fonte: SAE J1542:1989" apud Abugaber, 2003

Uma das vantagens de usar anemometros de pas, é que eles
medem diretamente a velocidade, eliminando as corre¢cdes por
temperatura e pressdo que precisam ser feitas quando outros
instrumentos de medi¢do s3o usados. Porem uma desvantagem ¢é a
movimentagdo do conjunto de anemdmetros para fazer a varredura das
velocidades presentes em todo o niicleo do radiador.”

2.6.2 Avaliacdo térmica do radiador em bancada de testes
estacionaria

Tanto projetistas como empresas produtoras de radiadores preferem o
uso de bancadas de teste estaciondrias, cujos procedimentos de testes
sdo regidos por normas técnicas, para caracterizar termicamente os
radiadores. Esta técnica prescinde o uso dos demais elementos do
automovel. O projeto da bancada e de seus elementos deve garantir uma
boa aproximagdo das condigdes “reais” nos fluxos de ar e do liquido
arrefecedor. O uso da norma técnica facilita a comparagdo de radiadores
com diferentes configuragdes e/ou tecnologias, pois padroniza os testes,
garantindo as mesmas condi¢des de medicao.

' SAE J1542 Laboratory testing of vehicle and industrial heat exchangers for
thermal cycle durability, 1989.

* Em Abugaber, Op. Cit., é apresentado uma descrigdo detalhada das técnicas e
procedimentos para este tipo de montagens.
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A ASSOCIACAO BRASILEIRA DE NORMAS TECNICAS

(ABNT) apresenta, dentro de suas publicagdes, algumas normas
especificas, referente a sistemas de arrefecimento e a radiadores
automotivos, como segue:

NBR NM 178:1998:  Automobilistica -~  Radiadores -
Terminologia

NBR 14335:1998: Radiadores — Caracteristicas de desempenho —
Termos técnicos

NBR 14734:2001: Veiculos rodoviarios automotores — Sistema
de arrefecimento do motor — Terminologia

NBR 15147:2004: Motores alternativos de combustdo interna —
Vocabulario de componentes ¢ sistemas — Sistemas de

arrefecimento

NBR 15563:2008: Veiculos rodoviarios automotores — Sistema
de arrefecimento do motor — Diagnostico e manutengao

Até o presente momento, ndo se conhece nenhuma norma da

ABNT que especifique uma metodologia para a avaliagio e
caracteriza¢do térmica de radiadores automotivos. Porém, trabalhos
obtidos na literatura frequentemente citam as seguintes duas normas
internacionais:

JIS D-1614:1991 Radiators for automobiles — Test method of
heat dissipation

IS 13687:1993 Internal combustion engines - Radiators - Heat
dissipation performance - Method of test

Tanto a norma JIS D-1614 regulamentada pelo “Japanese

Industrial Standards Committee” (JIS), quanto a norma IS 13687 do
“Bureau of Indian Standards” (IS), estabelecem um método para a
avaliacdo térmica de radiadores em bancos de testes estacionarios.
Basicamente elas estipulam as caracteristicas do banco de testes, a
instrumentacdo requerida, as condicdes e metodologia de teste, o
método de calculo e a apresentacdo de resultados.
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No presente trabalho, para a caracterizagdo térmica do radiador
avaliado, seguiu-se a norma JIS D-1614 (ver Anexo A), a qual serviu de
fundamento para a norma IS 13687. A norma JIS D-1614 ¢ mais
explicita em sua fundamentacdo pelo que este foi o critério para sua
selecdo como norma padrao. Nesta secdo serdo tratados alguns aspectos
desta norma, sendo que a metodologia dos testes e a apresentagdo de
resultados serdo inclusos em capitulos especificos mais adiante.

A avaliagdo da dissipagdo de calor basicamente ¢ feita a partir de
um balango de energia em um dos fluidos do radiador. A norma JIS D-
1614 (item 7) realiza este balango para o liquido refrigerante,
empregando a Eq. 2, que toma a seguinte forma:

Vo .p 1073
Qw:%'pr'(Tw,e_Tw,s) (3)

onde
0,, = quantidade de calor dissipado da agua (kW)

VW = vazao volumétrica da dgua (I/min)

p,» = massa especifica da dgua (kg/m’)

Cp,, = Calor especifico da agua {4,186 [kJ/(kg-°C)]}

T, = Temperatura da dgua na entrada do radiador (°C)

T,.s = Temperatura da 4gua na saida do radiador (°C)

Ao comparar a equagdo 2 com a equacdo 3 € evidente que o fluxo
massico (m,,) da equacgdo 2 € expresso na equagdo 3 em fungdo do fluxo
volumétrico da agua, sua massa especifica e um fator para a conversao
das unidades. Este ajuste ¢ conveniente pois normalmente ¢ mais facil
instrumentar a bancada com um medidor de fluxo volumétrico, para,
posteriormente converter este dado para fluxo massico, com o auxilio da
massa especifica.

Para caracterizar um radiador, o referido balanco deve ser
avaliado em diversos patamares de fluxo de dgua. Para cada fluxo de
agua varia-se a quantidade de ar que atravessa o niicleo do radiador,
gerando, para cada patamar, uma curva de dissipa¢do de calor em
fungdo da quantidade de ar que atravessa o radiador. Os dados
agrupados e reportados em curvas apresentadas em um s6 grafico,
juntamente com a curva de perda de carga para o ar e para o fluido de
arrefecimento, caracterizam termicamente um radiador automotivo.
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A norma estabelece que a bancada deva ter um circuito para cada
fluido. O circuito do liquido de arrefecimento deve ter: um tanque com
um sistema de aquecimento que seja capaz de suprir a energia que
representa a carga térmica do motor a ser dissipada no radiador, uma
bomba, um medidor de fluxo e a respetiva tubulacdo. Por outro lado, o
circuito de ar (tinel de vento) deve incorporar o ventilador, um
retificador de fluxo, os dutos e um sistema de medi¢do de vazdo. Um
exemplo do aparato de teste sugerido pela norma JIS D-1614 é mostrado
na Figura 12.

A bancada deve ser instrumentada para obter a leitura dos
seguintes dados: pressdo atmosférica, umidade, temperatura de entrada
da 4gua, diferenga de temperatura de entrada e saida de agua, fluxo de
agua, temperatura de entrada do ar, fluxo de ar e perda de pressdo do
lado da agua e do lado do ar.

Figura 12 — Exemplo do aparato de teste para radiadores

4

1. Ventilador 2. Corpo do tunel de vento 3. Favo retificador 4. Medidor de vazio agua 5. Bomba de
agua 6. Tanque de agua quente 7. Termometro Ar-entrada 8. Medidor de vazdo do vento ou
anemometro 9. Medidor de pressdo diferencial para a perda de pressdo do lado da agua 10.
Termdmetro saida da agua 11. Tubo de conexdo 12. Tubo de descarga 13. Medidor da diferenca de
temperatura entre a entrada e a saida da agua 14. Medidor de pressdo diferencial para a perda de
pressdo do lado do ar 15. Termometro de agua de entrada 16. Amostra radiador

Fonte: Norma JIS D-1614

A norma permite flexibilidade de projeto da bancada, desde que
este projeto garanta condig¢des proxima das reais tanto na entrada do ar
como do fluido arrefecedor, ou seja, condigdes de operacao do radiador
em um automoével.
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2.7 TUNEL DE VENTO

Tuneis de vento ou tineis aerodindmicos sdo instalagdes
projetadas para reproduzir e estudar os efeitos de fluxos de ar na
vizinhanga de objetos ou de corpos solidos. Tais objetos encontram-se
estagnados na secdo de testes enquanto o ar ¢ propulsado em seu
entorno, facilitando o estudo dos efeitos aerodindmicos e
termodindmicos da interagdo entre o fluxo de ar e o corpo de prova. Os
efeitos termodinamicos s6 sdo verificados se existirem gradientes de
temperatura entre o ar e o corpo de prova. O objetivo do tiinel de vento é
simular, em laboratorio, as condi¢des reais de operagdo de um objeto
sujeito a um fluxo de ar.

Nos tuneis de vento o ar € soprado ou aspirado por médio de uma
turbina ou ventilador, através de um duto equipado com retificadores de
perfil, coifas, malhas e outros dispositivos que garantam uma
distribui¢do transversal de velocidades desejada na cAmara de testes.

Segundo Muiioz (2012), em sua configuracdo mais elementar, um
tunel de vento ¢ uma instalacdo formada por um duto tubular de se¢éo
arbitraria e regular, por onde escoa um fluxo de ar com propriedades
controladas sobre um corpo de prova, visando caracterizar os fendmenos
produzidos durante a interag@o do fluxo de ar com o objeto de estudo.

2.7.1 Classificaciao dos tuneis de vento

Desde o primeiro tinel de vento projetado por Francis Herbert
Wenham em 1871 até hoje, estes equipamentos t€ém sido empregados
para as mais amplas aplica¢des. Desta forma, sdo muitas as concepgdes
e configuracdes destes tuneis, de forma a atender necessidades
especificas dos testes para os quais sao projetados.

De uma forma sucinta, os tuneis de vento, podem ser
classificados conforme os critérios a seguir.

e Faixa de velocidades de operacdo: Os tuneis podem
classificar-se de acordo com a velocidade média do ar na camara de
testes. Esta velocidade pode ser expressa em termos do nimero de Mach
(M), numero adimensional que estabelece a proporgdo entre a
velocidade especifica de um objeto (V) e a velocidade do som no meio
em que o objeto se movimenta (V;), como mostrado na equagao:
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A classificac¢do dos tineis de vento conforme o numero de Mach

¢ apresentada na tabela 2.

Tabela 2 — Classificagdo de tuneis de vento de acordo a sua velocidade de
operagao

Tipo Velocidade operativa
Subsénico - Baixa velocidade M<04
Subsonico 04<M<0,8
Transonico 0,8<M<1,2
Supersénico 1,2<M<5,0
Hipersonico 5,0>M

i Barlow, Rae e¢ Pope (1999), referem uma subdivisio nos taneis
subsonicos denominados de baixa velocidade, porem Benson (2009)
considera como tunel subsonico a qualquer um que tenha velocidades de
M<0,8

Fonte: Adaptado de Benson (2009)

O uso do numero de Mach como critério de classificagdo se deve
a importancia dos efeitos de compressibilidade nos gases nestes estudos.
Para fluxos subsbonicos de baixa velocidade, os efeitos da
compressibilidade podem considerar-se despreziveis enquanto que, para
os fluxos transonicos e supersdnicos, os efeitos de compressibilidade
devem ser considerados. Ja para fluxos hipersonicos, deve-se fazer
consideragdes adicionais para o estado quimico do gis. A
compressibilidade afeta o projeto da segdo de teste do tunel de vento;
por exemplo, para tineis subsOnicos, a secdo de teste tem a menor area
transversal do tinel, enquanto que, para tuneis supersonicos, a garganta
do bocal tem a menor area ¢ a area da se¢do de ensaio ¢ escolhida para
atingir um nimero de Mach desejado. (Benson, 2009)

¢ Tipo de circuito: Tuneis de vento podem ser classificados de
acordo com as configura¢des dos circuitos nos tuneis de vento, ou seja,
conforme a forma como fluxo de ar retorna pelo ventilador, podendo ser
do tipo retorno aberto ou fechado, como mostrado na figura 13. Segundo
Bradshaw e Mehta (2003), um tinel é chamado de tunel de circuito
aberto se descarrega o seu fluxo para a atmosfera. Neste caso, o fluxo de
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ar descreve uma trajetoria reta. Os tuneis de circuito aberto sdo
amplamente utilizados se a se¢@o transversal necessaria para o retorno
do fluido ¢ maior do que a se¢do de teste.

E esperado que o ar, depois da se¢do de teste, perca a maior parte
de sua média de vorticidade, instabilidade e turbuléncia antes de ser re-
ingerido. No tlnel de vento de circuito fechado, a entrada do ventilador
estd ligada com a saida da se¢do de testes por um difusor e, desta forma,
o ar é continuamente recirculado. Neste caso, o fluxo percorre um
circuito, que geralmente € constituido por quatro se¢des com orientagdes
defasadas em 90° entre si.

Figura 13 — Tipos de circuitos num tlinel de vento.
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Fonte:
<http://commons.wikimedia.org/wiki/File:Tipo_de_t%C3%BAneles_entorno.p
ng>

Segundo Barlow, Rae e Pope (1999), as vantagens do tinel de
circuito aberto residem em seu menor tamanho e na sua facilidade de
construgdo, quando comparado a um tunel fechado com as mesmas
condic¢des de dimensdes e velocidade na segdo de teste. Porem, tineis de
retorno fechados requerem menos energia para funcionar, fornecem um
maior controle sobre as condi¢cdes do escoamento na se¢do de testes e
geram menos ruido ao operar, que tineis de circuito aberto. Bell e
Mehta (1988), afirmam que tuneis de circuito aberto sdo geralmente
recomendados para pequenos aparatos de baixa velocidade, com area
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transversal na secdo de teste menor que 0,5m’ e com velocidades na
secdo de testes inferiores a 40m/s.

Baseados nesta classificacdo, nas recomendacgdes dadas na
bibliografia e contando adicionalmente com limitagdes de espago para a
instalagdo da bancada no laboratoério, optou-se por projetar um tinel de
vento de circuito aberto, subsonico de baixa velocidade. Assim, daqui
em diante o énfase sera dada ao estudo deste tipo de tinel aerodindmico.

2.7.2 Tunel de vento de circuito aberto, subsonico de baixa
velocidade

Os tlneis de circuito aberto podem, por sua vez, dividir-se em
duas categorias, conforme a posicdo do ventilador com respeito a secdo
de teste, como mostrado na figura 14. Segundo Bradshaw e¢ Mehta
(2003), se o ventilador, seja axial ou centrifugo, se localiza a jusante da
secdo de teste, o tunel de circuito aberto € classificado como um tinel do
tipo “Suckdown” ou sugador. Dado que a camara de teste se localiza na
su¢do do ventilador, este tipo de tinel apresenta redemoinhos mais
intensos e instabilidades de baixa frequéncia, que, se ndo forem
corretamente corrigidas, podem influenciar o desenvolvimento do
escoamento e os resultados na mostra estudada.

Figura 14 — Categorias dos tineis de vento de circuito aberto.

Ja os tuneis de vento cujos ventiladores (geralmente centrifugos)
sdo instalados na montante da se¢do de teste sdo denominados do tipo
“Blower” ou sopradores. Este ¢ o tipo mais flexivel, pois qualquer
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forma de secdo de teste desejada pode ser testada. Nestes, os
redemoinhos também podem estar presentes, mas como o ventilador esta
localizado antes da secdo de teste, o perfil de velocidades sobre o corpo
de prova fica melhor padronizado. Segundo Mehta (1977), o fluxo de
saida de um ventilador centrifugo ¢ ndo uniforme e turbulento, mas facil
de corrigir, ndo sofrendo as instabilidades de baixa frequéncia presente
no fluxo de entrada de tuneis do tipo suckdown. Em geral, tuneis
sopradores sdo muito menos sensiveis as condi¢des de entrada que os
tuneis sugadores.

Entdo, de acordo com estas orientagdes, decidiu-se no presente
projeto, projetar um tunel de vento de circuito aberto, tipo “Blower”,
subsonico de baixa velocidade.

A configuragdo escolhida foi entdo concebida de acordo com a
proposta por Mehta (1977) e Mehta e Bradshaw (1979), inteiramente
baseada em varios modelos de tuneis de vento de sucesso. Estes
pesquisadores estudaram cada componente principal de um tinel de
vento: ventilador, difusor, cdmara de retificagdo, condicionadores de
fluxo, contragdo e secdo de ensaio. As informagdes apresentadas nas
secdes a seguir se baseiam nestes trabalhos.

2.7.2.1 Ventiladores

Mehta (1977) e Mehta e Bradshaw (1979) estudaram o
comportamento, desempenho e desenvolvimento de fluxos de ar de
ventiladores do tipo axial e radial. Como conclusdo, recomendaram,
para tineis de vento de baixa velocidade, o uso de ventiladores
centrifugos. Dos trés tipos de pas impulsoras (ou impellers, mostradas
na figura 15), Mehta (1977) recomenda o uso do impulsor de pas
curvadas para tras, pois o impulsor de pas curvadas para frente apresenta
menor eficiéncia e o impulsor de pas radiais muitas vezes produz ruido e
fluxo de pulsagdes, que o tornam improprio para tineis de alto
desempenho. Deve-se notar que o fluxo de ar de saida de um ventilador
centrifugo ¢ perturbado devido & influéncia da carcaca e ao
desenvolvimento do fluxo de ar no interior da carcaga.
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Figura 15 — Desenho e tridangulos de velocidades para os tipos de impellers de
um ventilador centrifugo.

Pas curvadas
para a frente para tras

Pas curv i
as curvadas Radiais

Fonte: <http://www.extractores.net/centrifugos.htm>

Um elemento importante da carcaga (ou voluta) num ventilador
centrifugo ¢ a lingueta (ou “fongue”, mostrada na figura 16), cuja
func¢do principal ¢ dividir o fluxo de ar que sai do ventilador daquele que
permanece temporariamente girando com o rotor no interior da carcaga.
Como o rotor tem uma posi¢do assimétrica e gera forcas centrifugas
sobre o ar, a maior massa de ar se concentra na regido externa da voluta
e a lingueta coleta a massa de ar que se encontra em uma zona de menor
pressdo de forma esta receba energia, fornecida pelo proximo giro do
rotor, além do novo ar exterior, succionado pelo ventilador. A posi¢do
assimétrica do rotor e o movimento das pas fazem com que o ar
apresente vortices no interior da carcaga, como mostrado na figura 17.
Como a posicdo da lingueta obstrui a area inferior de saida do
ventilador, a distribuicdo do ar de saida é ndo uniforme e caracterizada
por perturbagdes, como mostrado na figura 18.
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Figura 16 — Localizacdo da lingueta ou “tongue” na carcaga de um ventilador
centrifugo.

Fonte: Mehta (1977)

Figura 17 — Vértices no interior da voluta de um ventilador centrifugo.

Fonte: Mehta (1977)

A figura 17 mostra o comportamento do fluxo de ar emergente de
um ventilador de pas curvadas para tras, através do uso de fumaga de
fumo. Nesta figura se observa apenas a area da saida do ventilador (A
lingua esta adjacente a parede de fundo e o rotor estd inclinado para a
parede do lado direito).
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Figura 18 — Perfil de saida de um ventilador centrifugo.
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Fonte: Mull (1997)

Mesmo que os ventiladores centrifugos de pas curvadas para tras
apresentem vortices, perfis ndo uniformes e perturbacdes, pode-se, na
camara de retificacdo, homogeneizar e retificar estes fluxos a niveis
aceitaveis que proporcionem as condigdes de escoamento requeridas na
secdo de teste.

Ainda segundo Mehta, ventiladores centrifugos apresentam
algumas vantagens quando comparados a ventiladores axiais: operam
com razodvel estabilidade, produzem fluxos controldveis em uma ampla
gama de condi¢des de escoamento (ou seja, grande variagdo do fator de
poténcia do tlnel), e sdo menos afetados pelas condi¢des do ar de
entrada e pela secdo de teste. Mehta relata também que os tuneis de
vento que operam com este tipo de ventiladores podem ter perfis de
velocidade razoavelmente uniformes (0,2% de varia¢@o na pressao total)
e niveis de baixa intensidade de turbuléncia (menos de 0,1%) na secédo
de ensaio, sempre e quando os tineis forem adequadamente projetados.

De acordo com Bradshaw e Mehta (1979), os ventiladores
centrifugos sdo usualmente empregados em tineis de vento de baixas
velocidades e podem funcionar a baixas pressdes, pelo que
frequentemente sdo adquiridos montados de seus fabricantes ou em
comercio especializado. Neste caso o consumidor pode especificar o
equipamento de seu interesse em catdlogos dos fabricantes.

2.7.2.2 Difusor de grande angular

A fungdo do difusor num tinel de vento é conectar a saida do ventilador
com a camara de retificacdo, cuja area de sec¢do transversal deve ser
grande, resultando em um fluxo com velocidade do ar baixa. A funcdo
da cémara de retificagdo é homogeneizar e uniformizar o fluxo. Um
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retificador, por outro lado, deve proporcionar pequenas perdas de
pressdo. Este acoplamento deve ser projetado para evitar a criagdo de
irregularidades, perturbagdes ou vortices no fluxo, ou seja, o difusor tem
de ser concebido de maneira a evitar a separagdo da camada limite, a
qual, devido aos gradientes de pressdo adversos tem grande
possibilidade de ocorrer. Segundo Mehta (1977), para evitar a separagdo
da camada dentro de um difusor, o angulo de expansdo 20 tem que ser
inferior a 6°, e a razdo de areas (4,),entre a area de saida A, ¢ a area de
entrada 4,., dada pela equagdo 5, ndo pode exceder o valor de 2,5:

A

d,s

4,

4, = (5)

,€

Porém, estas recomendagdes levam muitas vezes ao projeto de
difusores de grande comprimento, dado que o maximo angulo de
abertura do difusor é muito pequeno. Para manter o comprimento total
do tinel numa propor¢do razoavel, pode-se empregar difusores de
grande angular. Mehta afirma que um difusor de grande angular ¢ todo
aquele difusor com um angulo 26 maior que 6°, tal como mostrado na
Figura 19. Comumente os difusores de grande angular sdo equipados
com telas, sistemas “splitter”, ranhuras de sucg¢do, vortices aprisionados
ou palhetas, para evitar a separagdo da camada limite no decorrer do
escoamento através do difusor, permitindo ter relagdes de areas maiores
que os 2,5 recomendados para difusores com angulo de abertura inferior
a6°.

Um mesmo difusor pode ter angulos de expansdo diferentes,
dependendo do plano de medida. Neste caso, assume-se que o angulo 20
¢ o maior entre os angulos, sendo considerado o angulo critico, uma vez
que a separagdo da camada limite ¢ mais provavel de ocorrer em angulos
maiores.

Ainda segundo Mehta, para conseguir evitar a separacdo da
camada limite e melhorar a uniformidade do fluxo, pode-se empregar
uma tela, elemento mais econdomico e de mais simples implementagdo
num tunel de vento. No presente trabalho, a tela foi empregada. Outras
técnicas podem ser estudadas a partir do trabalho de Mehta (1977).
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Figura 19 — Tipicos difusores de grande angular mostrando a definicdo de
difusor com angulo 20.

Fonte: Mehta (1977)
2.7.2.3 Telas difusoras

Segundo Mehta (1979), telas tém sido utilizadas para melhorar a
qualidade do fluxo de ar no tinel de vento desde a década de 1930. Sao
os dispositivos mais simples para evitar a separagdo da camada limite
em difusores de grande angular, mas também sdo utilizadas para
melhorar a uniformidade do fluxo na cdmara de retificagdo. O principal
efeito das telas ¢ que elas impdem uma queda de pressdo estatica
proporcional ao quadrado da velocidade do fluxo e podem redirecionar o
fluxo incidente para uma dire¢do normal a tela, como mostrado na figura
20. A queda de pressdo estatica Ap;. € expressa pela equagio:

1 2
Apser = Kger '(Epa 'Uscr] ) (6)

onde 4p,., é proporcional ao valor da pressao dindmica que atinge a tela
(expressdo entre paréntesis), p, representa a massa especifica do ar e Uk,
¢ a velocidade do fluxo incidente na malha. O termo Kj,, representa a
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constante de proporcionalidade e é conhecido como coeficiente de perda
de carga da tela.

Figura 20 — Fluxo através de uma tela localizada no plano inclinado.

\,/ \Uscr.COS(I).SeC\'P

Fonte: Mehta (1977)

A razdo entre angulo de saida ¢ e o angulo de incidéncia ¥ (ver
figura 20), do fluxo de ar sobre a tela é um parametro (conhecido como
coeficiente de deflexdo o), determinado por:

_?
aSCI" - \}I (7)

Note-se, assim, que o coeficiente de perda de carga K. (ver
equacdo 6) e o coeficiente de deflexdo o, sdo pardmetros que
descrevem os efeitos da presenca da tela num fluxo de ar, a qual, quando
bem projetada, visa garantir a uniformidade e integridade da camada
limite. Pesquisadores tém estabelecido correlagdes para estes dois
pardmetros em fun¢do de varidveis mais faceis de medir, como se
observa nas equacdes a seguir (Mehta,1978):

Ker = fl (:Bt > Rescr’q’) )]

Ager = 2 (ﬂt K, ¥) ©)

onde f; representa a propor¢ao de area aberta da tela e Re,., representa o
nimero de Reynolds, baseado no didmetro do arame. Como observado,
estes parametros dependem da caracterizagdo geométrica da tela, como
sera apresentado adiante neste texto.
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Na caracterizagao de telas, ¢ comum utilizar o numero de “mesh”,
que indica o numero de furos por polegada linear, medidos a partir do
centro de um fio, pardmetro empregado pela maioria de empresas em
todo o mundo para a fabricagdo e comercializacdo de telas. Como
mostrado na figura 21, para duas malhas com o mesmo numero de mesh
pode existir diferencgas na area de passagem.

Figura 21 — Numero de mesh em malhas.
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Fonte: <http://malla.elregante.com/>

Assim, a caracterizagdo geométrica de uma tela s6 ocorre quando
dois dos trés fatores sdo estabelecidos: diametro do fio, (dy.), namero de
abertura da tela por unidade de comprimento (///) e a propor¢do de area
aberta na tela (f;). Estes trés parametros se relacionam através da
seguinte equagao:

2
s =[l—d%j (10)

Para malhas com o mesmo mesh, se o didmetro do fio forem
diferentes, o termo entre paréntesis da equagdo 10 sera diferente, e,
assim, elas apresentardo proporc¢des de area aberta diferentes (ver tabela
3). A grande variedade de combinacdes possiveis entre estes trés
parametros fazem com que, no mercado, se tenham multiplas opcdes.
Desta forma, os pesquisadores normalmente utilizam os pardmetros f; e
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o diametro do arame (implicito no Re,.) como variaveis para determinar
K., € ag. de qualquer tela.

Tabela 3 — Tabela de abertura de malhas

Mesh  I4% Didmetro Abertura 3
arame mm malha mm
0,71 1,14 44,2%
0,63 1,49 46,4%
12 0,472 0,56 1,56 51,9%
0,46 1,66 56,5%
0,36 1,76 60,8%
10 0,394 0,63 1,91 56,5%"

* Como o mesh ¢ indicado em polegadas 1/l=mesh/25,4mm, para quando a
unidade de comprimento seja o milimetro.

T Também se pode ter o mesmo S, para distintos mesh com diferentes
diametros do arame
Fonte: Adaptado <http://www.teciam.com.br/resources/tabelas/tecidos.pdf>

A literatura esta cheia de correlagdes para estes dois parametros,
mas a expressao mais aceita para avaliar K., em termos de £, para uma
tela colocada perpendicularmente ao fluxo é:

Cscr '(1 - :Bt)
Ky, =—sec 220 11
:Btz ( )

Esta equagdo ¢ também chamada equacdo de Collar e ¢ recomendada
para velocidades superiores a 10 m/s, onde C,., é um coeficiente que
depende do niimero de Reynolds e seu valor situa-se entre 0,9 e 1,0.

Para velocidades inferiores a 10 m/s recomenda-se a seguinte
expressao, denominada equagdo de Wieghardt:

1-p -
Ko =6,5- 7[ 'Rexcré > (12)
B3

onde K. ¢ uma funcdo do £, e do nimero de Reynolds, o qual se baseia
no didmetro da tela d;.,, sendo calculado por:
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(13)

Na tabela 4, tem-se valores de K., para diferentes telas,
utilizando as equagdes 11 e 12, conforme mostra Mehta (1977).

Tabela 4 — Comparagdo das equagdes de Collar e Wieghamdt para determinar o

coeficiente de perda de carga de uma tela.

Mesh Diametro B K de acordo K de acordoA

arame (mm) *  comaKEq. 11 coma Eq. 12’
7 0,812 0,60 1,000 0,752
8 0,711 0,60 1,000 0,787
9 0,711 0,56 1,263 0,971
10 0,61 0,58 1,124 0,919
12 0,559 0,54 1,420 1,168
13 0,508 0,55 1,338 1,144
14 0,508 0,51 1,695 1,413
16 0,457 0,51 1,695 1,464
18 0,417 0,51 1,695 1,509
20 0,376 0,50 1,800 1,648
22 0,345 0,49 1,912 1,788
24 0,345 0,46 2,297 2,108
26 0,315 0,46 2,297 2,169
28 0,315 0,43 2,774 2,560

: O autor assumiu um valor de Cscr=0,9.
T O autor assumiu um valor de Uscr=10m/s

Fonte: Mehta (1977)

Mehta (1977) comparou os resultados obtidos por estas duas
equacdes com dados experimentais obtidos por Pankhurst ¢ Holder
(1952)°, para valores tipicos de dy., ¢ 8, assumindo uma velocidade de
10m/s, que representa o limite inferior e superior para as equagdes 11 e
12, respectivamente. Segundo este autor, embora os resultados obtidos
ndo tenham uma concordincia muito boa, os valores sdo da mesma
ordem de magnitude e podem ser usados para determinar K.

Porém, para a determina¢do do pardmetro f;,, Mehta propde a
seguinte correlagdo para o coeficiente de deflexdo o, a qual ¢ dada em
fungdo do coeficiente de perda de carga:

3 Pankhurst, R. C. e Holder, D.W., Wind Tunnel Technique, Pitman,
London, 1952, p. 649.
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Esta expressdo ¢ valida para telas com K,.,>0,7 as quais estdo definidas
por um perfil plano colocado perpendicularmente ao eixo do
escoamento.

De acordo com Mehta (1985), as telas melhoram a uniformidade
do fluxo porque reduzem a pressdo total das regides com elevada
velocidade mais do que nas regides com baixa velocidade. Isto também
reduz a probabilidade de ocorrer separagdo da camada limite. Mehta
(1985) estudou ainda a influéncia das telas sobre a camada limite num
fluxo de ar. Para isto o autor gerou uma camada limite turbulenta
totalmente desenvolvida com Reg=1690 e velocidade de 18m/s na se¢éo
de teste de um tinel de vento. Para determinar a presenca da camada
limite, plotou o perfil de velocidade para a condicdo onde ndo existisse
presenga da tela, assim como quatro posi¢des na jusante quando ela se
encontrasse presente, como mostrada na figura 22. A linha pontilhada
representa o perfil de velocidades para o tinel sem tela, enquanto os
outros pontos representam o perfil em diversas posi¢des (x), medidas a
partir da posi¢@o onde a tela se encontra instalada. Da figura conclui-se
que a presenca da tela reduz a espessura da camada limite, pois o perfil
de velocidades do tunel sem tela apresenta o final da camada limite a
uma distancia (y) de 21 mm a partir da parede, enquanto que para
qualquer um dos casos restantes, o final da camada limite se apresenta a
uma distancia (y) bem menor. Porém, ha sinais de uma superacdo da
velocidade em regides proximas as da regido final da camada limite,
presumivelmente devido a presenga de vortices longitudinais, formados
pela coalescéncia aleatéria de jatos emergentes dos poros da tela
(Mehta, 1985).

Para conseguir melhorar ainda mais o seus efeitos, telas com
perfis curvos podem ser utilizadas. As telas curvas t€ém a vantagem de
aumentar a recuperacdo dos perfis de velocidades perto da camada
limite, pois desviam o fluxo na direcdo da parede (ver figura 23), util
para evitar a separagdo do fluxo. Quando possivel, & recomendado o uso
de perfis curvos nos difusores.



Figura 22 — Perfis de velocidade na jusante de uma tela metalica.

1.0

10 —i 7

UUger

ﬂamm
101 B
P8C0n0000 000

Hﬂe
nnaouuunu OsonoConooom
X, mm

597

Qvershoot

o o 'euo
o
90 e0n000a gy aooeooo)

414

Can
®po
Ocap
[~ 1]
5“‘"’0005 o

292

UNDISTURBED

n
e
g 7/
9 ﬂ / 140
9§a /
i /
i
/
B
'g /
o /
7 -S’I PLASTIC COARSE SCREEN
!
1
1 [ 1 1 1
‘so 7 14 vzr:rm 28 35 42

Fonte: Mehta (1985)

71



72

Figura 23 — Detalhe da refrag@o perto de uma parede ocasionada por uma tela
com perfil plano e curvo.
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As telas que podem ser usadas em tineis de vento estdo
disponiveis no mercado, ¢ sdo geralmente feitas de plastico ou de metal.
A influéncia das telas sobre o fluxo depende também do material com
que sdo feitas, ndo s6 devido as propriedades mecanicas do material,
mas também devido ao processo de fabricagdo empregado,
principalmente no que se refere aos pontos nodais.

Nas telas plasticas, os nodos sdo embutidos uns nos outros, de
forma que, no caso de uma deflexdo da malha devido a carga de vento, o
tecido original é conservado. Para o caso de uma malha de metal, os fios
da tela sdo sobrepostos, podendo deslizar uns sobre os outros € o
formato da tela se modifica, dependendo da deflexdo da tela. Desta
forma, as telas plasticas, as quais permitem maior deflexdo com a carga
do vento, por si mesmas apresentam perfis curvos.

Entéo, de acordo com Mehta (1977 e 1985), os principais efeitos
de uma tela num escoamento so:

* Produzir uma queda na pressdo estatica proporcional ao
quadrado da velocidade do fluxo (ver equagio 6).

* Reduzir a espessura da camada limite.

* Desenvolver um perfil de velocidade mais uniforme (ver figura
22).

* Criar uma recuperacdo da velocidade do fluxo perto da camada
limite (ver figura 22)

o Alterar a distribuicdo turbulenta reduzindo sua escala e
intensidade.
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*Defletir o fluxo de entrada para uma dire¢do normal a tela,
exceto quando o fluxo de entrada ¢ perpendicular a ela (ver figuras 20 e
23).

2.7.2.4 Efeitos da combinagdo do difusor de grande angular com as
telas difusoras

Como ja exposto, a fun¢do do difusor de grande angulo ¢ ligar a
saida do ventilador com a camara de retificagdo. Mehta (1977) faz um
estudo sobre a influéncia do perfil do ventilador e observou que o uso de
elementos retificadores ¢ 1til para obter um escoamento mais uniforme
num comprimento relativamente curto. Em seu trabalho, o autor estudou
um ventilador centrifugo ligado a um difusor com segdo transversal
retangular de paredes planas, uma razdo de area, A,, igual a 2,25 ¢ um
angulo de abertura de 15°. A caracteristica especial deste difusor ¢ que
este diverge em duas sec¢des separadamente, isto é, diverge no plano
XZ, e no plano YZ, sempre orientando o eixo Z na dire¢do do fluxo.
(ver o diagrama na parte superior das Figuras 24 e 25).

Figura 24 — Distribuiggo vertical da pressdo na saida de um difusor de grande
angular conectado a um ventilador centrifugo de pas curvadas para trds com
diferentes graus de redemoinhos
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Figura 25 — Distribuic@o horizontal da pressdo na saida de um difusor de grande
angular conectado a um ventilador centrifugo de pas curvadas para trds com

diferentes graus de redemoinhos
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Tanto a figura 24 quanto a figura 25 mostram a pressdo total na
saida do difusor ao longo da linha de centro de um plano vertical central,
para diversas configuracdes. Trés casos foram avaliados: o primeiro sem
nenhum retificador de fluxo, o segundo com uma tela plana na entrada
do difusor e uma tela curva no intermédio do difusor, (as duas telas
tiveram um coeficiente de perda de carga, K. de 1,5, o que reduz o
angulo de redemoinho por volta de 70% do seu valor original, segundo
Mehta, 1977) e, finalmente, no Gltimo caso hd uma colmeia na saida do
ventilador, eliminando quase completamente os vortices.

Os resultados destes estudos sdo mostrados nas Figuras 24 e 25, que
mostram curvas de Cp em fung¢fo da distancia ao longo do tunel, onde o
coeficiente de pressdo total, Cp, ¢ definido pela razdo entre a diferenga
de pressdo do difusor e a pressdo dinamica presente na entrada do

ventilador, como indicado na equagdo:
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pti _patm
Cp=—F7—""—
1 ’ (15)
E'OU.)Z’J

onde p;; ¢ a pressao total medida num ponto especifico, p,, ¢ a pressao
atmosférica, p, é a massa especifica do ar e Uy; € a velocidade média de
entrada do ar no ventilador.

Embora, segundo Mehta (1977), vortices estejam presentes em
fluxos produzidos por ventiladores centrifugos, as figuras 24 e 25
mostram como estes vortices podem produzir escoamentos de ar
proximos as paredes do difusor, ocorrendo inclusive um inversdo dos
fluxos nas regides centrais, para o caso em que o difusor ndo é equipado
com nenhum condicionador, mas com duas telas. Por outro lado, o uso
de duas telas reduz a regido de fluxo invertido e melhora a uniformidade
de fluxo. Ja o uso da colmeia na saida do ventilador mostrou que ela é
muito efetiva para remover vortices, gerando um perfil semelhante ao de
um fluxo totalmente desenvolvido em ambos os planos, mas com
separacdo completa na parede adjacente da lingua do involucro (ver
plano XZ, figura 24). Isto mostra que o fluxo do tipo vortice ajuda a
evitar a separagdo da camada limite das paredes do difusor, assim ndo ¢
recomendavel instalar colméias na saida do ventilador, mas utilizar telas
para melhorar a uniformidade do escoamento no difusor de grande
angular.

Além disto, Mehta (1977) classificou mais de 130 difusores de
grande angular obtidos da literatura, de acordo aos seguintes critérios:
razao de areas, angulo de expansdo e método de controle para evitar a
separagdo da camada limite. Com esta informagdo, este pesquisador
criou um grafico que relaciona a razdo de areas A, (ver equagdo 5), o
numeros de telas e o dngulo de expansdo 20 (ver figura 26). Este grafico
apresenta dados para difusores que usam malhas como método de
controle da camada limite, assim como difusores sem nenhum método
de controle e configuragdes de difusores com telas que ndo foram bem
sucedidos (ou seja, apresentaram separacdo da camada limite). Nesta
figura, a razdo de areas ¢ representada graficamente em fungdo do
angulo do difusor e cada simbolo representa um difusor estudado, cujo
desenho geométrico (retangular ou circular) indica o formato da area da
secdo transversal do tunel de vento empregado e cujo numero equivale a
quantidade de telas usadas, a forma da parede do difusor (retas o curvas)
e o sucesso da configuragdo (bem ou mal sucedida).
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Figura 26 — Efetividade das configuragdes, estabelecendo a relagdo entre angulo
20, quantidade de telas e razao de areas em difusores de grande angular.
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Cada curva identificada como 0, 1, 2 e 3 na figura 26, foi
tracejada de tal forma que incluisse todos os pontos de configuragdes
bem sucedidas para 0, 1, 2 e 3 telas, ou seja, estas linhas situam o limite
de efetividade entre os trés parametros (dngulo 20, quantidade de telas e
razdo de areas). Por exemplo, para que um difusor opere de forma
exitosa com um determinado nimero de telas, o ponto no grafico
definido pelo dngulo de expansdo e a razdo de area tem que localizar-se
para a esquerda da curva que corresponde ao numero de telas usadas.

Para ilustrar, supde-se necessdria uma razdo de area igual a
quatro, entdo da figura 26 e como mostrado na tabela 5 podemos ter a
seguinte combinacdo de difusores bem sucedidos:

Tabela 5 — Combinacdo de difusores bem sucedidos para 4, = 4

N° de telas  Angulo de abertura 20

0 0°<20<16°
1 16° <20 <27°
2 27° <20 <43°
3 43° <20 <49°

Mehta (1977) também concluiu que a soma dos coeficientes de
queda de pressédo das telas no difusor, Kj,,, deve ser tal que:

A, <112-K, +1 (16)

sum

Esta informagdo ¢ util para determinar o nimero de telas requeridos no
difusor e os valores dos seus coeficientes de perda de carga K., que,
por sua vez, definem a geometria das telas. Entdo, através da
combinac¢do da equagdo 16 com as informagdes obtidas a partir da figura
26 pode-se selecionar e projetar um difusor de grande angular, que
empregue exclusivamente telas para evitar a separagdo da camada
limite. Para finalizar o projeto do difusor, deve-se definir a localizacdo
das telas ao longo do comprimento do difusor. Mehta (1977) recomenda
a colocagdo de uma tela proxima a entrada do difusor, uma vez que
neste local o fluxo ¢ mais susceptivel a separar-se. Para determinar a
posicao das outras telas no difusor, o autor utiliza trés pardmetros nédo
dimensionais (My, M;, M), definidos como:
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MO :ZKSCI",Z.:KSM” (17)
i=1
M, = ! Zn:xi Kscr,i 18
1 M, =1, > (18)
M —Li L—l 2Kscri (19)
M, e\L, 2 ’

onde x; € a localizagdo (em relacdo a entrada) de uma tela com K,.;, Ly €
o comprimento do difusor e # € o nimero de telas, cujo valor maximo ¢
quatro. Segundo Mehta (1977) se M, tende para zero, as telas tendem a
estar na entrada, e se ele tender para um, as telas tendem a estar
localizadas na parte da saida do difusor. A distribuicdo uniforme das
telas ao longo do comprimento do difusor leva o valor de M, proximo de
0,5. O valor de M, esta relacionado com a distancia entre as telas, e o
seu valor o0timo esté relacionado com o angulo do difusor. A separagdo
nos cantos de entrada e saida do difusor pode ser evitada para M, igual a
0,17. Recomenda-se o uso de cantos arredondados (ver a Figura 27), que
ajudam a evitar a separacdo do escoamento nestes locais.

Figura 27 — Arredondamento dos cantos num difusor

Curvatura




79

Mehta (1977) finalmente sugere que os parametros do difusor de
grande angular sejam limitados de forma que: 4, < 5 e 26 < 50°. A
combinacdo de difusores de grande angular e telas permite reduzir o
comprimento do tunel de vento, sem afetar o desenvolvimento do fluxo
na se¢do de teste.

2.7.2.5 Camara de retificagdo

A camara de retificagdo ou camara de sedimentacdo ¢ a se¢do de
um tinel de vento onde é melhorada a uniformidade do fluxo e reduzida
sua turbuléncia. Isso ¢ feito por meio de condicionadores de fluxo,
fundamentalmente colmeias e telas. O propdsito da camara de
retificagdo ¢ criar um segmento de tinel de vento com uma velocidade
baixa e com uma grande area. A baixa velocidade ¢ necessaria para
reduzir as perdas de energia ocasionadas pelos condicionadores de
fluxo, uma vez que elas sdo proporcionais a velocidade do escoamento
ao quadrado. A grande area ¢ necessaria para facilitar a instalagdo da
contragdo no tunel de vento e aumentar a uniformidade de fluxo na
se¢do de teste.

Normalmente, a colmeia ¢ colocada apds da saida do difusor,
enquanto que as telas sdo colocadas a jusante da colmeia, exceto quando
¢ necessaria a presenca de uma tela a montante da colmeia, devido a
angulos de incidéncia maiores que 10° no escoamento.

Segundo Mehta (1977) a distancia entre as telas deve ter um valor
aproximado de 500 vezes o diametro do arame que compoe a tela. Isto
garante que as esteiras geradas no escoamento pela presenca dos arames
diminuiam antes de alcangar a tela seguinte, que se encontra na jusante.
Este pesquisador afirma também que a distancia 6tima entre a ultima
tela e a entrada da contragdo ¢ de aproximadamente 0,2 didmetros® da
secdo transversal: se esta distdncia for muito mais longa, havera um
crescimento excessivo da camada limite; se é muito mais curta, a
perturbagdo criada pela ultima tela podera atingir a entrada de contragao.
Em ambos os casos, isto terda um efeito indesejavel na uniformidade do
fluxo da se¢do de teste.

Apresentam-se a seguir as principais caracteristicas dos
condicionadores de fluxo.

* “O termo "didmetro" ¢ definido como o didmetro de um circulo com a
mesma area de sec¢do transversal do componente. Mehta (1977, p.63)’



80

2.7.2.5.1 Colmeias ou favos

As colmeias sd3o usadas para direcionar o fluxo em sentido
paralelo as paredes do tunel, removendo redemoinhos e corrigindo o
fluxo originado pelo ventilador e o difusor.

Os favos sdo recomendados quando os angulos de incidéncia do
fluxo sdo inferiores a 10°. Se o fluxo apresenta angulos maiores, estes
podem ser reduzidos por meio de uma tela & montante do favo. Por
exemplo, segundo Mehta (1977), uma tela com um K, igual a 1,5 reduz
o angulo de incidéncia em 70% do seu valor original. As colmeias sdo
definidas pelo tamanho e pela forma das células, como mostrado na
figura 28. Geralmente os favos adotam formas hexagonais, por sua
facilidade de construcdo, mas também podem ser usadas formas
circulares, quadradas ou triangulares. O comprimento recomendado
situa-se entre 7 e 10 vezes o diametro da cé€lula, e para pequenos tuneis
de baixa velocidade Mehta sugere didmetros de células
aproximadamente iguais a 5 mm, resultando em um comprimento
maximo do favo de 50 mm, com coeficiente de resisténcia da ordem de
0,5 vezes a pressdo dinamica.

Figura 28 — Tipos comuns de favos
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2.7.2.5.2 Telas

Como foi mencionado na secdo 2.7.2.3, as telas sdo colocadas na
camara de sedimentagdo, a fim de reduzir a turbuléncia ¢ melhorar a
uniformidade de fluxo. Em pequenos tuneis de vento de baixa
velocidade, com difusores de grande angular, duas ou trés telas com K.,
préximos de 1,5 sdo normalmente instaladas.

2.7.2.6 Contragao

As contragdes tém a finalidade de melhorar ainda mais a
qualidade do fluxo desenvolvido para a secdo de testes. Sua localizagdo
num tinel de vento é a jusante da camara de retificagdo e a montante da
secdo de teste.

Segundo Mehta (1977) quase todos os tineis de vento tém uma
contratagdo por duas razdes principais: (i) a contracdo aumenta a
velocidade média do fluxo e isso permite que o favo e as telas sejam
colocados nas regides de baixa velocidade, reduzindo assim as perdas de
pressdo e o fator de poténcia do tinel. (ii) Uma vez que a pressdo total
mantém-se constante através da contragdo, tanto flutuacdes como
variagdes na velocidade sdo reduzidas.

O parametro mais importante na determinacdo destes efeitos ¢ a
razdo de contragdo (c), que ¢ definida como a razdo entre a area de
entrada e a area de saida da contra¢do. A redugdo das varia¢es da
velocidade axial ocasionada pela diminui¢do da drea numa contragao foi
tratada por Bradshaw (1964), que usou o esquema apresentado na Figura
29. Este autor aplicou a equag@o de Bernoulli a um fluxo incompressivel
com uma pequena regido de maior velocidade, localizada em algum
lugar da segdo transversal, com o intuito de representar uma falta de
uniformidade no escoamento. Da manipulacdo algébrica e das
consideracdes de ordem de grandeza que podem ser consultadas em seu
trabalho (Bradshaw, 1964), ele obteve a seguinte relagao:

60 i
o = . (2 0)

onde J.. € J.; representam o fator de variagdo da velocidade na saida e
na entrada da contracdo, respectivamente, e ¢ € a razdo da contragao.
Observe-se que o fator de variagdo da velocidade de saida ¢é
inversamente proporcional ao quadrado da razdo de contragdo; assim a
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variagdo da velocidade axial é muito menor e o perfil tende a ser mais
uniforme para uma maior relagdo de contra¢do. Porém, a escolha de uma
razdo de contragdo muito grande pode fazer com que a contragdo se
comporte como uma buzina e produza barulhos excessivos. Assim,
Mehta (1977) recomenda, para tuneis de vento de baixa velocidade,
valores de c entre 6 € 9. Outro critério para determinar o limite maximo
para ¢ ¢ o comprimento maximo aceitdvel da contracdo ou a distncia
maxima aceitavel da linha de centro do tinel a partir do chio da sala.

Figura 29 — Variacdo da velocidade axial ndo uniforme em uma contragao
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Segundo Mehta (1977), os efeitos de variagdes de velocidade e
turbuléncia ocasionadas por uma contragdo no escoamento representam
fendmenos complicados, pois a redugdo das flutuagdes da componente
axial ¢ maior que as flutuagdes transversais. Uma contrac¢do instalada
num tinel de vento pode melhorar a qualidade do fluxo (uniformidade e
estabilidade), porém, uma contragdo concebida de forma incorreta pode
afetar negativamente a qualidade do fluxo. Uma contragdo bem
concebida minimiza o crescimento da camada limite.

O projeto de uma contragdo estd limitado por duas restricdes
opostas. A primeira restricdo estabelece que o comprimento da
contragdo deva ser suficiente para ndo gerar distirbios na uniformidade
do fluxo, na medida em que a area da seg@o transversal ¢ reduzida. Em
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contraposi¢do, a contracdo deve ser o mais curta possivel para
minimizar o crescimento da camada limite antes de chegar a cdmara de
teste. Assim, o projeto da contracdo requer um balanco entre estas duas
restricdes. Na realidade ndo existe um projeto de contragdo ideal, pois
este depende das condi¢des da se¢do de teste. Inumeraveis trabalhos
disponiveis na literatura fornecem orienta¢des uteis (em vez de técnicas
de design infaliveis) para projetar contragdes.

Projetar uma contragdo consiste basicamente em encontrar a
relacdo da contragdo, o comprimento e a forma da parede. Existem
varios trabalhos que tratam de métodos para a concepg¢do de contragoes,
como por exemplo, Downie, Jordinson, ¢ Barnes (1984), Bell ¢ Mehta
(1988), Su, (1991) e Gibbings, (1993). Alguns destes trabalhos utilizam
abordagens analiticas que assumem fluxos viscosos, sendo que algumas
corre¢des sdo aplicadas para levar em conta os efeitos das camadas
limite. Su (1991) e Downie, Jordinson, ¢ Barnes (1984) propdem, com
base em uma familia de curvas, algumas geometrias para projetar uma
contracdo bem sucedida e determinar (experimental ou
computaciolmente) o fluxo sobre elas. J& Su (1991) trabalha com
geometrias polinomiais € Downie, Jordinson, e Barnes (1984) com
geometrias elipticas. Outro método, chamado de design "a olho" ¢
descrito por Mehta (1977) sendo baseado em dados experimentais de
contragdes de sucesso. Este pesquisador comenta que a suavidade na
forma do contorno ¢ muito mais importante do que a precisdo
dimensional do perfil.

Todos estes métodos proporcionam diretrizes sobre a escolha de
parametros de projeto de contragdes, mas ndo fornecem um unico
método para o projeto da contracdo a partir das condigdes iniciais.
Assim, é necessario avaliar diversas geometrias ¢ otimizar as contragdes
de acordo com os requisitos especificos do projeto.

2.7.2.7 Secdo de teste

Segundo Mehta (1977) o desenho da segdo de teste é totalmente
dependente dos requisitos de cada experimento. A finalidade de cada
secdo de teste e muito variavel: desde seccdes quase bidimensionais
projetadas para estudar o fendmeno da camada limite, até secgdes de
grande porte, para avaliar modelos de avides, caminhdes e elementos de
grandes dimensdes. O modelo de prova é que determina as dimensdes da
secdo de testes, que deve ser projetada para reduzir ao minimo a
interferéncia do tinel nos testes. Segundo os autores, a forma da se¢do
transversal mais utilizada é um retangulo de propor¢des aproximadas de
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V2 para 1, arredondado nas esquinas. O comprimento recomendado da
secdo de teste deve variar entre 1 e 1,5 vezes a sua largura (Barlow et
al., 1999), uma vez que a camada limite cresce ao longo da secdo de
ensaio, reduzindo a sua 4area de segdo transversal efetiva quando a
velocidade ¢ aumentada. Mehta (1977) recomenda a instalagdo da se¢éo
de ensaio a uma distdncia de 0,5 didmetros apo6s a contragdo, para
reduzir as ndo uniformidades do fluxo que sai da contragdo. Porém, em
uma secdo de teste com comprimento muito maior ao requerido, pode
haver o crescimento excessivo da camada limite, o qual produz uma
queda de pressdo na dire¢do axial, que pode influenciar os testes do
modelo. Quase todas as se¢des de testes sdo equipadas com painéis
laterais desmontaveis assegurados com dobradigas articuladas, para
permitir o facil acesso ao modelo de prova.

2.8 SISTEMA HIDRAULICO

Todo sistema pode ser descrito como um conjunto de elementos
interconectados, de tal forma que constituem um todo organizado, com o
objetivo de desenvolver uma tarefa especifica. Partindo desta definigdo,
pode-se afirmar que um sistema hidraulico possui miltiplos e variados
elementos, partes e componentes que permitem o aporte de energia a um
fluido, sua distribui¢do e finalmente a geragdo de trabalho. Quase todo
sistema pode subdividir-se em pequenos sistemas também chamados de
subsistemas. No caso de um sistema hidraulico, pode-se considerar os
seguintes subsistemas:

e Sistema de geracfo, constituido por reservatério, filtros, bombas,
motores, acumuladores, intensificadores de pressdo e outros
acessoOrios, sdo os elementos encarregados de armazenar ou
adicionar energia ao fluido.

e Sistema de Distribuicio e Controle, constituido por uma rede
de tubulagdo, valvulas (de passo, direcionais ou controladoras),
medidores de vazdo e mangueiras, sua fungdo ¢ distribuir e
controlar as condigdes necessarias do fluido em cada ponto do
sistema.



85

o Sistema de Aplicacio de Energia, constituido por motores,
cilindros e osciladores, sdo elementos utilizados quando o sistema
hidraulico ¢é projetado para gerar trabalho.

O projeto de qualquer sistema hidraulico se baseia na teoria da
mecanica dos fluidos, area da fisica responsavel pelo conhecimento das
leis que regem o transporte, a conversao de energia, a regulagdo e o
controle dos fluidos. Como a mecanica dos fluidos ¢ uma ciéncia
bastante difundida, ndo serd feita aqui uma revisdo bibliografica mais
aprofundada neste assunto, uma vez que os conceitos utilizados no
projeto do sistema hidraulico empregado na bancada do presente
trabalho sdo encontrados em qualquer livro de um curso de graduagdo
em engenharia.
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3 BANCADA EXPERIMENTAL
3.1 DESCRICAO GERAL

Como mostrado na figura 12 e mencionado no item 2.6.2, a
bancada usada para caracterizar termicamente um radiador de caminhdo
¢ composta por dois sistemas: um tinel de vento para o
condicionamento do ar e um sistema hidraulico para o condicionamento
do fluido refrigerante. O ponto de partida para comecar o projeto da
bancada foi a selecdo do radiador a ser avaliado, este foi escolhido
dentre varios modelos de caminhdes que a companhia Volvo, fabricante
de caminhdes e parceira do presente trabalho tem em producdo. O
modelo a ser testado foi fornecido como instalado no caminhdo, ver
figura 30a, composto de radiador e CAC (Charge Air Cooler) ou Inter-
cooler. Inicialmente desejava-se que a bancada fornecesse também as
condigdes de contorno do CAC, que ¢ um trocador de calor gis - gas
encarregado de resfriar o ar comprimido do turbocompressor, elemento
presente em motores de combustio interna de grande poténcia.
Observou-se, no entanto, que para atingir estas condi¢des de teste, seria
necessario outro circuito que requereria maior poténcia elétrica
instalada, muito além da existente no laboratorio. Entdo para prescindir
do CAC, estabeleceu-se uma temperatura média como pardmetro de
entrada do ar no radiador ¢ definiram-se as demais condigdes de
contorno, considerando-se os dois fluidos (ar e fluido refrigerante),
trabalhando no ponto mais critico de operacdo do caminhdo. Tais
condic¢des sdo mostradas na tabela 6.

Figura 30 — Desenho do radiador a ser testado

Inter-cooler

Radiador

(a)
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Tabela 6 — Dimensoes e condi¢des de operacdo do radiador a ser testado

Item Valor
Altura do nucleo no radiador’ 0,81m
Comprimento do niicleo no radiador ' 0,54m
Espessura do radiador 0,1m
Temperatura de entrada do ar 41°C
Vazio massica do ar 2,61 kg/s
Temperatura de entrada da agua 104°C
Vazao massica da dgua 3,122kg/s

T Ver figura 30b.
Fonte: Dados fornecidos pela companhia fabricante de caminhdes

A bancada foi projetada para ser instalada em um espago de 7,7m
de comprimento, 1,8m de largura e mais de 4m de altura. Baseado nas
condigdes de operacdo e no espaco fisico disponivel, foram
determinadas as dimensdes dos dutos e componentes das bancada.
Segundo a revisdo bibliografica exposta, ¢ empregado um tunel de vento
de circuito aberto (tipo Blower) subsonico de baixa velocidade equipado
com um ventilador centrifugo e um banco de resisténcias. O ventilador
sopra ar para dentro da se¢do de ensaio. Adicionalmente, emprega-se um
sistema hidraulico, constituido por uma rede de tubulagdes, bomba
hidraulica, rotametro e banco de resisténcias usada para aquecer o fluido
de arrefecimento conforme as condigdes estipuladas.

Para dimensionar cada componente, foram utilizadas as
metodologias descritas nos itens 2.7 e 2.8, apresentadas na sequéncia.

3.2 PROJETO DO TUNEL DE VENTO

O tanel de vento foi projetado para ser constituido por segoes,
visando facilitar a sua montagem. Cada se¢do ¢ composta por elementos
descritos na revisdo bibliografica. Todas as se¢des do tunel de vento
foram fabricadas em chapa de ago carbono 1020 com espessura de 2mm
e flanges em cada extremidade para facilitar a fixagdo entre elas.

O ar de entrada no radiador requer uma temperatura superior as
temperaturas tipicamente presentes na cidade de Floriandpolis. Desta
forma, foi necessaria a inclusdo e adaptacdo de um aquecedor no tunel
de vento, visando aquecer o ar que incide no radiador.
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3.2.1 Secio de teste

O projeto da bancada comecou pela especificagdo da se¢do de
teste, principal se¢do do tunel de vento. Como foi descrito na segdo
2.7.2.7, existe liberdade na forma e dimensdes da se¢do de teste. A
literatura apresenta tiineis de vento com secgdes de teste circulares,
octogonais, quadradas, retangulares e com configuragdes especiais; a
geometria é escolhida de acordo com o fendomeno a ser estudado no
tunel de vento. No presente caso em estudo, tendo em vista as
dimensdes do radiador e o espaco disponivel, foi desejavel montar a
menor se¢do de teste possivel, porém com dimensdes suficientes para
cobrir todo o ntcleo do radiador.

Sem duvidas a dificuldade de construgdo se constitui num
critérios determinantes para a selecdo da geometria do tinel de vento.
Obviamente a constru¢do de uma se¢do de teste redonda requer um
processo de fabricagdo diferente do que uma se¢do com paredes planas.
Se, por exemplo, uma se¢do circular de teste fosse utilizada para
maximizar a uniformidade do fluxo, a contragdo também deveria ter
secdo transversal circular, uma vez que uma secdo de teste circular,
ligada a uma contragdo retangular através de alguns adaptadores, ndo
iria melhorar a qualidade do fluxo, pois na transi¢do da se¢do retangular
para circular o perfil do escoamento pode tornar-se irregular piorando a
qualidade do fluxo. Além disto, a constru¢do de uma contragdo deste
tipo pode ser uma tarefa dificil, uma vez que teria paredes curvas.
Nestes casos, um molde seria necessario. Ja a construcdo de um tinel
com paredes planas ¢ muito mais simples.

Considerando o exposto ¢ dado que o nucleo do radiador e a
secdo transversal de saida de ventiladores centrifugos do tipo industrial
possuem formas retangulares, optou-se por conservar a forma retangular
ao longo do tinel de vento, para facilitar o processo de constru¢do (mas
ndo necessariamente conservando a relagdo largura/altura).

Definida a forma da se¢do de teste e conhecendo o perfil de
velocidade a jusante da tela metalica (ver figura 22), esta se¢do pode ser
dimensionada de forma tal que cubra todo o nicleo do radiador. Neste
projeto os efeitos da camada limite foram desprezados e o comprimento
da secdo de testes foi determinado seguindo-se as indicagdes expostas
no item 2.7.2.7, que recomendam um comprimento entre 1 a 1,5 vezes a
largura da secdo transversal (Is), comegando a uma distancia respeito a

se¢do na montante de 0,5 didmetros D . Segundo Mehta (1977), D 7 se
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refere ao didmetro equivalente de um circulo com a mesma area de
secgdo transversal da se¢do de teste, ou seja:

D"=\/E 1)
T

onde A representa a area transversal do componente.

No projeto da bancada desenvolvida neste trabalho, foi adotado o
fator de 1,0 para a relagdo entre comprimento e largura da secdo de
testes, de forma que o comprimento da segdo de teste ¢ determinado de
acordo com a equagdo:

x =11, +0,5- D" (22)

Empregando esta equagdo e tendo em vista a geometria do
radiador a ser testado, que requer uma secdo de testes retangular, de
dimensdes 0,54m x 0,81m para cobrir o nucleo do radiador, o
comprimento da se¢do de teste x; foi calculada como 0,84m.

Numa de suas extremidades foi soldado um flange feito de
cantoneiras de 1.1/2"x3/16”, enquanto na outra extremidade, foi soldado
um flange composto por cantoneiras de 1.1/2"x3/16” e 3"x3/16", como
mostrado na figura 31 e detalhado no anexo A. Os flanges sdo diferentes
pois uma das extremidades (direita, na Figura 31) representa o final da
secdo de testes, lugar onde o radiador foi acoplado. Note-se que ha uma
necessidade de vedacao completa entre o radiador e o tinel de vento.

Figura 31 — Desenho da secgdo de teste

Cantoneira de
3"x3/16”

Cantoneira de
1.1/2"x3/16”
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3.2.2 Contracio

O segundo elemento analisado no projeto do tinel de vento foi a
contrag¢do. Como recomendado por Mehta (1977), a razdo de contragdo
(c) para tineis de vento de baixa velocidade deve variar entre 6 ¢ 9. A
razdo de contragdo ¢ representa a relacdo de areas de entrada (4..) e
saida (4.5) do componente:

c=—= (23)

A area de entrada da contragdo foi determinada considerando que
a area de saida é a mesma area da secdo de teste, ou seja, de 0,4374 m?.
Para se observar possiveis dimensdes de contracdes de se¢do quadrada
para diferentes razdes de contragdo, sdo apresentados valores na tabela
7.

Tabela 7 — Possivel area de entrada e comprimento para uma contragdo
quadrada com area de saida igual a 0,4374m?

c A, (m?) Comprimento (m)
6 2,6244 1,62
7 3,0618 1,75
8 3,4992 1,87
9 3,9366 1,98

Fazendo uma analise dos dados da tabela e considerando o espago
disponivel para a bancada no laboratério, observou-se que o formato
quadrado na contragdo ndo seria adequado.

Pensou-se em fazer uma contracao de forma retangular, mantendo
o mesmo comprimento da secdo de teste. Para esta consideragdo
obtivesse uma altura de 4,86 m para o menor valor de ¢, o que significa
que o radiador deveria ser localizado a uma altura minima de 2,43 m a
partir do chdo. Isto por sua vez, faria com que o difusor de grande
angular tivesse um grande comprimento. Pelo que, a partir da avaliacdo
das dimensdes das possiveis contragdes do tinel de vento e,
considerando que, o fluxo de ar que atinge o radiador em operagdo (no
caminhdo) é influenciado por outros componentes da cabine, decidiu-se
ndo usar a contragdo, uma vez que o perfil do escoamento fornecido pela
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camara de retificacdo ja representa uma adequada aproximacdo das
condigdes reais.

Observou-se que ¢ muito dificil incorporar uma contragdo quando
o tinel de vento tem que trabalhar com elementos de dimensoes reais e
ndo com modelos de escala reduzida, como ocorre com a maioria dos
tuneis aerodindmicos.

3.2.3 Secao do aquecedor

A se¢do do aquecedor foi o terceiro elemento a ser projetado,
uma vez que ele determina a area de entrada do difusor de grande
angular. Assim, esta secdo foi projetada para ser instalada antes do
difusor de grande angular e aproveitar a maior velocidade do ar, o que
facilita a troca de calor entre o aquecedor e o escoamento do ar.

Nao foram encontradas na literatura instrugdes para projeto de
aquecedores de ar em tlneis de vento, pois normalmente estes operam
em temperatura ambiente.

Ante a falta de uma recomendagdo de projeto, estimou-se uma
secdo transversal quadrada para o aquecedor, com arestas de dimensdes
iguais a 0,5 m. Estas dimensdes sdo convenientes, pois permitem o
projeto do difusor com um comprimento relativamente curto, reduzindo
as dimensdes dos acoplamentos do ventilador, assim como do difusor de
grande angular.

Como o tinel de vento é de circuito aberto, ele suga o ar
diretamente do ambiente. Devido a variabilidade da temperatura
ambiente, caracteristica da cidade de Floriandpolis, o aquecedor foi
projetado para esquentar o ar até uma temperatura imposta de 41°C. Isto
permite o uso do tinel em qualquer estagdo do ano.

A partir de um balango termodinamico realizado no ar, se
determinou que uma poténcia de 64 kW ¢é necessaria para atingir a
condi¢do de contorno no lado do ar nos dias com temperatura ambiente
considerados mais frios. A energia ¢ fornecida ao ar por meio de 18
resisténcias elétricas em forma de serpentina (ver figura 32). Observa-se
que cada resisténcia ¢ constituida de 4 tubos cilindricos ocos paralelos,
unidos por curvas. Elementos dissipativos, que fornecem energia
térmica por efeito Joule, se alojam no interior destes cilindros. Os tubos
cilindricos sdo fabricados de ago inoxidavel 307, apresentando um
diametro externo de 11,0 £ 0,1 mm, espessura de parede de 1,0 + 0,1
mm, raios externos das curvaturas de 65,5 + 0,52 mm e espagamento
interno entre os tubos de 119,2 = 0,5 mm. O comprimento dos trechos
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retos, os raios de curvaturas e o espagamento vertical da linha central da
serpentina sdo mostradas na Figura 32a.

Figura 32 — Desenho de uma resisténcia elétrica para aquecer o ar
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(a) Medidas da linha central (b) Vista esquemadtica

As 18 resisténcias foram instaladas na parede superior da secdo
do aquecedor de tal forma que formassem um feixe de tubos com fileiras
alternadas. Estas fileiras foram distanciadas 40 mm entre si, como
mostrado no anexo A para esta secdo do tunel. Cada resisténcia foi
fixada ao teto da secdo empregando os niples, arruelas e porcas, assim
como silicone de alta temperatura.

O arranjo de resisténcias foi disposto para cobrir toda a se¢do
transversal do escoamento apds da saida do ventilador, como ilustrado
na figura 33.

Figura 33 — Banco de resisténcias elétricas para o aquecimento do ar

TN 358

(a) Montagem (b) Vista frontal (c) Vista superior
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A inclusdo do aquecedor entre o ventilador e o difusor de grande
angular incrementa a turbuléncia no escoamento; como ndo se conhece
este aumento de turbuléncia nem seus efeitos sobre a camada limite,
considerou-se prudente prolongar o duto para que em este trecho o
incremento da energia fosse dissipada. Cory (2002) afirma que a nao
uniformidade da distribui¢do da velocidade axial diminui & medida que
o fluxo escoa pelo duto, sendo que, em um comprimento igual a dois ou
trés diametros do duto, apenas uma pequena porcentagem da pressiao
dinamica acrescentada (1/2p,V,’) se mantém (a dissipagio completa do
distirbio sé acontece quando o comprimento do tudo corresponde a 4,5
diametros).

Para o presente caso, foi adicionado 1,3 m de duto apos do banco
de resisténcias (que representa aproximadamente 2,3 D ) e, dado que as
resisténcias ocupam 0,7 m, o comprimento total da se¢do do aquecedor

(x;) foi de 2 m. Esta se¢do foi dividida em duas se¢des de igual
comprimento (ver figura 34) para facilitar a montagem do tinel.

Figura 34 — Secéo do aquecedor

3.2.4 Difusor de grande angular

Com a eliminagdo da contragdo, tanto a area da camara de
retificagdo como a area da saida do difusor de grande angular possuem
as mesmas dimensdes da se¢do de teste. Por sua vez, a area do
aquecedor corresponde a area de entrada da contracdo, podendo-se
estabelecer a relagdo de aspecto para o difusor.

Baseado nas observagdes anteriores, o difusor foi projetado com
uma se¢do de entrada quadrada de dimensdes 0,5 m x 0,5 m e uma se¢éo
de saida retangular de dimensdes 0,54m x 0,81m. Com estas medidas e

com a equacdo 5, obtém-se uma relagdo de aspecto A, igual a 1,75.
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Estabelecida a relagdo de aspecto do difusor, obtém-se da figura
26 as possiveis combina¢des de difusores de grande angular, junto com
a quantidade de telas recomendadas, conforme mostrado na tabela 8.

Tabela 8 — Possivel combinagdo de difusores bem sucedidos para 4, = 1,75

N° de telas  Angulo de abertura 20
0 0°<26<23°
1 23° <20 <50°

Como mostrado na figura 35, da relagdo geométrica de um
difusor se obtém a seguinte expressdo para determinar seu comprimento

(x3):

Figura 35 — Relacdo geométrica de um difusor

)29

A
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onde Ay ¢ calculado como a metade da diferencia entre o comprimento
de saida menos o comprimento de entrada do difusor, para um mesmo
plano.

Ja foi observado anteriormente que, para difusores de grande
angular com diferentes angulos de abertura em seus planos, considera-se
o angulo de expansdo 20 como aquele que apresente o maior valor, pois
¢ nesta regido que hd a maior probabilidade de desprendimento da
camada limite. O difusor do presente projeto tem angulos de abertura
diferentes, assim para o maior valor da diferenca Ay, foram estimados
diversos comprimentos, para varios possiveis angulos de abertura, como
mostrado na tabela 9.
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Tabela 9 — Possiveis comprimentos do difusor para Ay = 0,155m

20 X; (m)
15 1,18
20 0,88
30 0,58
40 0,43

T Este valor foi obtido do plano frontal do difusor (ver figura 36), por
apresentar o maior angulo de abertura.

De acordo com a tabela 8, difusores com angulos e comprimentos
dados pelas duas primeiras linhas da tabela 9, ndo precisariam de telas,
porém, para as configuragdes dadas pelas duas linhas restantes, seria
necessario instalar uma tela. Para determinar as caracteristicas desta tela,
foi empregada a equacdo 16, de onde se determinou que Kj,,, > 0,67. No
caso em estudo, K, € igual a K,..;, pois, pela relacdo de aspecto, no
maximo uma tela seria necessaria.

Como também ja observado, uma tela pode ser caracterizada pela
propor¢do da area aberta na tela (f;,) e seu diametro do arame (di.,).
Dado que o coeficiente de perda de carga da tela (K;.,) é funcdo de S, e
do ntimero de Reynolds, o qual se baseia em d;.,, entdo K., caracteriza
uma tela. Como existem duas equagdes para determinar K., que
dependem da faixa da velocidade do ar na tela, foi necessario determinar
esta velocidade, U,,,. Partindo da vazao méssica do ar de 2,61 kg/s, para
uma temperatura de 41°C e uma area de 0,25 m?, obteve-se um valor de
Us. igual a 9,3 m/s. Esta velocidade € o valor maximo que é observado
na area de entrada do difusor, sendo que esta diminui ao longo do tlnel.
Como a velocidade Uy, foi inferior a 10 m/s, a equacdo 11 ¢é utilizada
para determinar f,. O valor de Cy., foi determinado como 1,0, pois a
velocidade U, esta perto do limite madximo recomendado para esta
equacdo, obtendo-se assim, um valor de f; > 0,459.

Com este valor de 8, empregando-se a equagdo 10 foi escolhida
dentre as telas oferecidas comercialmente, a tela mais adequada para ser
instalada no difusor. Todas as telas mostrada na tabela 3, por exemplo,
com exce¢do da primeira linha, serviriam para serem instaladas no
difusor em projeto.

Para escolher a localizagdo da tela no comprimento do difusor
foram utilizadas as equagdes 17, 18 e 19. Seguindo a recomendagio de
M, igual a 0,17 para um difusor de 20 igual a 30°, obtém-se um valor de
x; igual a 0,529 m, distancia que representa a localizagcdo da tela em
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relacdo a entrada do difusor. Esta dimensao implicaria ter uma sec¢do do
difusor apos da tela com comprimento igual 50 mm.

Analisando-se a dificuldade de construir um difusor com um
corte para instalar uma tela, decidiu-se pela constru¢do de um difusor
sem telas e de Angulo de expansdo 26 igual a 20° com comprimento x;
igual a 0,88 m. O difusor, para esta secdo, ¢ mostrado na figura 36 e
detalhado no anexo A.

Figura 36 — Desenho do difusor de grande angular

(a) Montagem (b) Vista superior (c) Vista frontal

3.2.5 Camara de retificacao

Na se¢do de retificagdo busca-se melhorar a uniformidade do
fluxo e reduzir a sua turbuléncia. Como j& mencionado, a instalagdo de
uma contragdo para o tinel de vento ndo foi prevista, entdo, a presente
secdo ¢ a Unica encarregada de uniformizar o escoamento antes de este
atingir o radiador. De acordo as recomendagdes da bibliografia, nesta
secao foram instalados condicionadores do tipo colmeia e telas.

Para o presente projeto de um tinel de vento se observa que o
maximo angulo de incidéncia no escoamento apos passar pelo difusor de
grande angular ¢ 10° (metade do angulo 20), o que permite localizar a
colmeia na jusante do difusor, e as telas apds a colmeia. Como
estipulado no item 2.7.2.5.2 e recomendado por Mehta (1977), para
pequenos tineis de vento de baixa velocidade, com difusores de grande
angular, costumam-se usar duas ou trés telas com valores de Ki.
préximos de 1,5. No presente caso, decidiu-se empregar duas telas, cada
uma com K., aproximadamente igual a 1,5. Como ja explicado, foi
empregada a equagdo 11 para determinar f;, dado que U,,<10m/s,
supondo um valor para C;., de 1,0. S, dever possuir um valor proximo de
0,55. Emprega-se a equacdo 10, que estabelece f, em fungdo do
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diametro do arame (d,.) € do nimero de abertura da tela por unidade de
comprimento (///). Para se adaptar as telas comercialmente oferecidas
no mercado nacional, verificou-se, a partir de um catdlogo de um
fornecedor nacional, as possiveis telas que possuem um f; proximo de
0,55, como mostrado na tabela 10.

Tabela 10 — Telas comerciais que possuem um f; proximo de 0,55

Diametro

Mesh e )2
arame mm
3 0,118 2,10 56,5%
4 0,157 1,65 54,8%
8 0,315 0,81 55,5%
14 0,551 0,46 55,7%
18 0,709 0,36 55,5%
22 0,866 0,30 54,8%
28 1,102 0,23 55,7%

* Como o mesh ¢ indicado em polegadas 1/=mesh/25,4mm, para quando a unidade de
comprimento seja o milimetro.
Fonte: Adaptado <http://www.teciam.com.br/resources/tabelas/tecidos.pdf>

Dado que as telas com maior quantidade de furos por unidade de
comprimento condicionam melhor o escoamento, para o projeto foi
selecionada a tela de 28 mesh apresentada na tabela 10. Adotou-se, no
presente caso, uma separacdo entre condicionadores de 210 mm,
condi¢@o que cumpre as recomendagdes de localizar os condicionadores
a mais de 500-d,., entre sem. Esta separagdo estabelecida foi conservada
entre a saida do difusor e a colmeia, entre a colmeia e a primeira tela e
entre as telas.

Dado que as condi¢des de operagdo das telas sdo de temperaturas
proximas aos 40°C, é recomendado o uso de telas metalicas. Estas telas
podem ser de aco inoxidavel, normalmente utilizadas em equipamentos
da industria alimenticia, ou de ago galvanizado, para outras aplicagdes
industriais. Considerando a atual aplicacdo e o preco das telas, optou-se
por telas de ago galvanizado.

Para a selecdo da colmeia seguiu-se as recomendagdes do item
2.7.2.5.1 no qual se sugere, para tineis de baixa velocidade, diametros
de células proximos a 5 mm, comprimentos entre 7 ¢ 10 vezes este
diametro e formas hexagonais, quadradas, triangulares ou circulares. No
presente trabalho, adotou-se uma célula com forma circular de didmetro
5 mm #0,2 mm e com comprimento de 40 mm +0,3 mm o que
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representa aproximadamente oito didmetros da célula. Como
comercialmente ndo se conseguiu um fornecedor nacional para este
elemento, optou-se por fabricar a propria colmeia, a partir de canudos
plasticos para refrigerante. Foram colados mais de 17000 canudos para
cobrir a area transversal de 0,81 m x 0,54 m, como mostrado na
respectiva se¢do do apéndice B.

Finalmente, para terminar o projeto da camara de retificagdo e
como recomendado na revisdo bibliografica, a distdncia entre a ultima
tela e a saida da camara de retificacdo deve ser aproximadamente 0,2
diametros equivalentes da area transversal. Da equacao 21 se obtém que
o didmetro equivalente (D) da cAmara de retificagio equivale a um
valor de 0,746 m e, dado que a distancia procurada ¢ 20% deste valor,
obtém-se que a distdncia da ultima tela até o final da clmara de
retificagdo equivale aproximadamente a 0,15 m.

Com todos os parametros anteriormente calculados foi
estabelecido o comprimento total da cdmara de retificagdo através da
somatoria das distancias determinadas neste item e mostradas na figura
37. Obtendo-se um comprimento total x, igual a 0,82 m.

Figura 37 — Localizacdo dos corretores de fluxo na cdmara de retificagdo
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3.2.6 Secao final

Apos a secdo de teste se incluiu uma extensdo do duto com as
mesmas dimensdes do nucleo do radiador, a fim de manter um perfil
uniforme no escoamento apds do radiador. Isto permite conferir a vazao
de ar, além de permitir o uso de uma cdmara termografica para a analise
qualitativa da distribui¢do de temperaturas no radiador. Como a
literatura ndo trata deste assunto, considerou-se apropriado utilizar como
comprimento uma distancia xs igual a 0,5 m, dado que o mesmo nucleo
do radiador se comporta como uma espécie de favo, retificando o perfil.

Para terminar o projeto, falta o projeto da coifa de unido do
ventilador a se¢do do aquecedor, e esta, por sua vez, depende das
dimensiones da saida do ventilador, elemento que até entdo nao foi
selecionado, uma vez que a sua especificagdo depende da pressdo que
ele tem que fornecer que, por sua vez, ¢ obtida a partir do calculo da
perda de carga de todos os elementos instalados no sistema. Além disto,
a determinacdo do elemento de medicdo da vazdo de ar no thnel,
também determina muito sua configuragdo final. Na figura 43 ¢
mostrada a configuracdo final do tinel de vento y suas partes.

Na continuag¢do deste texto, o elemento de medigdo de vazdo
empregado na bancada para o fluxo de ar serd discutido e, assim, sera
possivel continuar com o projeto dos elementos faltantes.

3.2.7 Medicao da vazao no fluxo de ar

Segundo Fox, McDonald e Pritchard (2006) os elementos
comumente utilizados para a medi¢do de vazdo de gases sdo os
medidores de velocidades locais que, através do método transverso,
determinam uma velocidade média ou a vazdo em pequenos segmentos
da area transversal, para depois estimar a vazio total como a soma
dessas vazodes diferenciais. Os medidores de velocidades locais mais
utilizados s@o os tubos Pitot e os anemdmetros, sejam eles de pas, fio
quente ou do tipo laser Doppler.

De acordo as orientagdes da American Society of Heating,
Refrigerating and Air Conditioning Engineers - ASHRAE (2001) deve-
se obter um fluxo de escoamento o mais uniforme possivel, para
conseguir aplicar a metodologia de Log-Tchebycheff, técnica que
permite estimar o valor da velocidade media para dutos circulares ou
retangulares a partir da localizagdo de alguns pontos especificos na
se¢do transversal do duto. Neste trabalho da ASHRAE recomenda-se
que o medidor esteja instalado em uma distancia equivalente a alguns
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diametros de duto na montante e na jusante do medidor, o que fariam do
tinel de vento um equipamento extremadamente comprido,
impossibilitando o uso destes elementos na bancada. Tomando-se, como
exemplo o tubo Pitot, a ASHRAE recomenda que este instrumento deva
estar localizado no minimo 7,5 didmetros a jusante e 3 didmetros a
montante de qualquer perturbagdo.

A segunda opg¢do estudada foi o emprego de medidores do tipo
restritivo, como placas de orificios, bocais e tubos Venturi. Estes
elementos utilizam uma restricdo de drea que gera uma aceleragdo no
fluido e, na medida em que a velocidade varia, observa-se uma variagdo
na pressdo, medida antes e depois da restricdo. Com esta diferenga de
pressdo e as equagdes de continuidade e de Bernoulli, ¢ possivel
determinar o fluxo que escoa no duto. Da mesma forma que os
medidores locais de velocidade, estes elementos devem ser instalados
em dutos, respeitando uma distancia equivalente a diversos diametros de
dutos na montante e na jusante do dispositivo, para evitar qualquer tipo
de perturbacao das leituras, como mostrado na figura 38.

Assim, a utilizagdo de medidores do tipo restritivo na
intermediacdo do tinel de vento incrementaria o comprimento do
mesmo. Fox, McDonald e Pritchard (2006) e Ower e Pankhurst (1977),
referenciam o uso de bocais instalados em camaras pressurizadas (ou
plenos), as quais podem estar instalados em uma tubulag@o ou na succio
do ventilador, como é o caso do tinel de vento do LabTermo
(Laboratério de Ciéncias Térmicas) da UFSC. Na procura de maiores
informagdes, encontrou-se a norma VDI/VDE2004:1991 intitulada
“Medigao de fluxo de fluido através de placas de orificio e bocais para
aplicagdes especiais”, que, no item 5.2.5 titulado “Especialidades”,
descreve as recomendagdes e o perfil de um bocal que pode ser instalado
diretamente na aspiragdo de ventiladores e compressores sem a
necessidade do pleno.

Por sua praticidade e simplicidade, foi selecionado este elemento
como o medidor da vazdo do tunel. Desta forma, obteve-se uma solugao
que nao alterou as segdes do tinel de vento inicialmente projetadas, mas
que influencia na determinacdo da perda de carga de todo o sistema,
pois este bocal e os demais elementos necessarios para seu acoplamento
na aspiragdo do ventilador representam uma fragdo importante da perda
de carga total, como sera apresentado posteriormente.

A descrigdo detalhada do bocal sera realizada na se¢@o 4.2.1 do
presente trabalho, correspondente aos sistemas de medigdo da bancada.
Um desenho esquematico se apresenta na figura 39, que apresenta os
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dados assumidos para alguns dos elementos instalados na suc¢do do
ventilador, necessarios para o calculo da perda de carga total do sistema.

Figura 38 — Localizagdo dos elementos deprimogénios em alguns tipos de
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Figura 39 — Desenho estrutural dos elementos instalados na aspiragdo do
ventilador.
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Observagdo: as dimensdes sdo expressas em milimetros

Para o célculo da perda de carga total do sistema (que € o
pardmetro que define o ventilador a ser selecionado), foi necessério
projetar o difusor instalado na suc¢@o do ventilador (conexdo com o
bocal) e na descarga (conexdo com o tinel). O projeto dos difusores, por
outro lado, depende das dimensdes do ventilador. Optou-se por calcular
a perda de carga dos elementos ja definidos geometricamente, que
representam uma boa aproximagdo da perda de carga total
Posteriormente, o valor calculado foi incrementado em 30%, como uma
estimativa da perda de carga total. Em seguida foi selecionado o tipo de
ventilador a ser empregado e os difusores da sugdo e descarga do
ventilador foram projetados, determinando suas perdas de carga.
Finalmente, validou-se a perda de carga total real com a perda de carga
total assumida.

3.2.8 Perda de carga total assumida
Para o projeto e/ou selecdo de ventiladores de um tinel de vento,
¢ preciso determinar previamente a perda de carga de cada elemento que

constitui o equipamento. A primeira equacao a ser usada no calculo de
perdas em dutos foi:

ap= L o (25)

onde 4p representa a perda de carga, f € o coeficiente de atrito, D € o
diametro interno do duto, V representa a velocidade média do
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escoamento, L é o comprimento reto do duto e p é a massa especifica do
fluido, com todas as unidades expressas no sistema métrico
internacional. Segundo Clezar e Nogueira (2009), esta equacdo ¢
aplicada para escoamentos tanto laminares quanto turbulentos e foi
desenvolvida para dutos de segdo circular, mas com possibilidades de
empregar-se em dutos com formas diferentes, através do uso do
diametro hidraulico, expresso pela equagdo:

Dy === (26)

onde A representa a area da se¢@o transversal e P ¢ o perimetro molhado
da se¢do transversal. Segundo Fox, McDonald e Pritchard (2006), as
correlagdes obtidas para dutos circulares podem ser estendidas para
dutos retangulares, sempre que a razdo entre a altura ¢ a largura seja
inferior a 4. Para dutos quadrados esta relagdo equivale a 1.

Clezar e Nogueira (2009) afirmam que o coeficiente de atrito € o
pardmetro que leva em consideragdo a carateristica do tipo de
escoamento, sendo que, para escoamentos laminares, depende
exclusivamente do nimero de Reynolds, sendo dado por:

_ 64

/e

27)

Em escoamentos turbulentos o coeficiente de atrito depende do
nimero de Reynolds e da rugosidade relativa da superficie interna do
duto, podendo ser avaliada pela correlag@o seguinte:

f=a+b-Re® (28)

onde os termos a, b, ¢ sdo estabelecidos nas seguintes equagdes,
respetivamente.

s s 0,225
a=053- (—j +0,094 - [—j (29)
D D

0,44
5 =88~(%j (30)
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s 0,134
=162 — , 31
e-162:(£] G1)

onde € representa a rugosidade das paredes do duto, medida em metros.

As perdas de carga nos acessorios (difusores, telas, colmeia, etc),
sdo calculadas em termos da energia cinética do escoamento dissipada,
observada na jusante ou na montante do acessorio, como indicado pela
equagao:

2
APZK-%~/) (32)

onde x representa a fracdo da energia cinética pedida, pardmetro
determinado experimentalmente e encontrada em tabelas e graficos na
literatura, para os diferentes acessorios.

Também foram consideradas as perdas ocasionadas pelo banco de
resisténcias, as quais sdo modeladas como um escoamento através de
feixes de tubos alternados, seguindo a metodologia apresentada no
trabalho de Incropera e Dewit (1992).

A quarto e ultima parcela a ser considerada ¢ a perda de carga que
ocorre no proprio radiador. Este valor foi fornecido pela empresa
parceira que mostrou que, para uma velocidade média de 22 km/h, a
perda de carga é da ordem de 200 Pa.

Com estas quatro parcelas da perda de carga e com o auxilio do
programa EES (Engenharia Equation Solver), determinou-se a queda de
pressdo para cada elemento, como mostrado na tabela 11. Assim, foi
calculada a perda de carga total “assumida”, pois ndo foi possivel
considerar a perda de carga dos difusores do ventilador. O memorial de
calculos da perda de carga total “assumida” esta apresentado no
apéndice C. Um esquema do sistema do ar ¢ mostrado na figura 40.

E importante ressaltar que os calculos foram determinados para
um dia cuja temperatura ambiente é de 15°C. Considerando a
temperatura de 15°C para os acessorios antes do aquecedor e de 41°C,
para os elementos localizados ap6s do aquecedor.

O somatorio das perdas mostradas na tabela 11 equivale a 2295,7
Pa ¢ representa o total de perdas parciais. De acordo com critério
assumido, foi incrementado em 30% este valor, selecionado o possivel
ventilador, para depois conferir, a partir das dimensdes dos dois
difusores, se a estimativa da perda de pressao foi correta.
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A perda de carga total “assumida” (2984,4 Pa) equivale a 304,4 mmca

(milimetros de coluna de agua), valor empregado para a sele¢do do

ventilador.

Tabela 11 — Perdas de carga de alguns elementos do sistema de ar
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Figura 40 — Elementos do sistema de ar.

1. Colmeia
2. Telas retificador
3. Radiador

3.2.9 Selecio do ventilador

Mehta (1977) recomenda o emprego de ventiladores centrifugos
com pas curvadas para trds, pois proporcionam maior estabilidade ao
fluxo desenvolvido em tineis de vento de baixa velocidade. Seguindo
esta recomendagdo, para uma pressdo de 304,4 mmca e para uma vazao
de ar de 8800 m?h, foi selecionado o ventilador. Para estas faixas de
pressdo e vazao, foi selecionado o ventilador RLS450 da marca OTAM.

Os ventiladores da linha RL possuem rotores de pas retas para
tras do tipo “limit load” ou “carga limite”. Sdo chamados assim por
apresentar um consumo praticamente constante de poténcia para uma
mesma rotacdo de operacdo, o que permite uma uniformidade maior na
vazdo gerada.

Como mostrado na figura 41, a linha vermelha mostra o ponto de
operagdo sobre a curva caracteristica do ventilador RLS450, mostrando
que o ventilador pertence a classe IV, maior regime de trabalho possivel,
podendo desenvolver uma velocidade no rotor de aproximadamente
3100 rpm, consumindo cerca de 14 cv (cavalos de vapor). Um variador
de frequéncia foi instalado para obter vazdes menores no ventilador e
assim poder atender as diversas condigdes de operacdo do sistema.
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Figura 41 — Ponto de operagdo sobre a curva caracteristica do ventilador
RLS450.
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Selecionado o ventilador foi possivel conhecer as dimensdes da
succdo e descarga do ventilador, podendo-se projetar os difusores que
unem o ventilador ao sistema. Para o caso do ventilador RLS450, o
difusor de aspiracdo apresenta didmetro interno igual a 450 mm e o
difusor de descarga retangular dimensdes iguais a 355 mm por 450 mm,
como se pode observar no anexo B.

3.2.10 Projeto dos difusores ligados ao ventilador
3.2.10.1 Difusor de aspiracio

Como a area transversal do bocal e a boca de aspiracao do
ventilador tem o formato circular, decidiu-se projetar um difusor conico
com um angulo de abertura 20 igual a 20° angulo relativamente
pequeno, para que o fluxo pudesse ter um desenvolvimento adequado,
sem influenciar no perfil de descarga.

Utilizando a equagdo 24, empregada no difusor de grande
angular, conseguiu-se também determinar o comprimento do presente
difusor, obtendo um valor de 585,5 mm para os didmetros de 450 mm e
243.,4 mm das areas de saida e entrada, respectivamente.

Com estas dimensdes e a partir das recomendacdes de Fox,
McDonald e Pritchard (2006, p354-356), obteve-se o coeficiente de
perda de carga x igual a 0,282, que, ao multiplicar pela pressdo dindmica
da entrada do difusor, gera uma queda de pressao de 479 Pa.

Como a perda de carga neste elemento estd dentro dos 688,7 Pa
que representam o incremento do 30% suposto, pdde-se projetar o
difusor de descarga do ventilador.

3.2.10.2 Difusor da descarga

O difusor de descarga apresenta paredes planas que unem a area
retangular de descarga do ventilador com a area quadrada da sec¢do do
aquecedor. As recomendagdes propostas Mehta (1977) e ja comentadas
anteriormente para difusores de grande foram adotadas. Da relagdo de
areas A, igual a 1,6 e pela figura 26 se obtiveram os possiveis difusores,
como mostrado na tabela 12.

Tabela 12 — Possivel combinagao de difusores bem sucedidos para 4,= 1,6

N° de telas Angulo de abertura 20
0 0° <20 <24°
1 24° <20 < 50°
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Da equagdo 24 e baseado na maior diferenga Ay, estimaram-se os
diversos comprimentos, baseado em varios possiveis angulos de
abertura, como mostrado na tabela 13. Para os dngulos 20 de 30° e 40° ¢é
preciso instalar telas no comprimento do difusor. A equacdo 16 foi
usada para determinar que Kj,,, > 0,54. No caso de estudo K, ¢ igual a
K;eri, pOis maximo uma tela seria necessaria.

Tabela 13 — Possivel comprimentos do difusor para Ay = 0,0725m"

20 X (m)
15 0,55
20 0,41
30 0,27
40 0,20

¥ Este valor foi obtido do plano superior do difusor (ver figura 42), por
apresentar o maior angulo de abertura.

Como ja foi observado, existem duas equagdes para K., limitadas
pela velocidade na tela (U,,), assim foi necessario determinar a
velocidade Uy,,. Partindo da vazao massica do ar de 2,61 kg/s, para uma
temperatura média de 25°C e uma area de 0,16 m?, obteve-se que U,
tem um valor igual a 13,8 m/s, valor maximo a ser observado na area de
entrada do difusor. Esta velocidade diminui ao longo do difusor. Como
Us>10 m/s, a equagdo 12 foi empregada para determinar f,. Esta
equagdo mostra que S, depende de Rey.,, que, por sua vez, depende do
diametro do fio. No presente projeto, considerou-se conveniente
empregar uma tela com as mesmas caracteristicas das utilizadas na
camara de retificagdo, ou seja, ds. = 0,23 mm, resultando em um valor
de Rey., igual a 203,7 e S, < 0,7184. Como a telas da camara de
retificagdo possui um f; igual a 0,557, esta condigdo ¢ satisfeita.

A localizagdo da tela no comprimento do difusor foi estimada
pelas equagdes 17, 18 e 19. Seguindo a recomendagdo de M, igual a
0,17 e para um difusor de 20 igual a 40°, se obtém um valor de x; igual a
0,185 m, distancia da tela em relagdo a entrada do difusor, ou seja, o
difusor apresentaria um comprimento igual 15 mm depois da tela. Na
verdade esta localizagdo ¢ muito proxima da saida do difusor. Decidiu-
se, entdo, projetar um difusor com 20 igual a 40° e comprimento x4 igual
a 0,2 m e instalar uma segunda tela com as mesmas caracteristicas da
primeira, apos do banco de resisténcias, como mostrado na figura 42.
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Figura 42 — Desenho do difusor de descarga do ventilador

| — |

(a) Montagem (b) Vista superior (c) Vista lateral

Com estas dimensdes do difusor e com as caracteristicas das
telas, pdde-se estimar suas perdas de carga. Para o caso do difusor, a
partir da figura 8.14 do trabalho de Fox, McDonald e Pritchard (2006),
foi determinado o coeficiente de perda de carga x, como igual a 0,08,
parametro que, ao ser multiplicado pela pressdo dindmica presente na
entrada do difusor, gera uma queda de pressdo de 9,3 Pa. Entretanto,
para as telas, o coeficiente de perda de carga ¢ de 1,5. Ao multiplicar
este valor pressdo dindmica presente na area transversal da se¢do do
aquecedor, tem-se um valor de 209,8 Pa.

Para validar a escolha do ventilador, espera-se que o somatorio
das perdas de carga do difusor da secdo de aspiracdo e descarga deve ser
préxima a 688,7 Pa, que representa o incremento de 30% “assumido” da
pressdo total. Considerando os dois difusores e as duas telas, a somatéria
atinge um valor de 698,1 Pa, valor proximo e um pouco superior ao
valor estimado. Na verdade, o ventilador escolhido foi fornecido com
um motor de 15cv que, por ser comumente comercializados para esta
ordem de poténcia, fornece uma faixa de poténcia adequada ao
funcionamento do tinel de vento.

Completamente definido os elementos principais do sistema de
ventilagdo e aquecimento do ar, foram projetadas as bases que suportam
a estrutura. O tinel foi dividido em trés segdes principais: a primeira
corresponde ao ventilador e todos os elementos instalados na aspiragao,
a segunda corresponde ao tinel de vento propriamente dito, desde o
difusor de descarga até a se¢do de teste, e a terceira corresponde ao
radiador e a secdo final. A segunda e terceira secdo foram montadas
sobre bases mdveis para permitir sua movimentagdo apos de acopladas,
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de forma que as se¢Oes sdo independentes facilitando a instrumentagdo
do radiador, objeto a ser testado no tunel de vento em desenvolvimento.
A figura 43 mostra um desenho da montagem final do sistema de ar.

Figura 43 — Ensamble do sistema de ar

No anexo A estdo apresentados os desenhos técnicos utilizados
para a fabricagdo de cada um dos elementos do tinel de vento,
detalhando dimensdes e materiais empregados. Para facilitar a
montagem dos elementos condicionadores do fluxo, a cémara de
retificagdo foi subdividida em trés subsecdes: a primeira com
comprimento de 0,5 m, que abriga a colméia e a primeira tela; a segunda
com o comprimento entre as telas de 0,21 m abriga a segunda tela e o
comprimento restante foi somado a secdo de teste apresentando um
comprimento total de 1 m. O comprimento do ventilador é 0,744 m, a
espessura do radiador ¢ 0,1 m e o comprimento total entre o ventilador e
a secdo final do tunel atinge um valor de 6,13 m.

3.3 PROJETO DO SISTEMA HIDRAULICO
Como ja foi mencionado, este sistema & o responsavel por

garantir as condi¢gdes de operacdo do fluido de arrefecimento, que passa
pelo radiador. O radiador estudado trabalha com uma mescla de 4gua e
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etilenoglicol, como fluido de arrefecimento. Na bancada em
desenvolvimento, o radiador pode arrefecer tanto dgua quanto a mescla
agua-etilenoglicol.

Para a adequagdo térmica do sistema hidraulico, foi preciso
solicitar a empresa parceira informacdo sobre a dissipagdo térmica do
radiador para as condi¢des impostas, obtendo o valor da temperatura de
saida do fluido como igual a 96,5°C. Com estes dados, modelos de
transferéncia de calor para trocadores do tipo casco-tubos foram
empregados para o projeto do aquecedor. Conceitos da mecanica dos
fluidos foram utilizados no calculo da perda de carga, para assim,
selecionar a bomba hidraulica.

Novamente o espago disponivel para a instalacdo da bancada foi
um limitante no dimensionamento o sistema hidraulico. Dadas as altas
temperaturas de operagdo e para prevenir a mudanca de fase do fluido de
refrigeragdo no radiador, duas solugdes poderiam ser implementadas:
pressurizar o sistema ou projetar um sistema na pressdo atmosférica,
com detalhes de projeto que evitassem a cavitagdo em qualquer ponto do
sistema.

Das duas opgdes a segunda alternativa ¢ mais econdmica € mais
facil de construir no laboratorio, pois nio requer equipamentos
especificos que garantam uma sobre-pressdo no sistema hidraulico. Para
incrementar a pressdo local no sistema a pressdo atmosférica e tentar
evitar a cavitacdo na entrada da bomba, foi incluida uma coluna positiva
de fluido com um reservatdrio instalado em uma altura consideravel em
relagdo a suc¢do da bomba.

Na figura 44 ¢ apresentado um desenho esquematico do sistema
hidraulico. As linhas pontilhadas representam trechos de mangueiras
que facilitam o acoplamento do radiador com o sistema hidraulico ¢ a
instrumentacdo e conex@o do radiador ao tinel de vento. Também se
observa o reservatorio localizado numa posi¢ao mais elevada. O sistema
hidraulico consiste de uma bomba cinética do tipo centrifuga para fazer
a recirculagdo do fluido e de um rotdmetro ap6s do radiador para a
medi¢do da vazdo de liquido. Cinco valvulas, quatro das quais sdo de
esfera e uma de gaveta, foram selecionadas para facilitar os possiveis
ajustes ao sistema hidraulico. Um trocador de calor do tipo casco tubo ¢
encarregado de fornecer a poténcia térmica para suprir as perdas de
calor, principalmente a relativa a dissipacdo do radiador para o
ambiente. E, finalmente, na figura 44, as linhas continuas representam
os trechos de tubulagdes de aco galvanizado, que permitem unir todos os
elementos do sistema.
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Figura 44 — Elementos do sistema de agua

—
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Do volume disponivel para a instalacdo da bancada (7,7 m de
comprimento, 1,8 m de largura e 4 m de altura), 0,6 m da largura sdo
ocupados pelo tunel de vento e os outros 0,6 m s3o destinados ao
sistema hidraulico (ver figura 45b). O reservatério empregado estd
localizado a uma altura de 3 m, conforme ilustra a figura 45a. A rede de
cor vermelha representa os dois trechos de mangueira que unem o
radiador ao sistema hidraulico, empregando-se na montagem nove
cotovelos e demais acessorios como indicados pelas letras: a) para as
unides, b) para as valvulas de esfera e ¢) para a valvula de gaveta.

Nas considera¢des inicias do projeto, se optou pelo
aproveitamento de um banco elétrico de 200 kW disponivel no
laboratério. O dimensionamento do casco no trocador de calor foi
definido baseado neste banco de resisténcias. Partindo da largura
disponivel na sala, da coluna estimada, das dimensdes do casco e da
posicdo espacial do radiador no recinto, determinaram-se os acessorios e
comprimentos dos trechos de tubulagdo e de mangueiras, necessarios
para unir os elementos. Desta forma, pode-se estimar a perda de carga
do sistema e selecionar a bomba hidraulica.
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Figura 45 — Desenho esquematico do sistema de agua

(a) Vista Isométrica (b) Vista Frontal

O célculo da perda de carga de cada elemento foi feito com o
auxilio do software EES, onde foi determinado o melhor didmetro da
tubulacdo, selecionando o adequado de acordo ao valor da queda de
pressdo no sistema e a bomba disponivel. Na tabela 14 sdo apresentadas
as possiveis geometrias das tubulagdes, as quais estdo relacionadas com
parametros de importancia determinados a partir do codigo apresentado
no apéndice C.

Tabela 14 — Perda de carga para diversos didmetros de tubulagdes comerciais’

Diametro Diimetro Espessura Numero

. AP AP
nominal  externo parede de (kPa) (mca)
(pol) (mm) (mm) Reynolds
1 33,3 3,35 552559 416,00 42,40
17 47,9 3,35 356750 98,64 10,06
2 60,5 3,75 277322 66,92 6,82
2V 75,3 3,75 216786 57,15 5,83

" Estes valores foram obtidos do c6digo em EES apresentado no apéndice C.

A perda de carga de qualquer sistema pode ser representada em
fungdo da pressdo dindmica de cada elemento. Um sistema com vazdo
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constante ¢ didmetros de tubulagdo menores apresenta uma maior perda
de carga, uma vez que a velocidade do fluido aumenta com a redugdo da
area, como pode ser observado através do Numero de Reynolds
apresentado na tabela 14. De acordo Gerner [ ], para sistemas
hidraulicos abertos com vazdes de 12 m*h, é recomendado o emprego
de tubulacdes de 2 polegadas de didmetro nominal. A vazao no presente
caso ¢ de 11,76 m*/h e portanto uma tubulagdo de 2 polegadas foi
escolhida.

Entdo buscou-se no mercado nacional bombas centrifugas que
apresentassem vazdes de 12m?/h, pressdes de 7 mca e tubulacdo de 2
polegadas. A bomba BC-92TR2): da marca Schneider foi a melhor
opcdo tanto em termos de pre¢o e qualidade, conseguindo atingir os
parametros de projeto, como mostrado no anexo C, onde também estdo
apresentadas as curvas que caracterizam esta bomba. A Unica
modificagdo no sistema foi devido aos didmetros de 2 polegadas da
sucdo e do recalque da bomba. Na realidade, esta bomba ¢ capaz de
vencer também as perdas de carga de 1,42 kPa, impostas pelos
acessorios, tais como: unides de 2'4”, niples de 2'4” e luvas redutoras de
2'5x2”, usadas para adaptar a bomba ao sistema.

Com a bomba, os acessorios ¢ as tubula¢des selecionadas,
elaboraram-se os desenhos técnicos do reservatorio e do casco do
trocador de calor que junto com as se¢des do tunel de vento foram
construidas por uma empresa metalurgica da regido, como incluido no
apéndice A.

O suporte do reservatério, por ser uma estrutura em cantoneiras
soldadas, foi construido na oficina do laboratério. Assim também as
roscas do tipo BSPT de cada trecho de tubo foram inicializadas no torno
do laboratério e terminadas a mado, usando uma tarraxa adquirida para
tal fim, como descrito no apéndice B.

Apbs a montagem do sistema hidraulico que incorporou o banco
de resisténcias de 200kW, observou-se que o respectivo banco
apresentava vazamento de liquido exatamente nos bornes das conexdes
elétricas. Depois de avaliado e ap6s diversas tentativas, optou-se por um
novo projeto de um banco de resisténcias elétricas, o qual foi concebido
para trabalhar com liquidos. O projeto deste novo equipamento ¢é
descrito a seguir.

3.3.1 Projeto do aquecedor para o sistema hidraulico

Para projetar o aquecedor, foi levado em consideracdo as
condi¢des reais de operagdo, fornecidas pela empresa parceira. O
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aquecedor foi projetado para uma vazdo massica de 3,122kg/s e para
fornecer temperaturas de 104°C na entrada e 96,5°C na saida do
radiador. No presente trabalho, escolheu-se como fluido de
arrefecimento a agua pura, por apresentar um maior valor do calor
especifico do que as misturas comumente utilizadas de agua e
etilenoglicol. As caracteristicas fisicas destes fluidos podem ser
conferidas na tabela 15.

Tabela 15 — Carateristicas fisicas dos fluidos de arrefecimento a 95°C

Calor Massa Viscosidade
Fluido especifico especifica dinamica Pr
[J/(kg-K)] (kg/m?) (Pa's)
Agua’ 4210 961,9 2,97-10% 1,89
Agua-etilenoglicol 30% 3863 1009 3,69-10% 2,87
Agua-etilenoglicol 50% 3615 1033 4,64:10% 439

3 Software EES
T http://www.celsius-process.com/pdf/MEG%2030.pdf
¥ http://www.celsius-process.com/pdf/MEG%2050.pdf

Para estimar a poténcia do banco de resisténcias, foi feito um
balango de energia sobre todo o sistema hidraulico, como mostrado na
figura 46.

Figura 46 — Volume de controle do sistema hidraulico
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Na figura 46 Q. Qg e Qu representam as perdas térmicas
observada nas tubulagdes do sistema por efeitos da convecgdo externa,
Qg indica a dissipagdo térmica do radiador ao ambiente e Q. € a energia
que o aquecedor tem que fornecer ao sistema para manter as condi¢des
dos testes.

Modelos de convecgdo forcada em cilindros horizontais com
escoamento cruzado foram empregados para determinar as perdas nas
tubulagdes, supondo temperatura de parede constante e velocidade do ar
de 4m/s. Para determinag¢do de Qs e Qg, assumiu-se temperatura na
parede de 104°C. Qg sdo as perdas por convecgdo do casco para o
ambiente. Para célculo de Qg foi considerada uma temperatura de
96,5°C. Das diversas correlagdes para representar este fendmeno
utilizou-se a correlacdo de Churchill e Bernstein, referenciada por
Cengel (2009):

5/3 7145

Ral/2p./3
hD 0,62-Re'? Pr ( Re ] (33)

Nu=——=03+
k [l +(0,4/Pr)?? }1/4 282000

De acordo com o autor, esta relacdo ¢ bastante abrangente, e sdo
validas para Re-Pr>0,2. Nesta equagdo, s representa o coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo, D € o didmetro externo do
cilindro, k é a condutividade térmica do escoamento, Re é o numero de
Reynolds baseado no didmetro externo do cilindro e Pr é o nimero de
Prandtl do escoamento. Todas as propriedades do fluido devem ser
avaliadas na temperatura do filme que é a temperatura média entre a
temperatura do escoamento livre (7,,) e a temperatura da superficie do
cilindro (7y), calculada como:

T, +T,

T,
f P

(34)

A partir da equagdo 33, determina-se o valor de /4 e, junto com a
area superficial do cilindro (4s), a diferencia de temperatura entre o
fluido e a superficie do cilindro, estima-se a perda térmica por
convecgdo em cada trecho, através da equagao:

Oy =l (T, = T)) (35)
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Para determinar a dissipagdo térmica do radiador Qg,, se faz uso
do balango termodindmico expresso pela equacdo 2. A partir da soma de
todas as parcelas anteriormente mencionadas, estimou-se a energia de
entrada no sistema Q.. Os resultados de cada parcela sdao apresentados
na tabela 16. O codigo do software EES empregado nestes célculos, ¢
mostrado no apéndice E.

Tabela 16 — Energia dissipada e fornecida ao sistema hidraulico

Item Poténcia (W)

Q.1 743
Qu 98872
Qs 5670
Qu 2574
Q. 107858

Como ja tratado anteriormente, o fornecimento desta energia foi
realizado através de um conjunto de resisténcias elétricas, arranjadas de
maneira semelhante a um trocado de calor casco tubo. Considerando-se
uma eficiéncia de 65% no trocador, observou-se que as resisténcias
deveriam dissipar um total de 166 kW de energia ao sistema.

Com este dado de poténcia e para um casco cujo didmetro ¢ 0,3m
e cujo comprimento ¢ 1,85m, foram projetadas 15 resisténcias elétricas
em forma de “U” (ver figura 47). Observa-se que a resisténcia ¢
constituida de 2 tubos cilindricos paralelos, estes cilindros alojam no seu
interior um elemento resistivo que dissipa energia térmica por efeito
Joule. Os tubos cilindricos sdo feitos de ago INOX 307, de diametro
11,0 £ 0,1mm, espessura de parede de 1,0 = 0,Imm, raio externo da
curvatura de 28mm + 0,52mm e espacamento interno entre os tubos de
34mm £ 0,5mm.

Figura 47 — Desenho de uma resisténcia elétrica para o aquecimento da agua.

1727,50 mm

r i

Y 45 mm

As 15 resisténcias foram projetadas para serem instaladas em um
flange através de niples rosqueaveis, de tal forma que formem um feixe
de tubos com fileiras alternadas, como mostrado na figura 48.
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Figura 48 — Arranjo das resisténcias elétricas para o aquecimento da agua.

Chicanas
Flange

(a) Vista Isométrica do acople ao flange (b) Vista Frontal do arranjo

Para melhorar a troca térmica e evitar a deflexdo das resisténcias
devido ao comprimento tdo largo, 6 chicanas com espagamento entre
elas de 257mm foram projetadas, fazendo com que o fluido efetuasse
sete passes ao longo do comprimento do casco, entrando pela parte
inferior do casco e saindo pelo topo na extremidade oposta, como
mostrado na figura 49.

Figura 49 — Vista isométrica do aquecedor da agua.

Para facilitar sua montagem, as chicanas projetadas sdo
compostas por trés chapas de ago inox com espessura de 0,6mm e
cortadas em formatos especiais, como mostrado na figura 50 e
apresentada nos desenhos técnicos inclusos no apéndice A.
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Figura 50 — Vista explodida de uma chicana.

Como pode ser verificado, estas formas permitem criar uma
chicana a partir de trés chapas rebitadas, como ilustrado na figura 50, e
facilitar sua montagem na oficina do laboratério.

As resisténcias elétricas foram distribuidas de tal forma que os
tubos cilindricos formassem fileiras alternadas, dispostas em tridngulos
equilateros como visto na figura 51a.

Figura 51 — Detalhe do ensamble de uma chicana nos feixes de tubos.

(a) Vista Frontal (b) Vista Isométrica

Além da distribuicdo espacial e do processo de montagem do
aquecedor, a poténcia de 168 kW foi divida entre os resistores de acordo
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aos valores mostrados na tabela 17, isto com o fim de facilitar o
fornecimento de poténcia elétrica, operando o transformador do prédio
de forma segura, e obtendo diversos patamares de poténcia dependendo
da forma como forem ligadas as resisténcias.

Tabela 17 — Poténcia distribuida em cada resisténcia do aquecedor de agua.

Poténcia Quantidade Tensao de Potencia

PR . - Ligacao . Cor da
unitaria de alimentacio elétrica parcial resisténcia®
(kW) resisténcias V) (kW)
12 6 220 Estrela 72 Cinza
8 3 220 Estrela 24 Amarelo
12 6 380 Delta 72 Azul

3 Referisse ao color correspondente da figura 51.

Apos de or¢adas e adquiridas as partes, o aquecedor foi montado
e testado sob a acdo de liquidos a sobre-pressdo, para verificar a
existéncia de vazamentos. Os testes mostraram absoluta estanqueidade e
um bom comportamento térmico.

3.4 SISTEMA ELETRICO DE POTENCIA
A tabela 18 mostra todas as poténcias elétricas necessarias para o
funcionamento da bancada. A partir destes dados, foi possivel projetar o

sistema elétrico de poténcia.

Tabela 18 — Poténcia de cada elemento da bancada.

Elemento P(()lt(e‘l;/c)la
Banco de resisténcias para o ar 70,00
Ventilador do tinel de vento 15,00
Banco de resisténcias para a agua 168,00
Bomba hidraulica 0,75

O ventilador ¢ a bomba hidraulica foram equipados com
variadores de frequéncia para conseguir proporcionar o controle das
vazdes tanto do ar como da agua, permitindo o levantamento das curvas
de caracterizacdo térmica do radiador.

O banco de resisténcias usado no aquecimento do ar foi dividido
em dois arranjos, o primeiro com 58,35kW possui um controlador de



123

100 amperes que regula o porcentagem da poténcia elétrica fornecida,
em funcdo de uma temperatura estabelecida. O segundo de 11,65kW, ¢
ligado através de um disjuntor, mantendo a poténcia como obtida da
rede elétrica. A escolha de controlar mais do 80% da poténcia nominal
do aquecedor do ar, ¢ devido a grande variacdo das condigdes
ambientais em diferentes estagdes do ano.

Para conseguir diferentes patamares de poténcia no aquecedor do
sistema hidraulico, o mesmo foi projetado para ser ligado da seguinte
forma: um sé disjuntor permite o aquecimento simultdneo das 6
resisténcias de 12kW conectadas em estrela, enquanto as 3 resisténcias
de 8kW, possuem um controlador de 40 amperes que regula (em fungdo
de uma temperatura pré-estabelecida) o porcentagem da poténcia
elétrica fornecida. Entretanto as 6 resisténcias restantes de 12kW,
conectadas em delta, sdo acionadas individualmente, uma vez que cada
uma possui um disjuntor independente. Todo o controle de poténcia
elétrica da bancada ¢ feito a partir de uma sala de controle, localizada
anexa ao laboratoério onde o tinel foi instalado.

O projeto e execugdo desta etapa da bancada foi contratada com
um técnico externo ao laboratdrio, especialista no tema.

E importante ressaltar que a poténcia total da bancada é de 253,75
kW, poténcia esta relativa as condi¢des mais extremas de testes. Dado
que o laboratdrio tem uma capacidade instalada na rede de 225kVA, os
testes foram condicionados a este limite. Neste momento a capacidade
da rede no laboratoério esta sendo ampliada.

3.5 RADIADOR DE TESTE

O radiador de teste ¢ composto por dois reservatorios, um nucleo
aletado e a estrutura de fixacdo, que mantém a integridade da unido
entre os reservatorios ¢ o nucleo e fixa o radiador ao chassi do
caminhdo, como mostrado na figura 52. O primeiro reservatorio se
localiza na parte superior do nucleo do radiador, e tem a funcdo de
receber todo o fluxo de fluido proveniente do motor e distribui-lo para
0s 56 tubos planos verticais que, junto a estrutura aletada, formam o
nucleo do radiador. As dimensdes externas dos tubos sdo 810 x 50 x 1,8
mm, com separagdo entre tubos de 8 mm, espago onde se aloja a aleta
em forma de ziguezague, como visto no detalhe da figura 52. O ntcleo é
uma estrutura padronizada e rigida, uma vez que os tubos, aletas e
depositos sdo soldados pelo processo de brasagem, gerando uma area
transversal de troca de 810 x 540 mm, coincidente com a area
transversal da secdo de teste do tunel de vento.
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Figura 52 — Fotografia do radiador de testes e detalhe da estrutura do nucleo.

ervatorio Superior

Reservatdrio Inferior

A partir do reservatorio superior, o liquido desce verticalmente
pelo interior dos tubos, transmitindo o fluxo de calor para as superficies
estendidas, enquanto, simultaneamente um fluxo de ar atravessa o
nicleo do radiador, retirando o calor fornecido pelo liquido, que é
perdido para o ambiente. Finalmente o liquido arrefecido volta a ser
recolhido no depdsito inferior e circula através do sistema de
arrefecimento.

Observa-se que as aletas contam com superficies ndo continuas,
do tipo persianas. Segundo Webb (1987), estas superficies aumentam a
area efetiva da troca térmica e melhoraram o coeficiente de transferéncia
de calor através do crescimento e destruicdo repetida das camadas-
limite.

Para a adaptag@o do radiador ao tinel de vento dois modifica¢des
tiveram que ser feitas. A primeira foi retirar os elementos de sujei¢do do
intercooler ¢ a segunda foi uma adaptagdo nos depositos do radiador
para obter um marco plano no contorno do nucleo. Como mostrado na
figura 53a, os depositos possuem uma estrutura que garante sua rigidez
para operar a altas pressdes, mas com uma composi¢do irregular. Para
conseguir acoplar o radiador ao tinel de vento e garantir uma total
vedagdo, duas chapas de aco 1020 cortadas a laser foram adaptadas a
forma irregular para obter um marco plano nos reservatorios superior €
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inferior do radiador, como mostrado na figura 53b e no processo de
montagem da bancada, ver apéndice B.

Figura 53 — Detalhe da estrutura do reservatdrio do radiador e desenhos das
pecas para obter um marco plano na estruturado radiador.

o
(a) Detalhe do reservatorio do radiador

-

(b) Desenhos das pegas para adequagdo do reservatorio do radiador
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4 METODOLOGIA EXPERIMENTAL E SISTEMAS DE
MEDICAO

O objetivo principal dos testes conduzidos no presente trabalho é
verificar o bom funcionamento do tinel de vento projetado e construido
para testar radiadores de caminhdes. Para isto o tiinel serd submetido a
diferentes condi¢des de operagdo e, por fim, as condigdes de operagdo
de um radiador, cedido pela industria Volvo, serdo experimentalmente
observadas neste aparato. Neste capitulo, a metodologia empregada nos
testes sera apresentada.

A metodologia empregada para a caracteriza¢do térmica de um
radiador apresentada neste capitulo segue as indicagdes da norma JIS
D1614, onde o elemento de prova ¢ submetido aos seguintes testes:

e Teste da quantidade de calor dissipado
e Teste da queda de pressdo na agua
e Teste da queda de pressdo no ar

Ao incorporar os resultados destes testes num unico grafico, ¢
possivel obter uma representagdo do comportamento térmico do
radiador. O grafico ¢ composto por varias curvas desenhadas para
diversos patamares de vazodes de ar e de liquido de arrefecimento, o que
gera diversas respostas em relagdo a quantidade de calor dissipado.

A bancada foi projetada de forma tal que permita coletar os

resultados destes trés testes de forma simultanea.
4.1 METODOLOGIA EXPERIMENTAL
4.1.1 Condicoes dos testes

Para garantir a uniformidade nos testes, a norma estabelece certas
exigéncias durante sua execugdo. Estas sdo:

e Inspecdo do radiador. O radiador deve ser examinado para
verificar a inexisténcia de danos nas aletas, nos tubos e nas juntas entre
aletas e tubos e/ou entre tubos e reservatorios.

e O liquido de arrefecimento utilizado no circuito hidraulico deve
estar livre de impurezas, a menos que o teste assim o requeira.
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e A temperatura do liquido de arrefecimento, na entrada do
radiador, deve manter-se a 60°C + 10°C acima da temperatura do ar que
incide sobre o radiador.

e A sala de testes deve estar a uma temperatura entre 5°C e 35°C e
a umidade relativa deve ficar dentro da faixa de 45% a 85%. O recinto
ndo pode apresentar grandes variagdes no fluxo, nem na temperatura do
ar ambiente perto da suc¢do do ventilador.

4.1.2 Método de teste

A metodologia prevista na norma supracitada obedece a
indicagdes gerais. Segundo esta, primeiro se deve acoplar o radiador ao
tunel de vento, usando as conexdes apropriadas. Em seguida conecta-se
a tubulagdo de entrada e saida do radiador ao sistema hidraulico. Apds
obter condigdes estaveis tanto no fluxo de ar e liquido, assim como nas
temperaturas de entrada dos dois fluidos, se leva a cabo a prova,
tomando leitura dos seguintes pardmetros: pressdo atmosférica, umidade
da sala, temperatura do liquido na entrada, diferen¢a de temperaturas
entre a entrada e saida do liquido, fluxo do liquido arrefecedor,
temperatura de entrada do ar, fluxo do ar e perdas de pressao devidas ao
radiador, tanto no lado do ar como no lado do liquido de arrefecimento.
A norma sugere a medicdo da temperatura de saida do ar e do liquido
para estimar as diferencas de temperatura em cada fluido.

Em relagdo aos procedimentos de medi¢do, a norma estabelece
que as medidas devem ser feitas sempre em condigdes de troca térmica,
indicando as orientagdes para obter os dados de temperaturas, fluxos e
pressdes nos dois fluidos de acordo as seguintes consideragdes:

e As medigdes dos fluxos de ar e do liquido de arrefecimento
devem ser efetuadas depois de confirmada sua estabilidade. No caso
especifico do liquido, deve-se assegurar a completa eliminagdo do ar na
tubulagdo do sistema hidraulico.

e As medigoes das temperaturas do liquido de arrefecimento devem
ser feitas o mais proximo da entrada e da saida do radiador. J& para o ar,
as medicoes das temperaturas devem ser feitas evitando que a radiagdo
de calor influa na leitura dos termometros empregados antes e depois do
radiador.
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e As medigdes das pressdes no liquido de arrefecimento devem ser
feitas tdo proximo como possivel dos extremos da tubulagdo de entrada
e saida do radiador. Porém, para o ar, as tomadas de pressdo devem estar
instaladas antes e depois do radiador, em uma posi¢éo onde o fluxo de ar
seja estavel.

Seguindo as indica¢des anteriores, foi desenvolvida uma
metodologia especifica para a bancada projetada, que consiste nas
seguintes agoes:

1. Estabelecer as condi¢des do teste, definindo a temperatura do ar
de entrada no radiador, as diferentes vazdes do liquido e as velocidades
do ar, assim como os respectivos valores de cada vazdo e de cada
velocidade medida na area do nucleo do radiador.

2. Fixar o radiador a secdo de testes do tinel de vento, fazendo uso
do conjunto de parafusos dispostos nas cantoneiras desta segao.

3. Conectar o radiador ao circuito hidraulico através das mangueiras
e abragadeiras dispostas para este fim.

4. Verificar a abertura das valvulas do circuito hidraulico.

5. Garantir que o nivel de liquido de arrefecimento no reservatorio
esteja proximo do 40% de sua capacidade.

6. Ligar o computador, fonte de poténcia e sistema de aquisi¢do de
dados, verificando o /P do computador para acesso remoto.

7. Ligar o painel de controle elétrico, ativando os elementos na
seguinte sequéncia: 1) chave geral, 2) reles digitais (encarregados do
controle da poténcia nos aquecedores da bancada), 3) restantes
elementos de controle. A partir de este ponto o sistema de controle
obtém autonomia na sequencia de ligacdo.

8. Acessar remotamente ao computador instalado na sala de teste,
ativando o programa de aquisi¢do de dados.

9. Acessar as camaras web, para obter a leitura da vazio no circuito
hidraulico e monitorar o nivel de liquido no reservatorio.
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10. Ligar a bomba hidraulica e verificar se o sistema hidraulico
contém ar.

11. Ligar o banco de resisténcias do circuito hidraulico para aquecer
o fluido até atingir na entrada do radiador uma temperatura de 60°C £
1°C superior a temperatura do ar de entrada no radiador.

12. Ligar o sensor que determina as condi¢des ambientais da sala de
teste.

13. Determinar as propriedades do ar ambiente, através da insergdo
dos dados de pressdo e temperatura obtidos no ponto 12, dentro do
codigo feito no software EES (ver apéndice F). Calcular, a partir da
equacdo governante do bocal, as leituras que o transdutor de pressdo
diferencial deve apresentar para as diferentes velocidades do ar,
estimadas no item 1.

14. Ligar o ventilador.

15. Ligar o banco de resisténcias do tunel de vento, para aquecer o ar
até atingir a temperatura de entrada estimada no radiador.

16. Regular o fluxo de liquido num dos patamares estabelecidos no
item 1, a partir da leitura obtida da camara web.

17. Regular o fluxo de ar no transdutor de pressdo diferencial do
bocal, até obter uma das leituras estimadas no item 13.

18. Estabilizar o sistema até verificar a uniformidade nos fluxos de ar
e de liquido, assim como nas temperaturas de entrada para os dois
fluidos.

19. Tomar dados da combinagdo especifica entre vazdo de liquido e
velocidade do ar.

20. Avaliar a dissipagdo térmica para outro patamar de velocidade de
ar na frente do radiador, mantendo o fluxo de liquido constante e
repetindo os itens 17, 18 e 19 até atingir a quantidade estimada no item
L.
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21. Concluida a aquisi¢do de dados para um patamar de vazdo de
liquido e todos os diversos patamares de velocidade do ar, repetir os
passos do item 16 ao 21, até avaliar todas as combinagdes entre vazdes
de agua e velocidades do ar estipuladas no item 1.

22. Processar as leituras captadas pelo software de aquisi¢do de
dados, determinando através do método de calculo descrito na norma, a
dissipacdo térmica de cada combinagdo de pardmetros.

23. Gerar o grafico de caracterizagdo térmica do radiador.

Na figura 54, apresenta-se o fluxograma correspondente a
metodologia experimental descrita nos 23 itens anteriores.
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Figura 54 — Diagrama de fluxo da metodologia experimental.
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4.1.3 Método de calculo

Apbs estabelecida a metodologia experimental, ¢ preciso
empregar o método de calculo, para obtencdo das variaveis de interesse
do presente trabalho, conforme descrito na norma JIS D1614, item 22.
Esta metodologia de tratamento de dados ¢ usada como ferramenta do
processamento de dados e de geracdo da grafica da dissipacao térmica
do radiador. A norma determina o seguinte procedimento de calculo:

1. Estimar a dissipacao de calor da agua.
Determinar a velocidade massica do ar na area frontal do
radiador.

3. Calcular a quantidade (corrigida) da dissipacdo de calor.

4.1.3.1 Quantidade de calor dissipado na agua

De acordo com a revisdo bibliografica apresentada neste trabalho,
o calor dissipado da agua ¢ calculado através do balango termodindmico
neste fluido, dado pela equagdo 2. Como ¢ mais facil medir a taxa
massica a partir da vazdo volumétrica e da massa especifica, a norma
estabelece a equagdo 3 como uma variante da equagdo 2, incluindo as
conversdes necessarias para ajuste das unidades de medidas dos
instrumentos empregados.

No presente aparato experimental, a vazao volumétrica do liquido
¢ obtida através de um rotdmetro escalonado em unidades de 1/h. Dado
que a equagdo da norma estipula que a medi¢do do fluxo de liquido seja
em l/min, uma nova adaptagdo da equagdo 2 foi necessaria para os
calculos de dissipagdo térmica, resultando em:

_ I/.'w *Pw ’10_3

O 3600

’pr'(Tw,e_Tw,s) (36)

onde
0,, = quantidade de calor dissipado da agua (kW)

V,, = vazdo volumétrica da agua (I/h)

p,» = massa especifica da dgua (kg/m’)

Cp,, = Calor especifico da agua (4,186 [kJ/(kg-°C)])
T\.. = Temperatura da dgua na entrada do radiador (°C)
T.s = Temperatura da 4gua na saida do radiador (°C)
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O numero 3600 que aparece na equacdo 36, é devido a converséo
de unidades relativa a medigdo da taxa massica da agua.

4.1.3.2 Velocidade massica do ar na area frontal do radiador

A velocidade méssica do ar permite determinar uma taxa massica
de ar por unidade de area, pardmetro que facilita a comparacdo entre os
resultados de um mesmo teste e os resultados de testes de radiadores
diferentes. Este parametro ¢ determinado a partir da equagdo (em
unidades do sistema internacional):.

Va
Yuaf :;'pa (37)

Na equagdo acima, ¥, é a vazdo volumétrica do ar, Ay a érea
frontal do radiador e p, a massa especifica do ar.

4.1.3.3 Correcao na quantidade de calor dissipado

Deve-se notar que a norma foi projetada para ser aplicada para
uma diferencga de temperatura de 60°C, entre as temperaturas de entrada
dos dois fluidos ao radiador e, dado que, durante os testes, ¢ dificil
manter esta diferenca de temperatura constante, a seguinte equagdo
permite corrigir pequenas altera¢des nos testes:

60
0=0, ——, (38)

onde T, ., corresponde a temperatura do ar na entrada do radiador.

Através destes calculos é possivel representar graficamente o
comportamento térmico do radiador, para cada uma das combinagdes de
vazdes de liquido e velocidade do ar. Assim, os pontos de cada teste sdo
localizados num grafico onde em sua abscissa estdo os valores das
velocidades massicas do ar na area frontal do radiador, na ordenada
esquerda as quantidades corrigidas de calor dissipado e, na ordenada
direita, as perdas de carga tanto para o liquido como para o ar. A figura
55 mostra este grafico.
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Figura 55 — Exemplo do grafico de resultados de acordo a norma JIS D1614
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Fonte: Adaptado da norma JIS D1614

Observe-se que, no mesmo grafico, apresenta-se também a
relacdo entre a perda de pressdo no ar e sua velocidade massica na area
frontal do radiador, assim como a rela¢do entre a perda de pressdo na
agua e sua vazao massica.

4.2 SISTEMAS DE MEDICAO

Para conseguir coletar os dados que permitem gerar o grafico de
caracterizago térmica do radiador, a bancada de teste foi equipada com
os instrumentos de medig&o, conforme exposto a seguir.
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4.2.1 Bocal

Como ja mencionado, um bocal foi instalado na suc¢do do
ventilador com a fun¢do de determinar a vazdo de ar introduzido ao
tinel de vento. Este bocal foi projetado segundo a norma
VDI/VDE2004:1991, a qual caracteriza o uso de placas de orificio e de
bocais em aplicagdes especiais. Para o presente estudo, foi empregado o
perfil de um bocal que pode ser instalado diretamente na aspiragdo de
ventiladores e compressores, sem a necessidade de adicionar maiores
comprimentos de dutos, nem plenos em sua montante.

Tal bocal possui o perfil ISA1932, com o didmetro da garganta d
igual ao didmetro da tubulagdo na jusante D', como mostrado na figura
56.

Figura 56 — Dimensdes baseadas no diametro da garganta (d) para o bocal da
norma VDI/VDE2004
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Fonte: Norma VDI/VDE2004

Segundo a norma VDI/VDE2004, a abertura frontal do bocal
deve ter um diametro de pelo menos 1.7d. As tomadas de pressdo
negativas estdo localizadas 0.604d a partir da face frontal do bocal,
sendo a mesma distancia de um bocal Venturi. Nos casos em que a
diferenca de pressdo observada no bocal descrito seja muito pequena,
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esta diferenga pode ser aumentada através da selegdo de uma garganta
de didmetro d, menor do que o didmetro interno da tubulagdo D' e da
adi¢do de um difusor disposto atras da parte cilindrica de comprimento
0,4d, atras do ponto de observagdo de pressdo negativa. Isto gera
condi¢des idénticas ao bocal Venturi, de acordo com DIN1952 (linha
tracejada na Fig. 56, para d <D'). Menores perdas de pressdo resultam de
um angulo de difusor ¢/2 igual a 4°. Para angulos maiores, a perda de
pressdo aumenta significativamente.

A norma estipula um valor igual a 0,992 para o coeficiente de
descarga do bocal (C) sendo o fator (1 - B*)"? da equacdo de taxa
massica para bocais definido como igual a 1.

A equagdo governante do bocal, usada para obter a vazao real, é
obtida a partir da equagdo de continuidade, da equacdo de Bernoulli e de
fatores empiricos. Para isto, considerou-se um escoamento em regime
permanente e incompressivel, fluindo ao longo de uma linha de corrente
sem atrito, com velocidade uniforme nas se¢des 1 e 2 da constrigdo de
um duto (como mostrado na figura 57), com uma pressdo uniforme
através destas secdoes e no mesmo nivel de referéncia para as duas
secdes.

Figura 57 — Constri¢do num duto

1

Direcao do fluxo

Da equag@o de Bernoulli entre os dois pontos da figura 57, se
obtém a equagao:

P 1 > )] 1 3
LV gz, =+ =V, + gz
b 2 1 gz P 2 8z, (39)
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Aplicando as consideragdes listadas no paragrafo anterior a
equagdo 39 e isolando o delta de pressdo, tem-se:

2 2

P 12 2y PV3 Vi

—p, =L@ -vH =2 1| L
P;—DP 2(2 i) 2[ (sz} (40)

Da equagao de continuidade se obtem:
PV A, = pV, A, (41)

Substituindo a equagdo 41 na equagdo 40 e isolando V;, tem-se:

/ 2(p - p2)
V,= 42
2 Pl—(Az/A1)2| “42)

Empregando o simbolo f, para expressar a relagdo entre os
diametros das segoes 1 e 2, ou seja:

_D,

B= D (43)

A velocidade na sec¢ao 2 fica:

2(py—p,)
V =
) 1/7—” v (44)

A taxa massica tedrica na se¢do 2 ¢ dada por:
rr'zt = pVZ A2 (45)

Substituindo a equagdo 44 na equagéo 45 se obtem:

2p(p - p2) (46)
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Esta equacdo representa a taxa massica tedrica em fungdo dos
didmetros e da diferenca de pressdo entre os pontos 1 e 2 da figura 57.
Como esta equagdo ¢ baseada nas simplificagdes anteriormente expostas
e tendo em vista que elas sdo dificeis de manter em condic¢des reais,
corrige-se a equagdo tedrica através de um coeficiente de descarga do
bocal (C), obtido a partir de correlagdes de dados experimentais. Assim,
pode-se determinar a taxa massica de ar em qualquer bocal, usando a
expressao:

C'A2

;. = W 2p(p1 - p2) (47)

Para o caso especifico do presente trabalho e de acordo com as
recomendagdes da norma, chega-se a seguinte equagdo, empregada para
determinar a taxa massica de ar na bancada de teste:

Mpocar = 0,992:4, v 2p, (pl - P2 ) (43)

onde A4, ¢ a area da garganta do bocal, p, € a massa especifica do ar nas
condigdes de temperatura e pressdo atmosférica e p;-p, representa a
diferenga de pressao lida pelo transdutor de pressao.

Observe-se que a norma estipula que o fator (1 - B4)'” * no
presente caso, equivale a 1, uma vez que f representa a relacdo de
diametros do duto antes da contragdo e da garganta do bocal.

Ainda para o presente caso, como ndo se tem tubulagdo antes do
bocal, emprega-se o conceito de grande reservatorio. Segundo Watson e
Schofield (1912)° apud Ower e Pankhurst (1977), um espago pode ser
considerado como um grande reservatorio quando nenhuma parede da
tubulacdo se localiza a uma distdncia menor que 4d (quatro vezes o
diametro do gargalo), medidos a partir do eixo da constri¢do, ver figura
58a. Para o caso em que ndo exista tubulagdo na montante, a definigdo
de um espago suficientemente grande ¢ garantido quando o diametro
efetivo seja maior que 8, como mostrado na figura 58b, o que resulta,
para qualquer caso, um valor de B* menor que 0,00024.

> Watson W. e Schofield H., On the measurement of the air supply to
internal combustion engines by means of a throttle plate, Trans.
Instn. Mech. Engrs, Parts 1-2 (1912)
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Figura 58 — Esquema de um reservatdrio considerado o suficientemente grande
para uma constri¢do na entrada
/@ 1. Bocal

@ 2. Reservatério

\ 3. Parede
@

>8d !

e

b) Constrigdo sem tubulagdo na montante

Além dos requerimentos de espaco, deve-se garantir que a
velocidade em qualquer ponto do plano maior que os 4d precisa ser
inferior a 3% da velocidade através da constricdo. Este requerimento
garante a eliminacdo de distirbios ou de fortes correntes de ar.

Dada a complexidade geométrica do perfil do bocal, decidiu-se
contratar o servi¢o de usinagem do perfil em um torno CNC. Como uma
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forma de atingir um didmetro maior dos /.7d na cara frontal do perfil,
foi incluida ao sistema a adaptacdo de um anel de chapa de ago carbono
1020, tal como € mostrado na figura 59 e detalhado no apéndice A.

Figura 59 — Bocal de acordo a norma VDI/VDE2004 para um d = 243,4mm

97.018

%
s
& |
I 20 s,
&)
wl o - o
2o 74018 & B o
a 3 & g8
B L= k=

@430

(a) Vista Isométrica (b) Segéo transversal bocal (c) Anel

Sensor
ﬁfndi;b’es
atmosfeéricas

(d) Bocal, anel de presséo e sensor (e) Transdutor de presséo do bocal

Para a leitura da diferenga de pressdo no bocal, empregou-se um
transdutor de pressdo diferencial com a tomada de alta pressdo aberta a
atmosfera e a tomada de baixa pressdo unida ao anel de pressdo do
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bocal, como mostrado na figura 59e. Este transdutor ¢ da marca
OMEGA modelo PX653-25D5V, alimentado com voltagem de 12-
36Vdc e sinal de saida de 1-5Vdc para uma faixa de pressdo entre 0-25
polegadas de coluna de agua.

4.2.2 Sensor das condi¢coes atmosféricas da sala de testes

Como indicado pela norma JIS DI614, as condi¢des de
temperatura e umidade da sala de testes tem que ser monitoradas a fim
de manté-las dentro dos limites estipulados, uma vez que estas
condigdes sdo necessarias para determinar a vazdo de ar sugado pelo
ventilador. Como indicado no item 13 da metodologia experimental, a
bancada foi equipada com um sensor de temperatura, umidade relativa e
pressdo atmosférica marca AHLBORN modelo FHAD36Rx, como
mostrado na figura 60.

Figura 60 — Sensor de temperatura, umidade relativa e pressdo
atmosférica.

—e— . ——

Fonte: http://www.ahlborn.com/getfile.php?2013.pdf

Este sensor foi instalado na sala de testes, detras da face frontal
do bocal, o mais préximo possivel dele, como mostrado na figura 59d,
tendo-se o cuidado de nao influenciar o perfil de sug¢do, mas apenas
monitorar as condi¢des do ar neste ponto.

Os dados de temperatura, pressdo ¢ umidade relativa foram
visualizados e armazenados através do sistema de aquisi¢do de dados
marca AHLBORN modelo ALMEMO 2590-4S, apresentado na figura
61.



144

Figura 61 — Sistema de aquisi¢do de dados marca AHLBORN modelo
ALMEMO 2590-4S

Os dados de temperatura e pressdo atmosférica obtidos do sensor
foram utilizados como varidveis de entrada do codigo escrito no
software EES, para determinar a diferenga de pressdo do bocal, ver
apéndice F. Esta diferenga de pressdo ¢ obtida a partir das equagdes 39 e
49 para cada uma das velocidades do ar estipuladas para os testes.

4.2.3 Transdutores de pressio para o sistema hidraulico e do ar

Para efetuar as medi¢des das diferengas de pressdo na agua e no
ar, provocados pelo radiador, quando em condi¢des de operacdo, foram
instalados dois transdutores de pressao diferencial, um para cada fluido.

No caso do sistema de ar, para medir a diferenca de pressdo
relativa nas diferentes velocidades do ar, estipuladas nos testes, foi
construido um anel de pressdo antes e depois do radiador, tal como
mostrado na figura 62a.
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Figura 62 — Detalhes das tomadas de pressdo instaladas na montante e na
jusante do radiador para o tunel de vento e seu transdutor de pressao diferencial
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(a) Tomadas de pressédo no tinel de vento (b) Transdutor de presséo do ar

A leitura da diferenga de pressao foi feita através do transdutor de
pressdo diferencial da marca OMEGA modelo PX653-02D5V,
alimentado com uma voltagem de 12-36Vdc e sinal de saida de 1-5Vdc,
para uma variacdo de pressdo entre 0-2 polegadas de coluna de 4gua,
como mostrado na figura 62b.

O sistema hidraulico foi dotado de tomadas de pressdo instaladas
nos espigdes mais proximos as mangueiras de entrada e saida do
radiador, como mostrado na figura 63. Foi incluida uma derivacdo nas
mangueiras para conecta-las ao transdutor de pressdo diferencial e assim
permitir a instalacdo de um manometro de Bourdon para se ter controle
visual das pressdes na entrada e saida do radiador. A leitura da diferenca
de pressao foi feita através do transdutor de pressdo diferencial da marca
OMEGADYNE modelo PX409-015DWUYV, alimentado com voltagem
de 5-10Vdc e sinal de saida de 0-100mVdc, para uma faixa de pressdo
entre 0-15 libras por polegada quadrada de coluna de agua, como
mostrado na figura 64.



146

Figura 63 — Detalhes das tomadas de pressdo instaladas na entrada e saida do
radiador para o sistema hidraulico
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Foi empregada uma fonte de poténcia elétrica da marca ICEL
Manaus modelo PS-6000 para o fornecimento da voltagem de
alimentacdo dos trés transdutores de pressdo diferencial, como mostrado
na figura 65. Dado que esta fonte possui duas saidas reguldveis, o
transdutor do bocal e o transdutor do tinel de vento foram conectados
através de um circuito em paralelo (sendo assim alimentadas pela
mesma tensdo de alimentagdo), permitindo usar a segunda saida
regulavel para alimentar o transdutor do sistema hidraulico.

Figura 65 — Fonte de poténcia para o fornecimento da tensdo de alimentacao dos
transdutores de pressdo diferencial

Tenséo e porto do transdutor de presséo Tensdo e porto do transdutor de pressdo
diferencial do bocal e do tiunel de vento diferencial do sistema hidrdulico

4.2.4 Rotametro

Para a determinacdo da vazdo de liquido através do sistema
hidraulico, foi adquirido um rotdmetro da marca TECNOFUID modelo
TRV 330C-L-7-P, feito em tubo de vidro de borosilicato, com varia¢do
de escala entre 2000 1/h e 20000 I/h, e exatiddo de £2% do Fundo de
Escala e Repetibilidade de 0,25%.

Este rotametro foi instalado na tubulagdo de saida do radiador,
sendo equipado com uma cidmara web, como mostrado na figura 66,
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para fazer a leitura de forma segura, dada as altas temperaturas
alcangadas no sistema hidraulico.

Figura 66 — Rotametro e camara web com acesso via rede para pegar as leituras
das vazdes do sistema hidraulico.

4.2.4 Termopares do sistema hidraulico e do tiinel de vento

Como uma forma de determinar as temperaturas tanto do liquido
de arrefecimento como do ar, na entrada e na saida do radiador, a
bancada foi equipada com trés jogos de termopares instalados em cada
um destes pontos, localizando-os de acordo as recomendag¢des da norma
JISD1614.

Tal como mostrado na figura 67a, foram empregados espigdes de
Ya de polegada para instalar os trés termopares que determinaram a



149

temperatura de entrada e saida do liquido de arrefecimento no radiador.
Estes foram vedados através de um adesivo para laminagdo e, apds a
secagem, instalados nos espigdes das mangueiras de entrada e saida do
radiador, no sistema hidraulico, como ilustrado na figura 67b.

Figura 67 — Detalhe do jogo de termopares e montagem no espigdo da
mangueira de entrada ao radiador.

(a)Termopares instalados no espigdo de %” (b) Termopares adaptados ao espigéo da mangueira

Para o tinel de vento, foi construida uma haste que abrigasse os
termopares encarregados pela leitura da temperatura no ar. Estas hastes
foram construidas para garantir uma posi¢ao fixa dentro do escoamento,
na montante e na jusante do radiador como mostrado na figura 68, e, da
mesma forma, foram vedadas através de adesivo para laminagao.

Os termopares empregados tanto no sistema hidraulico como no
tanel de vento foram do tipo K, do fabricante Omega® modelo TT-K-
20SLE.

Os sinais emitidos pelos 12 termopares e pelos trés transdutores
de pressdo diferencial foram captados, processados e armazenados por
um sistema de aquisicio de dados da marca NATIONAL
INSTRUMENTS, como mostrado na figura 69, composto pelo mddulo
NI SCXI-1000, pelo terminal NI SCXI-1303 e pelo codigo desenvolvido
no software LabVIEW.
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Figura 68 — Haste, localizacdo e detalhe dos termopares instalados no tiinel de
vento.

Termopares na montante

(a) Hastes (b) Termopares no tiunel de vento (c) Detalhe dos termopares

Figura 69 — Sistema de aquisi¢do de dados da NATIONAL INSTRUMENTS
com Modulo NI SCXI-1000 e terminal NI SCXI-1303.

Além da camara web instalada no rotdmetro, uma segunda
camara foi instalada para monitorar o nivel do reservatério, conforme
mostrado na figura 70. Note-se que o fluido dentro do reservatorio pode
se dilatar devido ao aquecimento do fluido refrigerante.
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Figura 70 — Camara web e nivel do reservatorio.

Em condi¢des de testes, apds os sistemas de aquisi¢do de dados
estarem ligados e apds verificada as condi¢des de inicio do teste, a sala €
fechada, impedindo o acesso de qualquer pessoa. O comando dos
experimentos ¢ realizado remotamente, da sala de controle localizada no
segundo andar do laboratorio, mas com acesso visual por meio de um
vidro de segurang¢a, como mostrado na figura 71.

Figura 71 — Sala de controle e vista da sala de testes.

4.3 INCERTEZAS DAS MEDICOES

E bem conhecido que todo processo de medigio ndo é exato, ou
seja, todo resultado de uma medigdo ¢ composto do resultado base e de
uma incerteza de medicdo. O resultado base ¢ o valor medido e
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corresponde a posi¢do central do resultado da medicdo, sendo o valor
mais proximo do valor verdadeiro. A incerteza de medigdo é a parcela
de duvida associada a medi¢do, descrevendo a faixa de medigdo em
torno do resultado base (GONCALVES e SOUSA 2008). No presente
trabalho, as incertezas das medigOes realizadas foram determinadas
segundo procedimento recomendado pelo INMETRO (2003).

Nas medi¢des dos testes foram estimadas incertezas padrdo do
tipo B, que correspondem as incertezas de medi¢cdes que ndo foram
obtidas através de observagdes repetidas. Esta incerteza ¢ estimada
baseando-se nas informagdes disponiveis sobre a varidvel de medicao.
Estas informagdes podem ser medigdes prévias, especificagdes do
fabricante, dados fornecidos em certificados de calibracdo, experiéncia
ou conhecimento do comportamento dos instrumentos de medigao.

A incerteza tipo B, up(x), de uma variavel x, foi estimada
conforme a cadeia de medicdo dos equipamentos. O calculo ¢
considerado como a combinagdo de todas as fontes de incerteza u,(x)
(repetitividade e resolucdo do equipamento, sistema de aquisicdo, etc.).
Para a avaliacdo desta incerteza foi utilizada a informagdo disponivel
nos manuais dos equipamentos. A seguinte equacdo ¢ utilizada para o
calculo das incertezas:

ulzg(x) :ulz(x)-i-u%(x)—i-...u[z (x) (49)

Os procedimentos de calculo de incerteza acima apresentados
foram aplicados nas varidveis que foram medidas diretamente como:
temperatura do ar e do liquido de arrefecimento, diferengas de pressdes
para o bocal, tiinel de vento e sistema hidraulico e medi¢do da vazdo
massica do sistema hidrdulico. As incertezas no caso de parametros
medidos indiretamente (obtidos a partir de relagdes com outras
variaveis), como ocorre com a determinagdo: da dissipagdo de calor do
fluido de arrefecimento, da velocidade massica do ar na area frontal do
radiador, da quantidade de dissipagdo de calor corregido para o liquido,
da taxa massica do ar do tinel de vento, do calor dissipado no ar e da
efetividade térmica, foram determinadas a partir da equagao:

2 _%ﬁ ? 2 (50)
uz(r)= . ug (x;)

i=l i
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onde r representa a variavel definida em fun¢do das variaveis x;, cada
u.(x;) corresponde a incerteza combinada da variavel x;, estimada
segundo foi explicado anteriormente.

A incerteza combinada de cada varidvel foi multiplicada pelo
fator de abrangéncia k, como mostrado na equagdo 51, para obter a
incerteza expandida da respectiva varidvel. Esta incerteza ¢ o intervalo
dentro do qual, para uma probabilidade definida, espera-se encontrar a
componente aleatdria dos erros do processo de medigdo (GONCALVES
e SOUSA 2008). O fator k, representa um intervalo de expansdo da
incerteza combinada segundo um nivel de probabilidade da distribuigdo
de t-student. Neste trabalho foi escolhida uma probabilidade de 95,45%,
o que corresponde um fator de abrangéncia igual a 2.

U(x) =k i, (x) (51)

Os resultados do calculo de incertezas de todas as medi¢des sdo
apresentados no apéndice G.
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5 RESULTADOS

Logo ap6s da montagem da bancada experimental, cuja foto se
encontra nas figuras 72 e 73, foram realizados os testes de
caracteriza¢do térmica do radiador. Os resultados dos mesmos serdo
apresentados na sequéncia deste capitulo.

Figura 72 — Vista frontal da bancada experimental

"
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Figura 73 — Vista posterior da bancada experimental
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Para a aplicagdo do método experimental foi necessario uma
avaliagdo prévia do perfil de velocidades do ar na secdo de teste, para
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verificar se o perfil de velocidades do ar que atinge o radiador se
encontrava homogeneizado.

Os dados experimentais da vazdo massica obtidos foram
comparados com os previstos, conforme descrito na se¢do 4.2.1, para
diversos patamares de frequéncia de giro do ventilador.

O perfil de velocidades do tinel de vento na montante do radiador
foi determinado através de uma varredura das velocidades na area
transversal da se¢do de teste. Para medir a velocidade empregou-se um
anemdmetro de fio quente, marca TESTO, modelo 435-1, como
mostrado na figura 74.

Figura 74 — Anemometro de fio quente.

Fonte:  http://www.testo.com.br/detalhes do produto/0563+4352/testo-435-2-
Instrumento-de-medicao-multi-funcoes-com-memoria-e-software-PC

De acordo ao fabricante, a sonda térmica foi projetada para
avaliar gases com variagdes de temperaturas de -20°C a 70°C, humidade
relativa entre 0% e 100% e velocidades entre 0 m/s e 20 m/s. A
incerteza obtida para as medidas de velocidade sdo da ordem de: + 0,03
m/s + 4% do valor medido.

A norma ASHRAE Fundamentals Handbook (2001), apresenta
uma metodologia (The log-Tchebycheff rule) para determinar a
velocidade do ar que escoa por uma tubulagdo de segdo transversal
quadrada ou retangular. Segundo Zhang (2004), esta metodologia
consiste em localizar os pontos adequados para a medicdo da
velocidade, como exemplificado na figura 75. Este procedimento
garante uma maior precisdo na determinagdo da velocidade porque as
diversas leituras permitem observar efeitos do atrito, assim como as
quedas de velocidade perto das paredes do duto. A velocidade média no
duto é determinada a partir da média aritmética entre as velocidades
pontuais obtidas pelo anemometro.
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Figura 75 — Pontos de medicdo em dutos retangulares empregando a regra de
log-Tchebycheff.
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Fonte: ASHRAE Fundamentals Handbook (2001)

Zhang (2004) recomenda o emprego de 5 pontos de medigdo para
comprimentos laterais inferiores a 32 polegadas, 6 pontos para
comprimentos entre 32 a 38 polegadas e 7 pontos para comprimentos
maiores a 38 polegadas, sendo que a localizacdo destes pontos seguem
padrdes semelhantes ao apresentado na figura 75, onde D representa o
comprimento lateral. A minima quantidade de medigdes deve ser de 25
pontos, espalhados na secdo transversal do duto.

De acordo as indicagdes anteriores ¢ dado que, tanto a altura
como o comprimento da segdo de teste possui medidas inferiores as 32
polegadas, foram estimados 25 pontos para fazer a varredura das
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velocidades, localizando os pontos de acordo as posi¢des indicadas na
norma, como mostrado na figura 76.

Figura 76 — Localizagdo dos pontos de medi¢do de acordo a regra log-
Tchebycheff, na se¢do de teste.

1 i

Como forma de garantir uma localiza¢do exata dos 25 pontos na
secdo de teste, foi montada uma rede quadricular feita de fios de nylon,
onde os nos representam pontos de medi¢do, conforme mostrado na
figura 76. Cada um dos pontos de medicao foi identificado pela letra e
pelo nimero respectivo ao cruzamento, exemplo al, d4, etc.
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Foram avaliados os perfis de velocidades para seis frequéncias de
giro do ventilador, como mostrado na tabela 19.

Tabela 19 — Velocidades (m/s) dos 25 pontos na se¢do de teste para diferentes
patamares de frequéncias de giro do ventilador.

No. 1800 2200 2600 3000 3400 3800
ponto rpm rpm rpm rpm rpm rpm
Al 3,51 4,08 4,81 5,96 6,72 727
A2 3,51 4,18 4,64 5,87 6,72 7,11
A3 3,49 4,12 424 5,68 6,56 7,13
A4 3,22 3,87 439 5,50 5,93 6,57
A5 3,39 4,10 4,50 5,75 6,16 6,94
Bl 3,49 4,01 4,56 5,30 6,44 7,01
B2 3,60 4,18 4,81 5,87 6,39 7,20
B3 3,47 4,01 4,81 543 5,93 7,37
B4 3,37 3,97 4,56 5,54 6,19 6,99
BS 3,39 3,93 4,43 5,64 6,30 6,76
C1 3,72 431 4,98 6,16 6,72 7,72
C2 3,58 4,37 4,89 6,00 6,65 7,62
c3 3,74 4,43 5,02 6,10 6,37 7,65
c4 3,43 437 4,68 5,87 6,69 7,13
Cs 3,41 4,27 4,54 6,05 6,60 6,97
D1 3,81 4,47 5,21 6,39 6,85 7,23
D2 3,60 4,16 4,64 5,89 6,39 6,94
D3 3,53 4,08 4,70 5,80 6,23 6,97
D4 3,60 4,04 4,75 5,89 6,42 7,01
D5 3,66 4,18 4,98 5,91 6,62 7,13
El 3,74 443 4,96 6,16 6,85 7,74
E2 3,74 424 4,81 6,16 6,67 7,51
E3 3,72 4,20 4,85 6,10 6,53 7,44
E4 3,74 4,16 4,85 5,91 6,49 7,60
E5 3,72 4,16 491 6,10 6,62 7,53

As velocidades apresentadas na tabela 19 representam o valor
médio de seis medi¢des realizadas em cada ponto. De maneira
simultdnea, foram coletados os valores do transdutor de pressdo
diferencial do bocal, para cada patamar de frequéncia de giro do
ventilador. Apds o processamento dos dados, foram obtidos os valores
médios da diferenga de pressdo medidas, como apresentados na tabela
20.
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Tabela 20 — Valores médios da pressdo diferencial no bocal para os diversos
patamares de frequéncias de giro do ventilador.

rpm Ap bocal (Pa)

1800 741,33

2200 1122,79
2600 1589,55
3000 2122,02
3400 2716,26
3800 3388,95

Nas figuras 77 a 82 s@o apresentadas os perfis de velocidades
obtidas na se¢do de teste, para as diferentes frequéncias de rotagdo do
ventilador. Estas figuras foram obtidas a partir das velocidades
mostradas na tabela 19.

Figura 77 — Perfil de velocidades na segdo de teste com o ventilador girando a
1800 rpm.
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Figura 78 — Perfil de velocidades na se¢o de teste com o ventilador girando a
2200 rpm.
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Figura 79 — Perfil de velocidades na se¢@o de teste com o ventilador girando a
2600 rpm.
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Figura 80 — Perfil de velocidades na se¢@o de teste com o ventilador girando a
3000 rpm.
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Figura 81 — Perfil de velocidades na sec¢do de teste com o ventilador girando a
3400 rpm.
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Figura 82 — Perfil de velocidades na se¢@o de teste com o ventilador girando a
3800 rpm.
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Para os perfis medidos com os dados das velocidades, foi obtido
um desvio padrdo maximo de 0,31m/s, tal como pode ser observado nas
figuras 77 a 82. Observa-se também que alguns poucos pontos ficam
fora da média de velocidades em cada representacdo. Isto confirma a
uniformidade do perfil em toda a secdo transversal, que, na verdade,
corresponde a um perfil turbulento completamente desenvolvido,
demonstrando que as malhas e a colmeia instaladas como elementos
retificadores e homogeneizadores de fluxo de ar no tinel de vento, estdo
desempenhando satisfatoriamente sua fungao.

A vazdo madssica que escoa pelo tinel de vento foi calculada a
partir das medi¢gdes do anemdémetro ¢ do bocal e seus resultados so
apresentados na figura 83. Nesta figura pode ser observado que os dados
obtidos com o bocal e os obtidos com o anemdémetro de fio quente sdo
estatisticamente iguais. Para validar esta afirmagdo, os valores das
incertezas foram calculados e representados em forma de barras neste
mesmo grafico. As incertezas associadas as medicdes feitas com o bocal
mostraram ser muito baixas. Pode-se, com isto, avaliar com a precisdo
necessaria o perfil de velocidades e confiar na medida do bocal.
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Figura 83 — Medigao das vazdes massicas do ar para diferentes frequéncias de
giro do ventilador através do bocal e do anemoémetro de fio quente.
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Uma vez realizada a medi¢do de velocidade do ar através do
bocal e obtido o perfil de velocidades na secdo de teste, a metodologia
experimental apresentada no fluxograma da figura 54 foi aplicada.

Partindo das condigdes de operagdo do radiador impostas pela
empresa parceira ¢ mostradas na tabela 6, foram definidas as condi¢des
extremas de teste. Para atingir este ponto de operagdo, € preciso ter uma
vazdo volumétrica de agua de 11736 I/h, uma temperatura do ar na
entrada do radiador por volta de 41°C e uma velocidade massica do ar na
area frontal do radiador de 5,97 kg/(m?-s), condi¢do que representa uma
velocidade do caminhdo de 5,3 m/s ou 20 km/h.

Considerando o anteriormente exposto, decidiu-se testar a
combinac¢do de trés vazodes no sistema hidraulico (/2000 I/h, 8000 l/h e
4000 I/h) e oito patamares de velocidades na se¢do de teste do tinel de
vento. As velocidades testadas comecam em 5 m/s ¢ descem em cada
patamar aproximadamente 0,5 m/s. As combinagdes de estes pardmetros
sdo apresentados na tabela 21. O fluido de arrefecimento selecionado foi
a agua e a temperatura de entrada do ar ao radiador foi estabelecida em
um valor de 41°C.
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Tabela 21 — Combinagdo das vazdes de liquido e das velocidades na frente do
radiador, avaliadas nos testes.

Vazio | Velocidade média na frente do radiador (m/s)
(h) | 50 45 40 35 30 25 20 15
12000 | v v v v v v v Vv
8000 v v v v v v v v
4000 | v v v v v v v Y

Avaliar uma vazao de liquido para as oito velocidades no tlinel de
vento, requer em média 4 horas de teste. Este tempo ¢ principalmente
gasto no processo de aquecimento e estabilizacdo necessario para cada
uma das combinagoes.

Dada o limite méaximo de poténcia elétrica instalada no prédio do
laboratério, inferior a maxima poténcia elétrica de projeto da bancada,
os testes foram realizados em dias em que a temperatura ambiente
estivesse alta, demandando menos poténcia do aquecedor elétrico usado
na adequagdo do ar.

Durante os testes, foi observado o entupimento do filtro instalado
na saida do aquecedor do sistema hidraulico, este acontecimento foi
devido a desintegracdo da tinta utilizada para facilitar a vedacdo das
roscas ante a presenga de elevadas temperaturas no sistema hidraulico, o
que, em vdrias ocasides, levou a sua substituicdo, para manter as
condigdes do teste. Neste procedimento de troca de filtro, observou-se a
presenca de vapor de agua, condicdo que gera instabilidades na leitura
do rotametro.

Assim, foram rodados os testes programados e obtidos os
resultados que s@o apresentados nas tabelas 22a 24.

Tabela 22 — Valores médios obtidos para vazao de 4000 1/h, pressdo atmosférica
de 100,5 kPa e pressdo manométrica na agua de entrada ao radiador de 42,7
kPa.

AP AP AP

Velocidade Bocal 4gua Ar Tye Twe  Tae T, "l;amb
doar(mis) o0 R gy (O O €O €O (O
5,0 1402,0 41129 2154 101,6 83,0 40,5 81,9 30,0
4,5 1008,5 4548,1 164,7 101,3 859 40,0 84,0 33,0
4,0 815,0 4400,1 137,9 101,4 87,3 40,2 85,7 33,0
3,5 639,5 4260,9 110,6 101,5 88,0 40,6 86,1 33,0
3,0 501,0 43332 89,0 101,0 89,0 404 86,7 33,0
2,5 339,3 4309,6 614 1014 914 40,5 88,3 32,0
2,0 2293 41987 41,3 101,5 92,9 40,4 88,7 32,0

1,5 131,4 4198,0 232 101,3 950 40,5 894 32,0
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Tabela 23 — Valores médios obtidos para vazdo de 8000 1/h, pressdo atmosférica
de 100,64 kPa e pressdo manométrica na agua de entrada ao radiador de 50,3
kPa.

AP AP AP

Velocidade Bocal sgua Ar Twe Tws Tae Tas Tamb

do ar (m/s) (Pa) (Pa)  (Pa) O (O (O (O (O
5,0 1389,9 9490,8 2153 101,2 89,7 40,1 852 33,0
4,5 1083,7 9389,8 175,5 101,2 90,9 40,3 86,6 34,0
4,0 858,9 9336,5 1443 101,2 91,8 40,0 87,6 34,0
3,5 655,8 94429 1142 101,2 93,1 40,2 88,6 33,0
3,0 509,3 9175,7 90,8 101,6 94,1 40,5 89,5 31,5
2.5 337,2 91759 61,3 101,2 953 404 90,2 31,0
2,0 226,7 9303,4 41,2 101,2 96,6 41,5 904 30,5
1,5 120,5 95209 21,3 1014 98,1 39,7 90,6 3073

Tabela 24 — Valores médios obtidos para vazdo de 12000 1/h, pressdo
atmosférica de 100,9 kPa e pressdo manométrica na agua de entrada ao radiador
de 75 kPa.

Velocidade Bﬁfal zi:za il: "[;we "l;ws "l;ae "Eas Tgmb

doar(ms) ~p ' pa gy €O (O O (O (O
5,0 14242 23031,4 223,7 101,5 94,6 40,9 88,0 30,6
4,5 1096,9 22450,9 180,5 101,6 953 40,7 89,1 31,3
4,0 857,3 22697,1 146,5 101,5 959 40,3 89,7 313
3,5 653,2 22776,8 1158 101,2 96,2 40,8 90,1 31,0
3,0 479,5 22750,1 879 1019 97,6 40,6 91,2 30,8
2,5 3544 22973,3 659 101,0 97,6 40,6 91,1 30,8
2,0 230,2 22872,7 434 101,2 984 40,6 91,0 30,5
1,5 1242 22840,9 232 101,7 99,7 40,0 91,1 30,6

A partir do processamento dos dados apresentados nas tabelas
anteriores ¢ empregando-se a equagdo 36, pode-se determinar a carga
térmica retirada da dgua, como mostrado na figura 84.
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Figura 84 — Carga térmica rejeitada pela agua para as combinacdes entre as trés
vazdes da agua e as oito velocidades no tunel de vento.
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Na figura 84, é possivel observar que as barras de erro sdo
bastante amplas, devido as incertezas associadas as medigdes
envolvendo o sistema hidraulico, principalmente as incertezas do
rotametro. Neste dispositivo, conforme aumentam as vazodes, as barras
de erro da vazdo volumétrica também aumentam, como se pode
perceber quando sdo comparadas as incertezas da vazao de 4000 I/h com
as vazoOes restantes.

Confrontando os resultados obtidos da figura 84 com o grafico
estabelecido pela norma JIS D1614 (ver figura 55), observou-se, como
era de se esperar, a mesma tendéncia crescente da dissipagdo térmica
associada a crescente massa de ar utilizado na troca calor com o
radiador. Porém, percebeu-se que a curva para a vazdo de 12000 1/h
apresenta uma localizagdo ndo coerente com o esperado, ou seja, se
localiza em uma regido inferior ao da curva para uma vazdo de 8000 1/h.
Porém nota-se também que ambas as curvas se encontram dentro da
margem de erro dos dados da outra curva, de forma que esta “ndo
conformidade” poderia ser atribuida a erros experimentais.
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Com a inteng@o de analisar melhor este comportamento andmalo,
foram realizados os calculos de carga térmica absorvida pelo ar Q,,
como mostrado na figura 85, utilizando a seguinte equacao: .

Qa :mbocal Cpa (T;zs - T;ze) (52)

onde Cp, representa o calor especifico do ar, T, € a temperatura do ar ap6s o
radiador e T, é a temperatura do ar antes do radiador.

Figura 85 — Carga térmica absorvida pelo ar para as combinagdes entre as trés
vazodes da agua e as oito velocidades no tunel de vento.
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A figura 85, obtida do balango termodinamico para o ar, mostra o
comportamento esperado pela norma JIS D1614, onde, para uma maior
vazdo de liquido de arrefecimento se obtém maior carga térmica
rejeitada pelo radiador e absorvida pelo ar. As barras de erro desta figura
sdo da mesma ordem de grandeza para as trés curvas, pois as incertezas
estdo associadas principalmente as temperaturas e as medigdes das
areas, sendo quase desprezivel a contribuicdo dos erros devidos as
medidas do transdutor de pressdo diferencial.

Dado que o perfil de velocidades na area de testes ¢ a massa
medida no tinel de vento sdo coerentes, os resultados apresentados na
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figura 85 serdo assumidos como os dados a serem usados para
caracterizar termicamente o radiador.

Figura 86 — Carga térmica rejeitada pela agua e absorvido pelo ar para 4000 1/h

Qw vs. Qa para 4000 I/h
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Figura 87 — Carga térmica rejeitada pela agua e absorvido pelo ar para 8000 I/h
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Figura 88 —Carga térmica rejeitada pela agua e absorvido pelo ar para 120001/h

Qw vs. Qa para 12000 I/h
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Nas figuras 86, 87 e 88 sdo apresentados graficos comparativos
entre a poténcia dissipada pela agua e pelo ar, em fungdo da vazdo
massica do ar por unidade de area frontal, para as trés vazdes de agua, a
ser resfriada pelo radiador, testadas. Observa-se diferencas entre os
balan¢os termodindamicos dos dois fluidos em todas as vazoes. .

Acredita-se que as discrepancias observadas nas figuras 86 a 88,
entre os balangos termodinamicos para o ar e para a dgua, sdo devido ao
fato de que a equacdo estabelecida pela norma JIS D1614 para os
calculos de trocas de calor considera dissipagdo térmica do radiador a
partir de um balango termodindmico para fluidos sem mudanca de fase.
Porém, experimentalmente, observou-se na saida do aquecedor a
presenga de vapor de dgua. Pode-se entdo inferir que existe uma parcela
de calor Ilatente que esta sendo desconsiderada no balanco
termodinamico da 4gua e, portanto, a equagdo 36 ndo estaria
representando o fendmeno em sua totalidade.

Considerando, por hipétese, que toda a diferenca entre o calor
trocado pela ar e pela agua foi empregado na mudanca de fase de uma
parcela da agua, que todo o vapor da agua eventualmente formado se
condensa no radiador e desprezando as perdas por radiagdo e condugio,
um novo balango termodindmico para a agua pode ser feito e expresso
através da equacio:
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0, =0,+0,, (53)

onde Q, ¢ o calor absorvido pelo ar, O,, ¢ o calor sensivel medido na

agua e Qv ¢ o calor latente devido a presenca de vapor de dgua na

entrada do radiador.
Expressando a equagdo 53 em fungdo dos pardmetros medidos na
bancada, obtém-se a equacao:.

mbocalcpa (Tas - Tae) = mepW(Twe - Tws) + mvhlv > (54)
onde 7, & a vazdo massica de vapor de agua e A, ¢ a entalpia de

vaporizagdo determinada na temperatura de entrada da dgua, que para o
presente caso, equivale a 2253 kl/kg.

Desta forma, a vazdo massica de vapor obtida a partir da equagao
54 ¢ apresentada na tabela 25 para as diferentes vazdes de agua.

Tabela 25 — Valores das vazdes massicas da agua e do vapor.

Veloc. 4000 I/h 8000 I/h 12000 I/h

do ar . . + . . + . . ¥

(m/s) m,, m,, % m,, m,, % m,, m,, %
5,0 1,0637 0,011 0,0105 | 2,128 0,006 0,0029 | 3,191 0,014 0,0043
4,5 1,0639 0,012 0,0116 | 2,128 0,006 0,0027 | 3,191 0,012 0,0038
4,0 1,0638 0,012 0,0113 | 2,128 0,006 0,0027 | 3,191 0,011 0,0035
35 1,0638 0,009 0,0081 | 2,128 0,006 0,0027 | 3,192 0,010 0,0030
3,0 1,0641 0,008 0,0076 | 2,127 0,005 0,0021 | 3,190 0,009 0,0028
2,5 1,0638 0,007 0,0068 | 2,128 0,005 0,0023 | 3,192 0,009 0,0029
2,0 1,0637 0,006 0,0053 | 2,128 0,004 0,0021 | 3,192 0,007 0,0022
1,5 1,0639 0,005 0,0045 | 2,128 0,004 0,0020 | 3,191 0,006 0,0019
"=,

Observa-se que a razdo entre vazdes massicas (y) € quase zero,
mas mesmo assim, esta pequena porcentagem de vapor provoca uma
diferenca média de 23% quando sdo comparadas as poténcias obtidas
para o ar e para a agua nas figuras 86 a 88. Isto ocorre porque as trocas
térmicas associadas & mudangas de fase sdo processos que consomem
grande quantidade de calor. Deve-se notar, porém, que este efeito ¢
prejudicial ao desempenho do radiador, pois parte da energia liberada ao
ar seria empregada para realizar a mudanga de fase, sem conseguir
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diminuir a temperatura do fluido refrigerante, fim ultimo do radiador, na

regido em que o fendmeno ¢ observado.

Para completar a caracterizagdo térmica do radiador, as quedas de
pressdo provocadas pelo radiador no circuito hidraulico e no tunel de
vento, sdo apresentadas nas figuras 89 e 90 respectivamente.

Figura 89 —Perda de carga provocada pelo radiador sobre o sistema hidraulico.
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Figura 90 —Perda de carga provocada pelo radiador sobre o tunel de vento, cada
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Os resultados apresentados nas figuras 89 ¢ 90 mostram a
tendéncia esperada, onde o aumento da vazdo provoca um aumento da
diferenga de pressdo no escoamento.

Na figura 90 se observa um comportamento semelhante da perda
de carga no tinel de vento, ocasionada pelo radiador para diferentes
patamares de vazdes de ar. De acordo a metodologia experimental, a
vazdo de agua ¢ mantida fixa e se avaliam as oito velocidades do ar
durante um teste. Dado que o tempo necessario para cada teste ¢ de
aproximadamente 4 horas, testar todas as vazoes de agua implicou fazer
testes em dias diferentes. Assim o fato das curvas da figura 90 estarem
bastante proximas entre si, evidencia a repetitividade das medi¢des no
tunel do vento e, assim, a qualidade da medicdo da Carga térmica
perdida para o ar.

Assim, a combinagdo das figuras 85, 89 e 90 representam o
conjunto de curvas que caracterizam termicamente o radiador, segundo
estabelecido pela norma JIS D1614.

Concluindo-se esta se¢do, pode-se afirmar, a partir das figuras 85,
89 e 90 e para a condicdo de operagdo critica imposta pelo
funcionamento do radiador (ver tabela 6), que: com uma vazao no fluido
de arrefecimento de 12000 I/h e uma vazao massica de ar por unidade de
area frontal igual 6 kg/(m?s), obteve-se uma rejei¢do de calor para o
ambiente de 124 kW, com uma perda de carga no sistema hidraulico de
25kPa e uma perda de carga no ar de 225Pa. Estes dados se constituem
num ponto de referéncia para a comparagdo dos resultados que serdo
obtidos nos radiadores a ser projetados na continuagdo do projeto no
qual a presente dissertacdo de mestrado esta inserida.
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6 CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

No presente trabalho foi projetada e fabricada uma bancada para
a caracterizagdo do desempenho térmico de um radiador de caminhio,
reproduzindo as condic¢des reais de operagdo no veiculo. A bancada ¢
constituida por um tinel de vento e um circuito hidraulico acoplado
termicamente pelo radiador testado.

Como forma de garantir as condi¢des de escoamento turbulento
completamente desenvolvido, um tinel de vento tipo blower de circuito
aberto, foi projetado e construido empregando elementos retificadores
de fluxo. Isto garantiu condigdes semelhantes (repetitividade) nos testes
rodados de forma que os resultados obtidos para o radiador testados
podem ser considerados “benchmarks”, ou seja, poderdo ser
futuramente usados na comparagdo dos novos radiadores a ser
projetados na continuag@o do projeto com a empresa Volvo.

Os resultados na avaliagdo do perfil do escoamento e das
condi¢des de temperatura na montante do radiador ratificaram os
critérios assumidos no projeto do aquecedor do tinel de vento,
permitindo simular diferentes condi¢des na temperatura do ar. Estes
critérios de projeto sdo na verdade uma contribuigdo deste trabalho ja
que ndo puderam ser encontrados na literatura.

Foi possivel construir um tinel de vento eficiente no espago
disponivel no laboratoério, onde foi empregado um bocal para a medigao
da vazdo massica do ar, baseado na norma VDI/VDE2004, a qual
estabelece os critérios do uso de elementos restritivos em aplicagdes
especiais.

Para a realizacdo dos testes, foram empregados procedimentos
estabelecidos por normas internacionais, que determinam uma
metodologia experimental para a avaliacdo térmica de radiadores de
caminhdo. Os resultados experimentais obtidos segundo a norma JIS
D1614, validaram as considera¢des assumidas no projeto da bancada.

A influéncia da mudanca de fase no fluido de trabalho modificou
os resultados esperados, segundo os modelos estabelecidos para a
determinacdo do desempenho térmico do radiador, ja que a troca térmica
a partir da mudanga de fase ¢ um processo que apresenta grande
consumo de calor. Porém, a condensacdo dentro do radiador ¢é
prejudicial ao funcionamento do mesmo, pois parte da energia liberada
ao ar ¢ empregada para realizar a mudanca de fase, sem conseguir, na
regido do radiador onde isto ocorre, diminuir a temperatura do fluido
refrigerante, fim Gltimo do radiador.
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As figuras 85, 89 e 90 apresentam dados que caracterizam
termicamente o radiador de um caminhdo convencional, ou seja, para o
ponto critico de operagdo do radiador, tem-se: rejeicdo de calor de 124
kW, perda de carga no sistema hidraulico de 25 kPa e perda de carga no
ar de 225 Pa.

Como trabalhos futuros, se apresentam as seguintes sugestoes:

e Testar a bancada com fluidos puros ou misturas, que apresentem
pontos de ebulicdo acima das condi¢des de teste, evitando assim a
formagdo de vapor no radiador.

e  Avaliar a substitui¢do do medidor de vazdo do liquido por um com
maior precisdo na medigao.

o Implementar dispositivos que permitam a purga do sistema
hidraulico, facilitando a rejei¢do de vapores ou gases condensados
no liquido de arrefecimento.

e Projetar, construir e testar radiadores de caminhdo assistidos por
tecnologias que empregam mudanga de fase (tubos de calor e
termossifoes).
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APENDICE A - Desenhos Técnicos do Tunel de vento e alguns
acessorios do sistema hidraulico
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APENDICE B - Processo de montagem da bancada
Enquanto as partes e elementos da bancada eram abastecidas por os diversos
fornecedores, trabalhou-se sobre a constru¢do da colmeia, como

mostrado nas seguintes figuras.

Figura 1 — Cola de canudos em jogos de 25 unidades cada

Figura 2 — Maquina de fio quente para corte de canudos com
comprimento de 40 mm.

q,tlllm.“nlmrlll aEnma

il
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Figura 4 — Corte de maios de 17000 canudos com comprimento de 40
mm

Figura 5 — Unido dos jogos de canudos até atingir 540 mm de
comprimento




217

Figura 6 — Etapas na construgdo da colmeia
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Dado que o modelo de mostra foi fornecido num conjunto de radiador e
intercooler, e tomada a decisdo de retirar o intercooler, se fez necessario
retirar também os elementos de sujei¢do ao radiador, como mostrado na
figura 7.

Figura 7 — Tirando do radiador os sujeitadores do CAC

Para obter uma superficie plana na estrutura de sujei¢do do radiador foi
necessario preencher a forma irregular dos depositos do radiador com as
estruturas mostradas na figura 8. Estas estruturas foram soldadas ao
radiador como mostrado na figura 9, para assim obter uma unido
entre o radiador e o tunel de vento facil de vedar.

Figura 8 — Desenhos das pecas para obter um marco plano na estrutura
do radiador

S

(a) Vista Explodida (b) Vista Isométrica
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Figura 9 — Resultado final da ideia mostrada na figura 8

Apos a chegada das segdes do tinel de vento, a primeira coisa a ser feita
foi o alinhamento da area de troca térmica do radiador com a segdo de
teste e a se¢do final do tinel como mostrado nas seguintes figuras.

Figura 10 — Furo para mangueiras na cantoneira da se¢ao de teste
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Figura 11 — Alinhamento da area de troca do radiador com a secdo de
teste

Figura 12 — Detalhes dos furos na seg¢do de teste e rosqueado na
estrutura do radiador para seu acople as se¢des de teste e final
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As telas metalicas tiveram que ser furadas para incorporar rebites que
evitassem a danificacdo da tela.

Figura 13 — Ferramentas e sequencia de furagdo das telas através do
cisalhamento ou esfor¢o cortante
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Figura 14 — Material e ferramentas para construgdo de rebites
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Figura 16 — Processo de fabricagédo de rebites (B)
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Figura 19 — Sequencia de aplicagdo de um rebite na tela (B)

AL |

Para obter uma estanqueidade otima entre as unides das segdes do
sistema de ar, empregou-se borracha colada nas cantoneiras de cada
elemento.

Figura 20 — Materiais para vedagao
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Figura 21 — Colado da borracha nas cantoneiras de cada elemento
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Figura 22 — Ferramentas para furag¢do da borracha
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Figura 24 — Sequencia de furagdo de uma cantoneira (B)

Figura 25 — Sequencia de furagdo de uma cantoneira (C)
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Ap6s de ter preparado cada elemento a ser instalado no tunel de vento,
procedeu-se com o ensamble do tinel de vento como mostrado nas
seguintes fotos.

Figura 26 — Montagem do banco de resisténcia do aro na se¢do do
aquecedor

Figura 27 — Detalhe da base mostrando as barras rosqueadas para a
regulagem da altura de cada seccédo
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Figura 28 — Montagem parcial do tinel

! 1

Na figura 28 mostrasse de esquerda a direita, metade da secdo do
aquecedor, o difusor de grande angular e a se¢do da camara de
retificagdo que alberga a colmeia.

Figura 29 — Instalagdo da tela na metade das se¢des do aquecedor
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Figura 30 — Instalacdo da tela entre o difusor de saida do ventilador e a
secdo do aquecedor
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Figura 32 — Instalacdo e fixagdo da colmeia a se¢do da cdmara de
retificagdo

-
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Figura 33 — Elaboragéo da base do ventilador e vista final
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Figura 35 — Instala¢@o da primeira malha na camara de retificagdo
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Figura 38 — Acoplamento da se¢do de teste e o radiador ao tunel de
vento

Figura 39 — Radiador e se¢do final montadas sobre a base mével.

T
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Figura 40 — Tunel de vento com todas as se¢des ensambladas

Apbs ensamblar o tinel de vento, se prosseguiu com o acople dos
elementos instalados na suc¢do do ventilador como mostrado nas
seguintes figuras.

Figura 41 — Duto de su¢do com o bocal e o acople instalados nas suas
duas extremidades
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Figura 42 — Detalhe da fixagdo da chapa e do bocal através de parafusos

Figura 43 — Tomadas de pressdo rosqueadas, ensambladas e coladas
com soldadura epoxica
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Figura 45 - Anel de pressao instalado no duto de sucgdo (B)

Figura 46— Ventilador acoplado a todos os elementos instalados na
succao

Ap6s da instalagdo do sistema de ar, procedeu-se a construgdo das pegas
e o ensamble do sistema hidraulico, como mostrado nas seguintes
figuras.
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Figura 47 — Construgdo da base para o reservatério de dgua

Figura 48 — Construcao dos espigdes para os trechos de mangueira com
rosca de 2” BSPT
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Figura 49 — Adequacao de espigdes de %4” como tomadas de pressdo e
instalacdo dos mesmos

Como comentado no capitulo trés, os trechos de tubula¢do do
sistema hidraulico foram inicializados no torno do laboratorio e

finalizados com uma tarraxa manual. O processo ¢ mostrado nas
seguintes figuras:

Figura 50 — Elaboragao do cone de 1,5° e comego de rosca BSPT de 2”
no torno do laboratorio
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Figura 51 — Terminag@o da rosca através da tarraxa manual (A)

Tendo todos os trechos de tubulacdo rosqueados e os demais
elementos do sistema hidraulico prontos, foi feita a instalagdo no lugar
da bancada para comprovar a estanqueidade do sistema.

Mostrasse a continuagdo a sequencia de montagem do sistema
hidraulico.
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Figura 53 — Sequencia de montagem do sistema hidraulico (A)

iy
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Figura 55 — Sequencia de montagem do sistema hidraulico (C)

Na figura 55 direita pode-se observar que o radiador foi substituido por
um trecho de mangueira para avaliar a estanqueidade do sistema.

Figura 56 — Vazamento apresentado no aquecedor de 200 KW (A)
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Figura 57 — Vazamento apresentado no aquecedor de 200 KW (B)

Como mostrado nas figuras 56 ¢ 57, o aquecedor apresentou vazamento
pelos bornes da conexao elétrica. Tendo que ser projetado e ensamblado
um novo aquecedor, como ilustrado nas figuras seguintes.

Figura 58 — Corte a laser das 3 chapas que formam uma chicana do
aquecedor
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Figura 59 — Ensamble de uma chicana sobre o flange do aquecedor

Figura 60 — Montagem da primeira chicana nos feixes de resisténcias
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Figura 61 — Montagem da segunda chicana (A)
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Figura 63 — Sequencia de montagem da terceira chicana (A)
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Figura 65 — Sequencia de montagem da terceira chicana (C)
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Figura 67 — Vista das 6 chicanas instaladas e prontas para a solda dos
separadores

Figura 68 — Instalacdo dos separadores

Ll
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Figura 69 — Unido das resisténcias aos flanges

Figura 70 — Unido do conjunto de resisténcias e flange ao casco do
aquecedor
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Ap6s de provada a estanqueidade do novo aquecedor e instalado
de volta no sistema hidraulico, procedeu-se a instalagdo elétrica.

Na figura 71 apresenta-se uma fotografia do painel de potencia
indicando cada um dos elementos assim: a) inversor de frequéncia do
ventilador, b) controlador automatico de 40A para a agua, €) controlador
automatico de 100A para o ar, d) disjuntor dos 72kW para o ar ligado
diretamente, €) disjunto dos 11,65kW da agua ligados diretamente, f)
conjunto de 6 disjuntores cada um com 12kW para o ar ligados
independentes, g) disjuntor geral do painel e h) inversor de frequéncia
da bomba hidraulica.

Figura 71 — Painel de potencia elétrico.
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Na figura 72 mostrasse uma fotografia do painel de controle onde
se faz a indicag@o da localizagdo dos controladores como indicado pelas
letras assim: a) chave geral do painel, b) controlador da temperatura do
ar, C) protetor do aquecedor do ar, d) botdo de seguranca, €) controlador
da temperatura da agua, f) protetor do aquecedor da agua, g) controlador
do inversor de frequéncia da bomba, h) botdes das 6 resisténcias
independentes de 12kW cada para a agua, i) botdo do conjunto de
resisténcias de 24kW controladoras da temperatura da agua, j) botdo do
conjunto de resisténcias de 72kW de ligagdo direta para a agua, k) botao
do conjunto de resisténcias de 11,65kW de ligagdo direta para o ar, I)
botdo do conjunto de resisténcias de 58,35kW controladoras da
temperatura o ar e m) controlador do inversor de frequéncia do
ventilador através de potencidmetro.

Figura 72 — Detalhe do ensamble de uma chicana nos feixes de tubos.
b ¢ e
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Figura 73 — Detalhes da instalagdo elétrica no banco de resisténcias para
o sistema hidraulico
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Figura 74 — Instalac@o elétrica no banco de resisténcia para o sistema de
ar

Finalizada a instalacdo da potencia elétrica, procedeu-se a instrumentar a
bancada como mostrado nas seguintes figuras.

Figura 75 — Termopares instalados em espigdes de ¥4” para aquisi¢do da
temperatura na agua
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Figura 76 — Instala¢do dos termopares ¢ manometros na saida e entrada
do radiador

Figura 77 — Adequagdo e instalagdo de hastes para incorporar os
termopares encarregados da leitura da temperatura no ar (A)
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Figura 78 — Adequagdo e instalacdo de hastes para incorporar os
termopares encarregados da leitura da temperatura no ar (B)

Figura 79 — Computador, fonte de potencia e sistema de aquisi¢do de
dados para obter a captacdo das leituras dos instrumentos de medicao.

Apbs de todo o processo de montagem m mostramos a continuagdo duas
figuras da vista geral da bancada.
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Figura 80 — Vista frontal da bancada — montagem final
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Figura 81 — Vista posterior da bancada — montagem final
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APENDICE C - Cédigo em EES para os calculos da perdida de
carga do sistema de ar
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- Vi 3[kgls] = 8814 [mh)
=150 o encaa = 788 1]

Dpocal = 0,2434 [m]

Ap ToTAL, 2984,3 [Pa]

Ap roTAL 2 m=3043[mm] mmca APubuiagioquadrada = 4917 [Pa]

A =6,41[Pa]
Psor Ap tubo pocal = 80.95 [Pa]

A, colmeia = 10.47 [Pa]

AP, telas retficador = 62,82 [Pa] o o

AP pocal = 1696 [Pa] p =67.85[Pa]
AP radiador = 200 [Pa] ocal P entrada,bocal

ancoresis = 1647 [Pa]

1. Colmeia
2. Telas retificador
3. Radiador

AP wbulagao rad = 1257 [Pa]

: "Dados iniciais Volvo"

: Vazao_ar=3 [kg/s] "Vazéao de ar"

. T1_ar=41,1 [C] "Temperatura do ar na entrada no radiador”
: 9=9,81 [m/s"2]

. "AR antes do aquecedor”

. {T_atm=17[CJ}

: P_atm=101,325 [kPa]

: rho[1]=Density(Air_ha;T=T_atm;P=P_atm)
. v[1]=Volume(Air_ha;T=T_atm;P=P_atm)

: cp[1]=Cp(Air_ha;T=T_atm;P=P_atm)

: mu[1]=Viscosity(Air_ha;T=T_atm;P=P_atm)

O N O WN

_ A A A
AwN_2O9

. "AR depois do aquecedor”

: v[2]=Volume(Air_ha;T=T1_ar;P=P_atm)

: cp[2]=Cp(Air_ha;T=T1_ar;P=P_atm)

: mu[2]=Viscosity(Air_ha;T=T1_ar;P=P_atm)

_ A A A
© ®NO O

: "Converséo da vazao de ar em m3/h"
: Vazao_ar1=Vazao_ar*v[1]*Convert(m”3/s;m*3/h) "A T_atm"
: Vazao_ar2=Vazao_ar*v[2]*Convert(m”3/s;m*3/h) "A T1_ar"

NN
= O
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22:

23: "Area do radiador”

24: comprimento_rad= 0,54 [m] "comprimento do radiador"”

25: altura_rad=0,81 [m] "altura do radiador”

26: Area_rad=comprimento_rad*altura_rad

27:

28: "velocidade do vento na frente do radiador”

29: velocidade_rad=Vazao_ar2/Area_rad*Convert(m/h;m/s)  "velocidade do ar

antes do radiador a P_atm"

30:

31: "BALANCO DE ENERGIA -> BANCO DE RESISTENCIAS DO AR"

32: Q_resistencia_ar=Vazao_ar*cp[1]*(T1_ar-T_atm)

33:

K e

35:

36: "Perdidas de carga no AR"

37:

38: "Perdidas causadas pela forma da entrada”

39: {D_bocal=0,2434}

40: Area_bocal=3,1416*D_bocal*2/4

41: V_bocal=Vazao_ar*v[1]/Area_bocal

42: K_bocal=0,04 "Relacéo 1r/D=0,333 --> segundo tabela 8,2 Livro Fox"

43: DELTA_P_entrada_bocal=K_bocal*V_bocal*2/(2*v[1])

44:

45: "Perdidas no bocal calculadas pela equagéo de Bernoulli, supondo que a

velocidade no recinto é zero"

46: DELTA_P_bocal=V_bocal*2*rho[1]/2

47:

48: "Perdidas tubulacdo bocal”

49: Reynolds_bocal=V_bocal*D_bocal/(v[1]*mu[1])

50: L _tubo_bocal=1[m]

51: epsilon_pvc=0,0000015 [m] "rugosidade de acordo a http://www.pavco.com.pe
/system/brochures/112/original/alcantarillado %20y %Z20drenaje.pdf?1367001690"

52: f1=a1+b1*Reynolds_bocal*(-c1) “factor de fricdo"

53: a1=0,53*(epsilon_pvc/D_bocal)+0,094*(epsilon_pvc/D_bocal)*0,225

54: b1=88*(epsilon_pvc/D_bocal)*0,44

55: ¢1=1,62*(epsilon_pvc/D_bocal)*0,134

56: DELTA_P_tubo_bocal=f1*L_tubo_bocal/D_bocal*V_bocal*2/(2*v[1])
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57:

58: "Perdidas tubulagdo quadrada 0,5x0,5m"

59: Area_aquecedor=0,5*0,5

60: V_duto_quadrado=Vazao_ar*v[2]/Area_aquecedor

61: epsilon=0,00015 [m] "rugosidade de acordo para ferro galvanizado da tabela 8,1
Livro Fox"

62: L tubulagdo_quadrada=2 [m]

63: comprimento_tubulagdo_quadrada=0,5 [m]

64: Dh1=4*Area_aquecedor/(2*(comprimento_tubulagdo_quadrada
+comprimento_tubulagcdo_quadrada))

65: Reynolds_tubulagdo_quadrada=V_duto_quadrado*Dh1/(v[1]*mu[1])

66: f2=a2+b2*Reynolds_tubulagdo_quadrada’(-c2) "factor de fricdo"

67: a2=0,53*(epsilon/Dh1)+0,094*(epsilon/Dh1)"0,225

68: b2=88*(epsilon/Dh1)"0,44

69: c2=1,62*(epsilon/Dh1)0,134

70: DELTA P _tubulagdo_quadrada=f2*L_tubulagdo quadrada/Dh1
*V_duto_quadrado”*2/(2*v[1])

71:

72: "Perdidas banco de resistencias" "Calculo Incropera 4Ed. pag 206"

73: N_I= 18 "Numero de tubos transversalmente= 18 resistencias”

74: PI=SI/d_resis

75: Pt=St/d_resis

76: Relacao_P_resitencias=Pt/PI "Para obtener el factor X"

77: X_resis=1,3

78: St=0,12 [m]

79: SI=0,026 [m]

80: Sd=0,0654 [m]

81: d_resis=0,0112 [m]

82: V_max_resist=St/(2*Sd-d_resis)*V_duto_quadrado

83: Reynolds_max_resist=V_max_resist*d_resis/(v[1]1*mu[1]) "Del grafico de
Incropera y extrapolando para banco de resistencia alternados obtuve-se f=0,1"

84: f_resis=0,1

85: DELTA_P_banco_resis=N_I*X_resis*V_max_resist"2*f_resis/(2*v[1])

86:

87: "Perdidas difusor de grande angular”

88: Area_entrada_difusor=Area_aquecedor "E a area do duto quadrado”

89: Area_saida_difusor=Area_rad "E a area do nucleo do radiador"

90: Relacdo_areas_difusor=Area_saida_difusor/Area_entrada_difusor "Para Ad
=1.75 tem-se segun o grafico de Mentha (1977) que ate 2teta=23° ndo precisa
de tela"
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91: Comprimento_difusor=((0,81-0,5)/2)/tan(20/2)
92: K_difusor=0,1 "Para a relagdo 1/Ad=0,6 --> K=0,1 segundo Livro Fox Fig. 8,14"
93: DELTA_P__difusor=K_difusor*V_duto_quadrado”2/(2*v[2])
94
95: "PERDIDAS CAMARA DE RECTIFICACAO E SECAO DE SAIDA" "Metha 1977
recomienda o uso de uma colmeia e 2 telas metalicas de K=1,5"
96:
97: "Perdida telas tubulagdo radiador 0,54x0,81m" "Para conseguir uniformidad na
velocidad se escolierao 2 telas de 28 Mesh"
98: K tela_28mesh=1,5
99: DELTA_P__telas_retificador=2*K_tela_28mesh*velocidade_rad”2/(2*v[2])
100:
101: "Perdidas colmeia”
102: K_colmeia=0,5
103: DELTA_P__colmeia=K_colmeia*velocidade_rad*2/(2*v[2])
104:
105: "Perdidas tubulagdo Rad 0,54x0,81m"
106: L_tubulagdo_rad=2,2 [m]
107: Dh2=4*Area_rad/(2*(comprimento_rad+altura_rad))
108: Reynolds_tubulagdo_rad=velocidade_rad*Dh2/(v[2]*mu[2])
109: f3=a3+b3*Reynolds_tubulagao_rad”(-c3) "factor de fricao"
110: a3=0,53*(epsilon/Dh2)+0,094*(epsilon/Dh2)"0,225
111: b3=88*(epsilon/Dh2)"0,44
112: ¢3=1,62*(epsilon/Dh2)*0,134
113: DELTA_P_tubulacdo_rad=f3*L_tubulacdo_rad/Dh2*velocidade_rad*2/(2*v[2])
114:
115: "Perdidas pelo radiador”
116: DELTA_P_radiador=200 [Pa] "Dado sumnistrado pela empresa parceira do
projeto”
117:
118:

Fkkkkkkkk

119:
120: DELTA_P_TOTAL_assumido=1,3*(DELTA_P_entrada_bocal+DELTA_P_bocal

+DELTA P_tubo_bocal+DELTA P__ telas aquecedor
+DELTA_P_tubulagdo_quadrada+DELTA P_banco_resis+DELTA_P__difusor
+DELTA_P__telas_retificador+DELTA_P__colmeia+DELTA_P_tubulagao_rad
+DELTA_P_radiador)
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121:
122: Conversor=9,80638 [Pa/mm]
123:

124: DELTA_P_TOTAL_assumido_mm=DELTA_P_TOTAL_assumido/Conversor

SOLUTION

Unit Settings: SI C kPa kJ mass deg
a1l =0,006325

a2 =0,01531

a3 =0,01442

altura ,g = 0,81 [m]
Areagquecedor = 0,25 [mz]
Areapogs = 0,04653 [m?]
Areacntraga,difusor = 0,25 [mZ]
Area,y = 0,4374 [m?]
Areagaida difusor = 0,4374 [mz]

b1 =0,4487
b2 =2,48
b3 =2,212
c1 =0,3246
c2 =0,5463
c3 =0,5277

Comprimentogifysor = 0,879 [M]
comprimento,q = 0,54 [m]
Comprimentotubulacéo,quadrada =0,5 [m]
Conversor = 9,806 [Pa/mm]

AP banco,resis = 164,7 [Pa]

AP ,bocal = 1696,27 [Pa]

AP entrada,bocal = 67,85 [Pa]

AP radiador = 200 [Pa]

AP TOTAL assumido = 2984,3 [Pa]
AP TOTAL assumido,mm = 304,3  [mm]
AP tubo,pocal = 80,95 [Pa]

AP tubulagao,quadrada = 4,917 [Pa]

AP tubulaggo,rad = 1,257 [Pa]
Ap,coimeia = 10,47 [Pa]

Ap difusor = 6,41 [Pa]

AP telas retificador — 62182 [Pa]
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Dh1 =0,5 [m]

Dh2 =0,648 [m]
Dbocal = 0,2434 [m]
dresis = 0,0112 [m]
¢£=0,00015 [m]

gove = 0,0000015 [m]
f1 =0,01161

f2 =0,01758

f3 =0,01769

fresis = 0,1

g =981 [m/s?]
Kbocal = 0,04

Keomeia = 0,5

Kaifusor = 0,1
Kiela,28mesh = 1,5
Ltubo,bocal = 1 [M]
Ltubulagéo,quadrada =2 [m]
Liubulagsorad = 2,2 [M]

N =18
Pl =2,321
Pt =10,71

Pam = 101,3 [kPa]
Qresistenciaar = 78,8 [kKW]
Relag&ogreas difusor = 1,79
Relag&op resitencias = 4,615
Reynoldspoca = 873708
Reynoldspax resist = 8190
Reynoldsypulagso,quadrada = 364398
Reynoldstubuméo,,ad = 231274
Sd =0,0654 [m]

S1=0,026 [m]

St =0,12 [m]

T14 =411 [C]

Tam =15 [C]

Vazao, = 3 [kg/s]

Vaz&o,+ = 8814 [m3/h]
Vaz&0,, = 9615 [m3/h]
velocidade .y = 6,106 [m/s]
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Vipocal = 52,62 [m/s]
Vduto,quadrado = 10,68 [m/S]
Vmax,resist = 10,72 [m/S]
Xresis = 113

No unit problems were detected.

Arrays Table: Main

cp; i Vi Pi
[kJ/(kg*™K)] [kg/(m*s)] [m3/kg] [kg/m3]
1 1,006 0,00001796  0,8161 1,225

2 1,007  0,00001922  0,8903
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APENDICE D - Cédigo em EES para os calculos da perdida de
carga do sistema hidraulico
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Tlagua = 104 [C] Ap reservatorio = 1,715 [Pa]
TZEgua =96,5[C]
Vazaoagua = 3,122 [kgls] =11,76 [mm]
Creetdo pap = 96,57 (KA Ap.unices = 3232 [Pa] Ap banco,resistencias = 23,81 [Pa]
Dexterno = 60,5 [mm] - o
Espessuraprede = 3,75 [mm] “ 7
Reynoldsybo,hidr = 277322 S
Velybo,hidr = 1:481 [m/s] :
Ap ToTAL = 65157 [Pa] 6,644 [m] 1 .
Ap cotovelos = 7708 [Pa]
Ap tubo hidr = 4848 [Pa]
"Ap,mangueira = 2327 [Pa]
Ap valvula,gaveta = 215,5 [Pa]
Ap,RADIADOR = 50000 [Pa]
1: "Dados iniciais Volvo"
2: Vazao_agua=3,121875 [kg/s] "Vazao da agua”
3: T1_agua=104 [C] "Temperatura da agua na entrada no radiador”
4: T2_agua=96,5 [C] "Temperatura da agua na saida no radiador”
5:
6: "AGUA"
7: P1_sat_agua=Pressure(Water;T=T1_agua;x=1)
8: P_agua=121,325 [kPa] "Sistema da agua presurizado a presdo manometrica de

20kPa que representam 2mca "
9: rho[4]=Density(Water;T=T1_agua;P=P_agua)
10: v[4]=Volume(Water;T=T1_agua;P=P_agua)
11: mu[4]=Viscosity(Water;T=T1_agua;P=P_agua)
12: cp[4]=Cp(Water;T=T1_agua;P=P_agua)
13:
14: "Converséo da vazao de agua em m3/h"
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15: Vazdo_agua=Vazao_agua*v[4]*Convert(m*3/s;m"3/h)

16:

17: "BALANCO DE ENERGIA -> BANCO DE RESISTENCIAS DAAGUA"

18: Q_rejeitado_RAD=Vazao_agua*cp[4]*(T1_agua-T2_agua)

19:

20: "SISTEMA HIDRAULICO"

21:

22: "Tubulagdo”

23: L_tubo_hidr=9 [m] "Comprimento total da tubulagao”

24: {D_externo=60,1[mm]}

25: {Espessura_parede=2[mm]}

26: D_int_tubo=(D_externo-2*Espessura_parede)*Convert(mm;m)

27: Area_tubo_hidr=3,1416*D_int_tubo”2/4

28: Vel_tubo_hidr=Vazao_agua*v[4]/Area_tubo_hidr

29: Reynolds_tubo_hidr=Vel_tubo_hidr*D_int_tubo/(v[4]*mu[4])

30:

31: "Perdidas tubulagdo"

32: epsilon_tubo=0,15/1000 "Rugosidade para ferro galvanizado Livro de Fox pag.
350 6%Ed"

33: f4=a4+b4*Reynolds_tubo_hidr(-c4) "factor de fricdo ducto hidraulico"

34: a4=0,53*(epsilon_tubo/D_int_tubo)+0,094*(epsilon_tubo/D_int_tubo)"0,225

35: b4=88*(epsilon_tubo/D_int_tubo)*0,44

36: c4=1,62*(epsilon_tubo/D_int_tubo)*0,134

37: DELTA_P_tubo_hidr=f4*L_tubo_hidr/D_int_tubo*Vel_tubo_hidr*2/(2*v[4])

38:

39: "Perdidas cotovelos 90°"

40: N_cotovelos=9

41: Le_D_cotovelos=30 [m] "longitud equivalente Livro FOX pag 357 6°Ed"

42: DELTA_P_cotovelos=f4*Le_D_cotovelos*Vel_tubo_hidr*2/(2*v[4])*N_cotovelos

43:

44: "Perdidas uniéo

45: N_unides=6

46: Le_uniao=0,01[m] "longitud equivalente Catalogo Tupy http://www.tupy.com.br
/downloads/pdfs/conexoes/catalogo_pt.pdf "

47: DELTA_P_unides=f4*Le_uniao/D_int_tubo*Vel_tubo_hidr*2/(2*v[4])*N_unides

48:

49: "As valvulas de esfera completamente abertas ndo produzem perdida de carga "

on
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50:

51: "Perdidas valvulas de gaveta”

52: Le_gaveta=0,4 "longitud equivalente Catalogo Tupy de 2in http:/
/www.tupy.com.br/downloads/pdfs/conexoes/catalogo_pt.pdf"

53: DELTA_P_valvula_gaveta=f4*Le_gaveta/D_int_tubo*Vel_tubo_hidr*2/(2*v[4])

54:

55: "Perdidas na entrada e saida do Reservatorio”

56: k_borda=0,78 "K tirada do livro de FOX pag 354 62 Ed"

57: k_sai_afogada=0,9 "K tirada de http://www3.fsa.br/localuser/barral/Op_unit
/Perda_de_carga.pdf"

58: DELTA_P_reservatorio=(k_borda+k_sai_afogada)*Vel_Reservatorio"2/(2*v[4])

59:

60: "Perdida de carga nas mangueiras”

61: P_mangueira_psi=1,5 [psi] "Este valor foi tirado de http.//www.suprir.com.br
/suprir/catalogos/new_suprir_arquivofinal_ok.pdf p.38, para magueiras com
vazdo de 11,3 m%h e diametro de 2 polegadas”

62: Comprimento_mangueiras=4,5 [m]

63: Conversor_psi=6894,76 [Pa/psi]

64: DELTA_P_mangueira=P_mangueira_psi*Comprimento_mangueiras
*Conversor_psi/20[m]

65:

66: "Perdidas no aquecedor --> trocador casco-tubo METODO KERN"

67: "A distribuicdo dos tubos tem um desenha de passo quadrado inclinado a 45°"

68: L=1,8 "Distancia longitudinal do casco"

69: ¢=16/1000 "Distancia entre tubos"

70: D_resist=11,3/1000 "Diametro da resistencias"

71: Pt=27,3/1000 "Distancia entre centros de resistencias”

72: B=0,36 "Distancia entre chicanas"

73: Ds=0,3 "Diametro interno del casco-shell"

74: De=4*(Pt"2-3,1416*D_resist*2/4)/(3,1416*D_resist)

75: As=Ds*c*B/Pt

76: Gs=Vazao_agual/As

77: Reynolds_casco=Gs*De/mu[4]

78: "phi_s=(miu_b/miu_w)"0.14 ---> Ndo se tem miu_w pois é uma resitencia"

79: phi_s=0,97 "Asumendo este valor pois tw ndo se tem por ser resistencias”

80: Nb=L/B-1 "numero de defletores"

81: f_casco=exp(0,576-0,19*In(Reynolds_casco))

82: DELTA_P_banco_resistencias=3*(f_casco*Gs"2*(Nb+1)*Ds/(2*(1/v[4])*De*phi_s
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)) "-->O fator de 3 na frente é porque na literatura estipula-se erros de ate 300%
para o método Kern"

83:

84: DELTA_P_RADIADOR=50000 "Dado fornecido pelo fabricante do radiador”

85:

86: Conversor=9806,38 [Pa/m]

87:

88: DELTA_P_TOTAL=DELTA_P_tubo_hidr+DELTA_P_cotovelos
+DELTA_P_unides+DELTA_P_valvula_gaveta+DELTA_P_reservatorio
+DELTA_P_mangueira+DELTA_P_banco_resistencias+DELTA_P_RADIADOR

89:

90: DELTA_P_TOTAL_m=DELTA_P_TOTAL/Conversor

SOLUTION

Unit Settings: SI C kPa kJ mass deg
a4 =0,02661

Areapo nigr = 0,002206 [m?]
As =0,0633 [m?]

B =0,36 [m]

b4 =6,657

¢ =0,016 [m]

c4 =0,738
Comprimentomangueiras = 4,5 [M]
Conversor = 9806 [Pa/m]
Conversor, = 6895 [Pa/psi]
De =0,07268 [m]

AP panco,resistencias = 23,81 [Pa]
AP cotovelos = 7708 [Pa]
AP,mangueira = 2327 [Pa]
ApraDIADOR = 50000 [Pa]
AP reservatorio = 1,715 [Pa]
Ap;ToTAL = 65157 [Pa]
Ap.TOTALm = 6,644 [m]

AP ubohiar = 4848 [Pa]
Apunises = 32,32 [Pa]

AP valvula,gaveta — 215,5 [Pa]
Ds =0,3 [m]

Dexterno = 6015 [mm]
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Dinttubo = 0,053 [m]

Dresist = 0,0113 [m]

subo = 0,00015 [m]
Espessuraparege = 3,75 [mm]
f4 = 0,02725

feasco = 0,293

Gs = 49,32 [kg/(s*m?)]
Kporda = 0,78

ksai,afogada =09

L =1,8 [m]

Lep cotovelos = 30 [M]
Legaveta =0,4 [m]

Leunizo = 0,01 [m]
Liuwo,hiar =9 [M]

Nb =4

Neotovelos = 9

Nunises = 6

P1satagua = 116,7 [kPa]
0s = 0,97

Pt =0,0273 [m]

Pagua =121,3 [kPa]
Pmangueira,w =1,5 [psi]
Qrejeitado,raD = 98,87 [kW]
Reynoldsgase, = 13254
Reynoldsiupo hiar = 277322
Tlagua =104 [C]

T2a9ua = 96,5 [C]
Vazao,gua = 3,122 [kg/s]
Vaz&0,g,a = 11,76 [m*/h]
Velypo higr = 1,481 [m/s]

No unit problems were detected.
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Arrays Table: Main
cp; Hi Vi pi
[kJ/kg-K] [Kg/m-s] [m3/kg] [kg/m3]

4 4,223 0,0002704  0,001047 955,5
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APENDICE E - Cédigo em EES do balance térmico sobre o sistema
hidraulico para determinar potencia do aquecedor
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Qbanco resisténcias = 165935 [W]

Qcasco = 2574 [W]

Qrejeitado,RAD = 98872 [W]

: D_tubo=0,0605 [m] "Diametro externo da tubulagdo”

: D_casco=0,3 [m] "Diametro externo do casco do trocador de calor"
: T_infinity=17 [C] "Temperatura ambiente"

V=4 [m/s] "Velocidade do ar ao rededor da tubulagdo"
P_atm=101325 [Pa]

"CALOR DISSIPADO PELO RADIADOR"
Vazao_agua=3,121875 [kg/s] "Vazdo da agua”
T1_agua=104 [C] "Temperatura da agua na entrada no radiador”

©CoNaRrwd 2
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10: T2_agua=96,5 [C] "Temperatura da agua na saida no radiador”

11: P_agua=121325 [Pa] "Sistema da agua presurizado a presdo manometrica de
20kPa que representam 2mca "

12: rho[5]=Density(Water;T=T1_agua;P=P_agua)

13: mu[5]=Viscosity(Water;T=T1_agua;P=P_agua)

14: cp[5]=Cp(Water;T=T1_agua;P=P_agua)

15:

16: "Conversao da vazao de agua em m3/h"

17: Vazdo_agua=Vazao_agua/rho[5]*Convert(m”3/s;m"3/h)

18:

19: "BALANCO DE ENERGIA -> BANCO DE RESISTENCIAS DA AGUA"

20: Q_rejeitado_RAD=Vazao_agua*cp[5]*(T1_agua-T2_agua)

21:

22: "CALOR DISSIPADO PELA TUBULACAO, TRECHO DA SAIDA DO
AQUECEDOR ATE A ENTRADA DO RADIADOR"

23: "Para estes calculos supusemos que a tubulagdo encontrasse disposta de
maneira horizontal a temperatura constante de 104°C e com escoamento de ar
sobre um cilindro a velocidade de 4m/s"

24: L_6=1,5[m]

25: Ts_1=104 [C] "Temperatura superficial da tubulagdo"

26: T_1=(Ts_1+T_infinity)/2 "Temperatura do filme de acordo a correlagdo proposta

por Churchill e Bernstein para um escoamento cruzado sobre um cilindro”

27: rho[6]=Density(Air_ha;T=T_1;P=P_atm)

28: Kk[6]=Conductivity(Air_ha;T=T_1;P=P_atm)

29: Pr[6]=Prandtl(Air_ha;T=T_1;P=P_atm)

30: mu[6]=Viscosity(Air_ha;T=T_1;P=P_atm)

31: nu[6]=mul[6]/rho[6]

32: Reynolds_tubo_6=V*D_tubo/nu[6]

33: RePr_6=Reynolds_tubo_6*Pr[6]

34: Nusselt_tubo _6=h_tubo 6*D tubo/Kk[6]

35: Nusselt_tubo_6=0,3+0,62*Reynolds_tubo_6"0,5*Pr[6]*0,333/(1+0,4/Pr[6](2/3))

70,25*(1+(Reynolds_tubo_6/282000)"(5/8))"(4/5)

36: As_tubo_6=pi*D_tubo*L_6

37: Q_tubo_aquecedor_RAD=h_tubo_6*As_tubo_6*(Ts_1-T_infinity)

38:

39: "CALOR DISSIPADO PELA TUBULACAO, TRECHO DA SAIDA DO RADIADOR
ATE A ENTRADA DO AQUECEDOR"

40: "Para estes calculos supusemos que a tubulagdo encontrasse disposta de
maneira horizontal a temperatura constante de 96,5°C e com escoamento de ar
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sobre um cilindro a velocidade de 4m/s"

41: L_7=12,5[m]

42: Ts_2=96,5 [C] "Temperatura superficial da tubulagdo”

43: T_2=(Ts_2+T_infinity)/2 "Temperatura do filme de acordo a correlagdo proposta

por Churchill e Bernstein para um escoamento cruzado sobre um cilindro”

44: rho[7]=Density(Air_ha;T=T_2;P=P_atm)

45: k[7]=Conductivity(Air_ha;T=T_2;P=P_atm)

46: Pr[7]=Prandtl(Air_ha;T=T_2;P=P_atm)

47: mu[7]=Viscosity(Air_ha;T=T_2;P=P_atm)

48: nu[7]=mu[7]/rho[7]

49: Reynolds_tubo_7=V*D_tubo/nu[7]

50: RePr_7=Reynolds_tubo_7*Pr[7]

51: Nusselt_tubo_7=h_tubo 7*D_tubo/k[7]

52: Nusselt_tubo_7=0,3+0,62*Reynolds_tubo_7"0,5*Pr[7]"0,333/(1+0,4/Pr[7](2/3))

70,25*(1+(Reynolds_tubo_7/282000)"(5/8))"(4/5)

53: As_tubo_7=pi*D_tubo*L_7

54: Q_tubo_RAD_aquecedor=h_tubo_7*As_tubo_7*(Ts_2-T_infinity)

55:

56: "CALOR DISSIPADO PELO CASCO DO TROCADOR"

57: "Para estes calculos supusemos que a tubulagdo encontrasse a temperatura
constante de 104°C e com escoamento de ar sobre um cilindro a velocidade de
4m/s"

58: L_casco=2 [m]

59: Reynolds_casco=V*D_casco/nu[6]

60: Nusselt_casco=h_casco*D_casco/k[6]

61: Nusselt_casco=0,3+0,62*Reynolds_casco*0,5*Pr[6]"0,333/(1+0,4/Pr[6]*(2/3))"0
,25*(1+(Reynolds_casco/282000)7(5/8))(4/5)

62: As_casco=pi*D_casco*L_casco

63: Q_casco=h_casco*As_casco*(Ts_1-T_infinity)

64:

65: Q_entrada= Q_casco+Q_tubo_RAD_aquecedor+Q_tubo_aquecedor RAD

+Q_rejeitado_RAD

66:

67: Q_banco_resisténcias=Q_entrada/0,65 "Se considero uma eficiencia do trocador de

calor del 65%"

SOLUTION
Unit Settings: SI C Pa J mass deg
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AScasco = 1,885 [m2]
ASybos =0,2851 [m?]
AStbo7 = 2,376 [m?]
Decasco = 0,3 [m]

Diubo = 0,0605 [m]
heasco = 15,69 [W/mZ—K]
hupos = 29,96 [W/mZ-K]
hiupo,7 = 30,02 [W/mZ—K]
Le =1,5 [m]

L; =12,5 [m]

Leasco =2 [m]
Nusseltgzsco = 163,2
Nusseltypo 6 = 62,84
Nusseltpo 7 = 63,56
Pagua = 121325 [Pa]
Pam = 101325 [Pa]
Qbanco resisténcias = 165935 [W]
Qeasco = 2574 [W]
Qentrada = 107858 [W]
QrejeitadorAD = 98872 [W]
Qtubo,aquecedorrRAD = 743 [W]
Qtubo,RAD,aquecedor =5670 [W]
RePrg = 8951

RePr; =9136
Reynoldscasco = 63081
Reynoldsypo,s = 12721
Reynoldsypo 7 = 12978
T1agua =104 [C]

T2:90a = 96,5 [C]

Tsqy =104 [C]

Ts, =96,5 [C]

T, =60,5 [C]

T, =56,75 [C]

T, =17 [C]

V =4 [m/s]

Vazao,gua = 3,122 [kg/s]
Vaz&0ag,a = 11,76 [m?/h]

No unit problems were detected.
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Arrays Table: Main

cp; Hi pi ki Vi Pr;
[J/kg-K] [kg/m-s] [kg/m3] [W/m-K] [m2/s]
5 4223 0,0002704 955,5

D

0,00002012 1,058 0,02884  0,00001902 0,7036
7 0,00001995 1,07 0,02857  0,00001865 0,704
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APENDICE F - C6digo em EES para calcular o delta de pressio do
transdutor de presséo diferencial do bocal
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—_

@ ahwnN

® N

9:

10:
11:
12:
13:
14:
15:
16:
17:
18:
19:
20:
21:
22:

23:

T _sala=30 "Temperatura da sala”
P_sala=1002,7 "Presséo lida no ALMEMO 2590-4S em mbar”
T ae=41 "Temperatura incidente no radiador”

------ Propriedades do ar atmosferico - - - - - -
T _atm=T_sala
P_atm=P_sala*Convert(millibar;Pa)
rho[1]=Density(Air_ha;T=T_atm;P=P_atm)

R Propriedades do ar incidente no radiador - - - - - -
rho[2]=Density(Air_ha;T=T_ae;P=P_atm)

------ Calculo das velocidades - - - - - -

A_radiador=0,54*0,81

m_radiador=V_radiador*rho[2]*A_radiador

m_bocal=m_radiador "Por conservagdo de massa”

c=0,992

A_bocal=pi/4*0,2434"2

DELTA_p=1/( 2*rho[1] )*(m_bocal/(c*A_bocal))*2 "Delta de presséo isolado da
equacéo da taxa massica para um bocal regido pela baixo a norma VDI
/VDE2004"

P_bocal=P_atm-DELTA p

SOLUTION

Unit Settings: SI C Pa J mass deg
(Table 1, Run 10)

Abocal = 0,04653 [m?]

Avadiador = 0,4374 [m?]

c =0,992

Ap =2035 [Pa]

Mbocal = 3,161 [kg/s]

Mradiador = 3,161 [kg/S]

Patm = 100270 [Pa]
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Pbocal = 98235 [Pa]
Psaila = 1003 [millibar]

Tae =41 [C]
Tatm =30 [C]
Tsala = 30 [C]

Vradiador = 6,5 [m/s]

No unit problems were detected.

Arrays Table: Main

Pi
[kg/m3]
1 1,152
2 1,112

Parametric Table: Table 1

Vradiador Mpocal Ap

[m/s] [kg/s] [Pa]
Run 1 2 0,9727 192,7
Run 2 25 1,216 301,1
Run 3 3 1,459 433,5
Run 4 3,5 1,702 590,1
Run 5 4 1,945 770,7
Run 6 4,5 2,189 975,4
Run 7 5 2,432 1204
Run 8 5,5 2,675 1457
Run 9 6 2,918 1734
Run 10 6,5 3,161 2035
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APENDICE G — Anilise de incertezas

Como ja mencionado, as incertezas foram calculadas segundo a
metodologia apresentada pelo INMETRO (2003).

Inicialmente foram calculadas as incertezas diretas dos
instrumentos empregados, utilizando para isto a equacgdo 49. Nas tabelas
G1 e G2 mostrasse os resultados obtidos para os transdutores de pressdo.

Tabela G1 — Incertezas dos transdutores de pressio OMEGA-PX653.

ui(X) ui(X)
Ui Tunel (Pa)  Bocal (Pa)
Linearidade  0,25% FE' 1,245 15,567
Histereses 0,02% FE 0,100 1,245
Repetitividade  0,05% FE 0,250 3,114
Exatidao 0,25% FE 1,245 15,567

Incerteza combinada + 1,78 Pa +22,27 Pa

'FE representa o fundo de escalo do equipamento.

Tabela G2 — Incertezas do transdutor de pressio OMEGADYNE- PX409.

) ui(x)
Ui(x) Agua (Pa)
Exatidao 0,08% FE 82,737
Exatiddo Térmica 0, 50% FE 517,107

Incerteza combinada =+ 523,7 Pa

Para a cadeia de medicdo da temperatura, esta inicia no termopar
tipo K, o qual ¢ ligado por meio de um cabo de extensdo (didmetro de 0,5
mm) ao sistema de aquisi¢@o de dados, que envia o sinal ao computador,
no qual € processada a informag¢do com o Labview 8.6. Na medicdo da
temperatura sdo levadas em conta as incertezas associadas a cada um dos
componentes, os quais sdo apresentados na Tabela G3.

Tabela G3 — Incertezas dos termopares

Incerteza Valor Distribuicdo de ui(X) i
Tipo B (°C) Probabilidade ~ Termopar (°C)
Termopar 1,10 Retangular 0,635
Sistema Adq. de dados 0,23 Retangular 0,133
Resolucdo de cadeia 0,10 Retangular 0,058

Incerteza combinada +0,646°C
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Para elementos como o rotametro, ¢ as medi¢des do didmetro do
bocal e da area do nucleo do radiador, as incertezas foram obtidas
diretamente do elemento medidor, como mostrado na tabela G4.

Tabela G4 — Incertezas diretas

Incerteza Res%Icl)Jgao Distribuicdo de ui(x)
Tipo B instrumento Probabilidade  Instrumento
Rotametro 2% FE 400 I/h Retangular +231 I/h
Paquimetro (Bocal) 10 um Retangular + 5,77 pm
Fita métrica (Radiador) 1 mm Retangular + 577 pm

As incertezas do anemdmetro de fio quente empregado nas
medi¢des foram obtidas a partir do método de calculo fornecido pelo
catalogo do instrumento, como + (0,03 m/s + 4% do valor medido).

Calculada as incertezas dos instrumentos, procedeu-se a determinar
as incertezas dos parametros medidos indiretamente os quais sdo obtidos
das relagdes com outras variaveis. Para isto se empregou a equagdo 50.
Detalhando a continuagdo as equagdes para o calculo de cada uma das
incertezas dos parametros estudados.

e Quantidade corregida de calor rejeitado: A partir da equacdo
38, referenciada neste anexo como a equagdo G1 e considerando que na
referida equagdo, as incertezas dependem da quantidade calor rejeitado
Qu, e das incertezas obtidas das temperaturas. A equagdo G2 mostra a
incerteza indireta para este parametro ¢ as equagdes G3 a G5 mostram as
derivadas parciais necessarias.

60
Q=0Q, ﬁ (G1)
2 2 2
oQ 2 0 2 oQ 2
Ug = (aQW ] Qw (aTwe ] UTwe  + ( 0T oo J UTae (G2)
0Q 60
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ﬂ =Q ¢
aTwe ! (Twe - Tae )2 “
Q60
aTae ! (Twe - Tae )2 ©

e Quantidade de calor rejeitado: A partir da equacdo 36,
referenciada neste anexo como a equagdo G6 e considerando que na
referida equacdo, as incertezas dependem da vazdo volumétrica do
liquido V,, e das incertezas obtidas das temperaturas. A equacdo G7
mostra a incerteza indireta para este pardmetro e as equagdes G8 a G10
mostram as derivadas parciais necessarias.

-3
Q. :VW,OW'IO CpW(Twe T, (G6)
3600
2 2 2
Uy, = RQu u.’+ 0Q, U, >+ Q. T (G7)
Qw a V. e a-l-we Twe aTWS Tws
oQ 1073
.W = P:\;v600 Cow (Twe _Tws) (G8)
oV w
Qu _Vwpy 107 . (G9)
OTye 3600 o
¥ -3
Qy _ =Vup, 10 c (G10)
oT 3600 P

WS
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e Quantidade de calor absorvido pelo ar: A partir da equagdo
52, referenciada neste anexo como a equagdo G11 e considerando que na
referida equacdo, as incertezas dependem da vazdo méssica do ar my e
das incertezas obtidas das temperaturas. A equacdo GI12 mostra a
incerteza indireta para este pardmetro e as equagdes G13 a G15 mostram
as derivadas parciais necessarias.

Qa =Ma Cpa (Tas _Tae) G1D

2

2 2
u, = _8?a u. 2+(6Q3J uTa52+(aQaj U~  (G12)

oM. 0T 0T,
a(?a = Cpa (Tas - Tae) (G13)
0Ma
% = m, Cra (G14)
S_I_&Z—r;]acpa (G15)

ae

e Vazio massica do ar: A partir da equagdo 48, referenciada neste
anexo como a equagdo G16 e considerando que na referida equagdo, as
incertezas dependem da area frontal do radiador A, e da incerteza do
transdutor de pressdo diferencial do bocal. A equacdo G17 mostra a
incerteza indireta para este pardmetro e as equagdes G18 a G19 mostram
as derivadas parciais necessarias.

Ma = 0,992 A, \/2 0, APocal (G16)
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2 2

u, = |[GMa ]y 2| _OMa u, (G17)
ma 8A2 aA p bocal e

m

Mz _ 0,992 /2, APy @
2

oma _ 0,992A,

(G19)

- “Pa
aApbocal \ 2/OaApbocal

Como apreciado nas equagdes de este apéndice, as incertezas dos
parametros medidos indiretamente dependem dos valores pontuais de
pressdes, temperaturas, vazdes, etc. obtidos para cada uns dos pontos dos
graficos do capitulo de resultados, pelo que, seus valores ndo serdo
apresentados neste apéndice.
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JIS DxlblY 91 B 4593308 0084407 1 BN 2
3

UDC 629.113:621.43-714:620.171.2
. JAPANESE INDUSTRIAL STANDARD J 18

Radiators for automobiles — Test method of D 1614-1991
heat dissipation

1. Scope

This Japanese Industrial Standard specifies the test method of heat
dissipation of radiators for cooling of engine to be used for water cooling
engines for automobiles (hereafter referred to as the "radiator").

Remarks 1. The applicable Standard to this Standard is shown in
the following.

JIS B 8330-Testing Methods for Turbo-Fans and
Blowers

2. The units and numerical values given in { } in this
. Standard are based on the traditional units and are
appended for informative reference.

2. Definitions
For the purposes of this Standard the following main definitions apply:
(1) inlet temperature difference of air and water The difference
between the inlet temperature of cooling water (hereafter referred

to as the "water") to flow into radiator and the inlet temperature
of air. It is expressed by degree (°C).

(2) heat dissipation quantity of water The heat quantity which water
losses per unit time in the test condition. [t is expressed by
kilo-watt (kW) {kilo-calorie per hour (keal/h)}.

(3) converted heat dissipation quantily The heat dissipation quantity
of water converted to inlet temperature difference of air and water
60°C. It is expressed by kilo-watt (kW) {kilo-calorie per hour

. (keal/h) }.

(4) water flow rate The water rate which passes through the radiator
per unit time. It is expressed by liter per minute (//min),

(5) mass wind velocity of frontal area The wind velocity of frontal
area of core of radiator multiplied by mass per unit area of air.
It is expressed by mass per unit area per second {kg/(m?-.s)}.

(6) pressure loss of water side The difference of static pressure
between the inlet and the outlet of water of radiator measured in the
test condition. It is expressed by kilopascal (kPa) {mercury
column (mmHg)}.

(7) pressure loss of air side The difference of static pressure
between the inlet and the outlet of air of radiator measured in the
test condition, It is expressed by pascal (Pa) { water column (mmAg)},

|
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3. Test Itmes
Tests shall be carried out relating to the following items:

(1) Heat Dissipation Quantity Test

(2) Water Side Pressure Loss Test

(3) Air Side Pressure Loss Test

4, Test Conditions
Conditions of radiator, water and test room to be carried out with
the test shall be as follows:

(1) Radiator The radiator which is assembled with main elements such
as core, tank, etc. and brackets as well as accessories and
satisfies the function as radiator at the minimum limit, is to be
used.

Its one example is shown in Fig. 1.

(2) Water The water to be used for water circuit of radiator is,
unless specially instruected, to be clean water.

(3) Water Inlet Temperature The inlet temperature of water to flow-in
a radiator is to be made so as to keep the inlet temperature
difference of air and water in heat dissipation condition at 60:10°C.

(4) Test Room The test room, unless specially instructed, is to be at
ordinary temperature (5 to 35°C), and ordinary humidity (45 to
85 %) and, be such structure as not to give large variations to air
flow and temperature at air suction side of test apparatus.

323‘;_. o
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Fig. 1. Example of Radiator

Upper tank- -Pressure cap and filler neck
S i, (WL

Core width Core thickness

Core height

1

NI T T

Lower tank

5. Test Apparatus and Instrument

air eircuit

Fig. 2.
. 5.1.1

(1)

(2)

3)

(1)

‘5.1 Test Apparatus The test apparatus shall be capable of measuring
correctly the measuring items shown in 6.1 required for expressing the

performance of radiator. The test apparatus consists of water circuit and

(wind tunnel) in main division, and its one example is shown in

Water Circuit The water circuit is to be as follows:

The apparatus must be capable of regulating the water quantity
passing the radiator.

The water passage and warm water tank of radiator is to be so
made as the air and vapour not to be mixed in or be attached
with a separating apparatus.

As to the water pump, generation of cavitation is to be taken
into consideration.

The warm water tank must have a sufficient generating heat
guantity to supplement the heat dissipation quantity and, be
capable of adjusting the generating heat quantity over the
range of heat dissipation quantity.

295
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5.1.2 Air Circuit The apparatus of air circuit (wind tunnel) is to .
be as follows:

(1) The wind quantity passing through the radiator is to be
capable of being adjusted.

(2) The connecting tube connecting the wind tunnel body and
radiator body must be such form (!) that the rectified flow
is capable of being obtained at the front face of radiator.

Note (!) As to the form of connecting tube, refer to JIS B
8330.

(3) Each seam of wind tunnel body and connecting tube as well as
each type of measuring hole are to be air tight.

Fig, 2. Example of Test Apparatus

(Water-inlet

thermometer) Differential pressure
Thatator e et
b radiator P
Honey con 3 ‘Alr-inlet (Pressure gauge)

\ thermometer
Tenperature difference
gauge for water inlet

and outlet

\

L e

N

Wind direction
————

Con=
necting ', Plscharge
tube ~ tube

(Thermometer for
water outlet

. Differential pressure gauge
for water side pressure loss

Wind flowmeter or

anemometer

(Pressure gauge)

/-f

Blower
Wind tunnel
body

! Warm water

Water flowmeter/ Water pump tark

5.2 Instruments The instrumental errors of instruments shall be within
the walues shown in Table 1 and, be eorrected before the test.

Further, for measurement of difference between the inlet temperature
and the outlet temperature of water, it is preferable to use a temperature
difference gauge for improving the test accuracy.
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Table 1, Instrumental Errors of Instruments

Instrument Instrumental error

+ 2 % of indicating value of

Water flowmeter instrument

Alr flowmeter + 2 % of indicating value of

instrument
Thermometer + 0.3°C
Temperature
difference gauge *0.1°C
Differential + 2 % of the maximum scale
pressure gauge value

+ 2 % of the maximum scale

Pressure gauge value

6. Test Method and Measuring Methods

6.1 Test Method As to test method, at first, attached the radiator to
wind tunnel by using connecting tube., Next, connect the inlet pipe and
outlet pipe of radiator with the water circuit of test apparatus. After
having obtained approximately stable condition at the instructed water
flow rate, wind quantity, water inlet temperature and air inlet temperature,
carry out the test.

The measuring items shall be as follows:

Atmospheric pressure, humidity, water-inlet temperature, temperature
difference of water inlet and outlet, water flow rate, air inlet temperature,
wind quantity, water-side pressure loss and air-side pressure loss.

Further, instead of temperature difference of water inlet and outlet
the water-outlet temperature may be measured.

6.2 Measuring Methods The measurement shall be carried out as
follows under the heat dissipation condition.

(1) Flow rate Measurement The flow-rate measurement is to be as
follows:

(a) Water flow rate Measurement As to the measurement of water
flow rate, remove the mixed-in air in the water circuit, and
after confirming the stabilized condition, carry out the
measurement.

(b) Wind Quantity Measurement The wind quantity measurement is
to be carried out after confirming the stabilized condition of
wind flow.

.
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(2) Temperature Measurement The temperature measurement is to be .

as follows:

(a) Water-temperature Measurement Carry out the water-temper-
ature measurement at a position as near as possible to ends
of inlet pipe and outlet pipe of radiator.

(b) Air-temperature Measurement Carry out air-temperature
measurement at inlet according to the method not receiving
the heat dissipation at the front face of radiator.

(3) Pressure Measurement The pressure measurement is to be as
follows:

(a) Water-side Pressure-loss Measurement Carry out the water-
side pressure-loss measurement at a position as near as
possible to the ends of inlet pipe and outlet pipe of radiator.

(b) Air-side pressure-loss Measurement The measuring position of .
‘alr-side pressure-loss 1s to be just before and just after the
radiator and at the part where the air flow is stabilized as
far as possible.

The measuring method of pressure loss is in accordance
with JIS B 8330.

7. Caleulation Method
7.1 Procedures of Calculation Procedures of calculation shall be as

follows. (As to the calculation method according to the traditional unit,
refer to Informative Reference of Pape 6.)

(1) Caleulate the heat dissipation quantity of water.
({2) Calculate the mass wind velocity of frontal area.
(3) Calculate the converted heat dissipation quantity. .

7.2 Heat Dissipation Quantity of Water The heat dissipation quantity
of water shall be calculated according to the following formula.

Q‘J=L%~DK1£ * Cow (!‘m' )

where, @»: heat dissipation quantity of water (kW)

Vw: water flow rate (//min)

y: mass of water per unit volume (kg/m?)
(Provided that the value at water temper-
ature at a side near the water flowmeter
is taken.)

Gow: specific heat of water [to be 4,186 [kI/(kg-T)]]

ta:  water-inlet temperautre (°C)

st water-outlet temperature (°C)
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Remarks: meLm-' is the mass of water passing in unit time (kg/s).

7.3 Mass Wind Velocity of Frontal Area The mass wind velocity of
frontal area shall be calculated according to the following formula.

Yo = ™
where, Yusr: mass wind velocity of frontal area [kg/(m?®-s)]
Va: wind quantity at core frontal area (m®/min)
Ar:  core frontal area (m?)
w: mass of air per unit volume (kg/m?)
(Provided that the wvalue at the wind
quantity measuring position is taken.)
. 7.4 Converted Heat Dissipation Quantity The converted heat dissipation
quantity shall be calculated according to the following formula.
60
Q=G
where, @: converted heat dissipation quantity (kW)

fy ¢ air-inlet temperature (°C)

8. Preparation of Test Result Table

As to the test result table, the following relations shall be prepared
to the heat dissipation diagram as indicated as example in Attached Table 1
" and it, be taken as the heat dissipation result table for radiator.

(1) The relation between the converted heat dissipation quantity and
the mass wind velocity of frontal area (Indicate the water flow
. rate as the parameter.)

(2) The relation between the pressure loss of air side and the mass
wind velocity of frontal area.

(3) The relation between the pressure loss of water side and the water
flow rate.

.
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Attached Table 1. Example of Result Table

Heat dissipation result table of radiator

Mass wind veloeity of frontal area Yuer [kg/(m?-s}]

L 1 | L I I | 1 1
20 30 50 100 200 300

Water £low rate WV, (l/min}

Remarks: The heat dissipation quantity is to be the converted heat dissipation

quantity at the time when the temperature difference of inlet alr and
water is 60°C.

Test date Year month  day FRoom temperature °c
Humidity %
g%v:ﬁigii:menm Atmospherie prassure Pa
Core dimenslons Adr-inlet temperature b
Width height thickness | 7 kg/m3
‘ | l — 20
Presaure loss /
of water side A
I il
Pressure loss y' ! .
of air side o
% 100 o7 10 8% o
= A ] - A
o [~ Heat dissipation i ] ®
70k quantity - mase wind f — Vo — =~
B _veloclty of frontal __ / / 100- @ &
o area A 60 L ~
b 50 \ A T 45 2 P
&
g AN / — L 1 & 4
¢ INS72 I
g i P a2 ®
“3 ~TL~ 7’7 3 b
(el
& ~ 1 A
] i —d7 o
§ & 7 y 8
a 4 R
= / s @ ‘W
u ! - b
o 4 =] =]
[ B
% / w
;
10 At - 1 £
I( £
7
! - - -
2 3 4 5 7 10 20 30
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Informative Reference. Calculation method according to
traditional units

This Informative Reference supplements the matters relating to the
specification of body and is not a part of specification.

(1) Heat Dissipation Quantity of Water Calculate the heat dissipation
quantity of water according to the following formula.

Q= Ve * X 107260 G = (by — fue)
where, @Qv: heat dissipation quantity of water {keal/h}
Vu: water flow rate ({/min)
w: mass per unit volume of water {kg!m3) (Provided,
. take the value at water temperature of side
near the water flowmeter.)

Cw: specific heat of water [to be taken as 1.0 {keal/
(kg «°C)}.]

ta:  water-inlet temperature (°C)
te: water-outlet temperautre (°C)

Remarks: V.. wx10°x60 is the mass of water passing in unit time
(kg/h).

(2) Mass Wind Velocity of Frontal Area Calculate the mass wind velocity
} of frontal area according fo the following formula.

. where, You:

V.: wind flow quantity at core frontal area (m3/min)

mass wind velocity of frontal area [kg/(m?s s)]

A;: core frontal area (m?)

: mass per unit volume of air (kg/m?) (Provided,
take the value at the position of wind flow
quantity measuring.)

(3) Converted Heat Dissipation Quantity Calculate the converted heat
dissipation quantity according to the following formula:

__60
fo— fn

D=0

where, @: converted heat dissipation quantity {kcal/h}

. f: air-inlet temperature (°C)

|
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Anexo B - Dimensoes do ventilador OTAM RLS450

DIMENSOES RLS S
ARRANJO 4 \M

/REPRESENTADA POSICAO A/180°

.
| hxt
|
I EH T
| T E[— Lae
§
3 I Il
H ! % 83
E | I -
£ )
w
H P2
2 P3
<]
3 L) } } BOCA DE ASPIRAGAO BOCA DE DESCARGA
LD B1
N N1 N4 N1
I 4
LD Zz
i ; oF. oF
PE NA ASPIRAGAO A PARTIR
DO TAMANHO 315 (INCLUSIVE) TODAS AS POSIGOES, EXCETO 270° POSIGAQ 270"
|™\__FURO CENTRAL A PARTIR DO TAMANHO 1120
(INCLUSIVE) 8 BOGADE
= | DESCARGA _
z z
4:* | [ — + 3
ﬂ]; N4 N1
FIXAGAO DO VENTILADOR
PESO (kg * BOCA DE ASPIRAGAO BOCA DE DESCARGA
TAVIANHO| DC | OF | LD | M | N1| N4 | V1 el Teen]ern| 0D |o02|oba] kx0E | a | P [P2 P3| hxt | 6 [s2]83] ixt |06
200 100 | 10 81 300 | 19 | 1425 132 9 - 200 | 233 | 253 8x09 45° | 160 | 196 | 228 1x80 200 | 236 | 268 2x80 "
224 112 | 10 91 324 | 19 | 1525 | 142 1 - - - 224 | 257 | 277 8x09 45° | 180 | 216 | 248 1x80 224 | 260 | 292 3x80 "
250 125 [ 10 | 101 | 360 | 19 [1625| 152 | 14 | 14 | - - | 250 | 293 [ 317 | 8x@9 | 45° | 200 | 236 | 268 | 2x80 | 250 | 286 | 318 | 3x80 | 11
280 140 | 10 | 113 | 390 | 19 [1745] 164 | 16 | 16 | - - | 280 [ 323 | 347 | 8x@9 | 45° | 224 | 260 | 292 | 2x80 | 280 | 316 | 348 | 3x80 | 11
315 1575 | 10 | 126,5| 425 | 19 | 187,5| 178 | 25 25 - - 315 | 358 | 382 8x09 45° | 250 | 287 | 319 2x80 315 | 351 | 383 4 x80 "
355 1775 10 |141,5| 465 | 19 | 2025| 193 | 31 - 43 - 355 | 399 | 423 8x09 45° | 280 | 317 | 349 3x80 355 | 391 | 423 4x 80 1"
400 200 | 12 | 159 | 520 | 25 | 224 | 235 | 45 - 62 - 400 | 452 | 480 | 8x @11 45° | 315 | 358 | 396 | 2x100 | 400 | 442 | 480 | 4x100 14
450 225 |12 | 179 | 570 | 25 | 249 | 255 | 55 - 103 | 450 | 502 | 530 | 8x @11 45° | 355 | 398 | 436 | 3x100 | 450 | 493 | 531 4x100 14
500 | 250 | 12 |2015| 620 | 25 | 2715|278 | 91 | 91 - - | 500 | 552 | 580 | 8x@11 | 45° | 400 | 443 | 481 | 3x100 | 500 | 543 | 581 | 5x100 | 14
560 280 |12 | 227 | 680 | 25 | 297 | 303 | 113 | 118 - - 560 | 612 | 640 | 16x @11 | 22°30' | 450 | 494 | 532 | 4x 100 | 560 | 604 | 642 5x100 14
630 315 [ 12 | 252 | 750 | 25 | 322 | 329 | 150 | 156 - - 630 | 684 | 712 | 16x @11 |22°30'| 500 | 544 | 582 | 4x 100 | 630 | 674 | 712 | 6x 100 14
710 355 | 14 | 282 | 850 | 32 | 365 | 384 | 234 - 250 - 710 | 780 | 816 | 16x @14 |22°30'| 560 | 616 | 666 | 4x 125 710 | 766 | 816 | 6x125 14
800 | 400 | 14 [317,5| 950 | 32 | 4005 410 | 310 | 310 | 368 | - | 800 | 870 | 906 | 16x 014 |22:30] 630 | 687 | 737 | ax125 | 800 | 857 | 907 | 6x125 | 14
900 | 450 | 14 | 3575 | 1050| 32 | 405 | 40 | 387 | 418 900 | 970 | 1006 | 16x014 |2230 | 710 | 767 | 817 | 5x125 | 900 | 957 | 1007 | 7x125 | 14
000 | 500 | 14 | 4025|1150 | 32 |4s55| 505 | - | 518 | 567 | - | 1000 | 1070 | 1106 | 16x 014 | 2250 | 800 | 857 | 907 | 6x125 | 1000 | 1057 | 1107 | 8x125 | 14
120 560 | 18 | 4535 | 1280 | 38 | 5455 | 581 - 775 | 994 - 1120 | 1191 [ 1227 | 24x @14 | 15° | 900 | 959 [1009 | 6x125 | 1120|1179 [ 1229 | 9x 125 14
250 625 | 18 | 505 | 1410 | 38 | 607 | 632 - 1189 - 1260 | 1250 | 1321 | 1357 | 24x @14 | 15° | 1000 | 1076 | 1140 | 6x 140 | 1250 | 1323 | 1387 | 9x 140 14
[[1400 [ 700 |21 | 565 |1560| 44 | 676 | 692 | - | - | 1603 1400 | 1471 | 1507 | 24x 014 | 15° | 1120 | 1196 | 1260 | 7x140 | 1400 | 1478 | 1587 | 10x140 | 14
POTENCIA MINIMA| MOTOR [ wmotor |[  motom  |[ wmoto |[ motoR |[  motoR | MOTOR
TAMANHO K % 5 (CARCACA 71 (CARCAGA 80 (CARCAGA 90 (CARCAGA 100L. (CARCAGA 112M CCARCACA 132 (CARCAGA 160
SIS v v v v e N e B N VB N VBN T | B N e
200 016 [025]| 05 075|250 | - 333 - - - 250 - 374 | 399 - - - - - - - - B - - - - -
224 016 [025]| 05 |075]| 250 | - 343 - N - 250 - 384 | 409 - - - - - - - - - - - - - -
250 |[0.16]025] 05 | 10 |[250| - [@sa || - | - | - |[zs0] - Jwealao|[ - [ - [ - [ - [ - [ - |[-[-[ - -|[-[-1-]-
280 |[0.16025] 05 | 20 |[250 | - |66 |[250 | - |asa|[2s0| - |ao7 [as2|[ - | - | - |[ - | - - e
15 |[0.16]025] 05 | 40 |[250 541 [are |[ - | - | - || 250 |41 | 417 a2 |[2s0 |67t [amo|[ - | - | - | - | - [ - [ -|[ - [-[-1]-
55 0,16 025|075 | 7.5 250 | 571 | 391 250 | 571 | 409 || 250 | 571 | 432 | 457 - - - 280 | 601 | 488 || 315 | 636 | 526 - - - - -
400 |[025] 05 [ 20 [125][ - | - | - |[250 618|409 |[250 |18 |27 [as2|[ - | - | - || - | - | - |[sss 728 - [eot|| - | - | - | -
450 |[033]075] 3.0 [250|[ - | - | - |[250 | 658 | 427 | [ 250 | 658 | 445 | 470 | [ 250 | 656 | 506 - - | [Ces0 [ @s8 | 677 | 721
500 |[05 |15 80 - |[ - | - [ - |[ - | - | - |[250 | 708 |68 493 || 280|733 |50 || 280 [7a8|sa6 || - | - | - | - |[ - | - | - | -
560 || 10|80 100] - |[ - | - [ - [~ | -~ | - |[250|754| - |516|[250] 754 |55 | 280 | 784|571 |[a15 |m19 09| - |[ - | - | -
630 |[20 40150 - [ - | - [ - [ - [ - [ - J[ -1 -1 -1 - J[ -1 -1 |[280]ea]600]|ass 00938676 |[a00]o0sa|750] -
POTENCIA MNIMA MOTOR MOTOR MOTOR MOTOR MOTOR MOTOR MOTOR MOTOR
TAMANHO nr& IEND :y ARG m\z/ AR cns\q; ARCAcm\n/ ARG CAZU?/ ) M || o "
& § 181 N gt | B N e [BY| N Ramwt [ BY | N Famma] [BY [N | V|81 NV [|BTIN| VBTN |V
710 30 |75 |250 (355|983 | 666 | 704 | | 450 | 1078| 782 | 826 | | 450 | 1078|848 | - - N - - - - - - - - - - - - -
800 60 |150(500(| - | - | - | - ||450|1149|833 877 || - | - | - | - |[560[1269] - [1002||560 [1259(1080|| - | - | - NN B
900 100]250( - - - - - 450 |1229] - | 906 | | 500 |1279| 928 | 966 | | 560 [1339| - [1031 - - - - - - - - - - - -
1000 | [200]500 T |[=00wase| - [one|[ -~ [ - | - | - |[se0frazsvreal[ - [ - | - |[ - - -|[- [ |-
1120 | [300]70 I A o B I | | 560 [ 15431175 [ 680 [1618[ 1251 | [ 710 [ 1693 138 | [ - | -
1250 |[eoofizso| - |[ - [ - [ - [ - \[- |- - - |- -~~~ |[6s0]t716]sea] [0 1686|1441 | [ 00 | 1886 1531
1400 | [1000] - - — | | [710]reeo[1as0] [ - [ - | -

* PESO REFERE-SE AO VENTILADOR SEM O MOTOR, NA POSICAO 180°, CONFORME REPRESENTADO ACIMA, E PARA O MAIOR MOTOR DA CLASSE.
** COTA"V" PODE SOFRER VARIAGOES EM FUNGAO DO FABRICANTE DO MOTOR E DE AJUSTES NA MONTAGEM.
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Anexo C — Curv
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caracteristicas da bomba Schneider BC-92TR2Y,

MODELO SchiN2C
SCHNEIDER BC-92 S/TRF 2172 60 Hz
MOTOBOMBAS MODEL 87100149
Il polos/poles
‘Sucgéo/Succién/Sucﬁon ‘ 21/2” ‘Poténcia/Potencia/Power[kW(cv)] ‘ 0,75 (1) ‘ ‘ 1,5(2) 2,2(3) ‘
Recalque/Descarga/Di: ‘ 212" ‘Rotor/Impulsor/lrnpeller[mm] 94 115 127
kgficm? PSI ft mc.a.
26 - goF e[
24 [ E o2
C asfL 7®
22 E 72F 22
L s
2k 66 20
18 F 60 18
C oaup
16 E%E 16
H a2 E®F —
12 8 :i E o2
1B b 1
L 12 E
08 = Eoaafp 8
06 9~ gbE 6 3¢
04 |- 6 } b 4 2cv
02l 3L sF 2 1,50V
L C 1cv
P T S S A S b M R P
m¥h 10 15 20 25 30 35
Q e v e b e e b b e b e b b
GPM 37 53 69 85 101 17 133 149 165
kgticm? PSI ft mc.a.
s [ g g
o7 10| 2‘1‘ Eo7
06 [ G
g 8- E
o 05 :2 E s
o 04l & 4
5 E
03 4 oF 3
02 [ 6L 2
I S Y S
m3h 10 15 20 25 30 35
Q I I I I I I I I I
GPM 37 53 69 85 101 17 133 149 165
kw ov
24 [
s o B [ ——
w
x 2 E 18 25
I ——
u < g 158 2
E—
= i 12 L
o 15
=ERE 09
a 1 L
e < 06 [ —
R 4
-7
m¥h 10 15 20 25 30 35
Q I I I I I I I I I
GPM 37 53 69 85 101 17 133 149 165
%
s < 60
=20 50 =
o=z
o g o 40
o
'C_> < E 30
z
ZCu 20
S 1
oo =
FmR mh 10 15 20 25 30 35
w
o Q o b e b e e b e b e b e b e b e b e b
GPM 37 53 69 85 101 17 133 149 165

Obs: -Curvas caracteristicas conforme ISO 9906 anexo "A".

-Desempefio hidraulico de acuerdo a la ISO 9906 anexo "A".

-Hydraulic performance according to 1SO 9906 annex-A.
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