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RESUMO

Nesse trabalho apresenta-se um modelo para analisar os condensadores do tipo parede-
aquecida (hot-wall) usados em refrigeradores domésticos. Neste modelo, considera-se o
escoamento do fluido refrigerante no interior do tubo do condensador e a transferéncia de
calor entre a placa do revestimento externo do refrigerador, parede aquecida, e 0 ambiente
externo. No modelo inclui-se também a transferéncia de calor entre a fita adesiva de aluminio,
usada para a fixacdo do tubo na placa de revestimento externo e a transferéncia de calor,
através do isolamento térmico, para o interior do refrigerador. O escoamento do fluido
refrigerante é considerado unidimensional e dividido em trés regides: regido monoféasica de
vapor superaquecido, regido bifasica liquido-vapor e regido monofésica de liquido sub-
resfriado. O escoamento bifasico € analisado segundo o modelo homogéneo, ou seja,
considerando o equilibrio fluidodindmico e térmico entre as fases. As equagdes do
escoamento do fluido refrigerante, equacdo de conservacdo da massa, equacdo da quantidade
de movimento linear e equacdo de conservacdo de energia, sdo resolvidas numericamente
usando-se o Método de Volumes Finitos. As equacgdes de conservacao de energia ao longo da
fita de aluminio e da parede aquecida também sdo resolvidas numericamente usando-se 0
Método de Volumes Finitos. O sistema de equacOes algébricas resultante € resolvido por
substituicdes sucessivas e 0 modelo ¢é validado comparando-se os resultados obtidos com
dados experimentais disponiveis na literatura. Considerando a faixa de vazdo em massa do
fluido refrigerante isobutano, R600a, de 1,24 a 1,62 kg/h, o desvio relativo médio entre 0s

resultados calculados e os dados experimentais de capacidade do condensador foi de 0,9%.

Palavras-chave: Condensadores de parede-aquecida. Refrigerador domeéstico. Analise de

desempenho. Modelo distribuido.



ABSTRACT

This work presents a model for the analysis of hot-wall condensers used in domestic
refrigerators. The flow of refrigerant inside the condenser tube and the heat transfer between
the outer coating plate of the refrigerator and the ambient air are considered. The heat transfer
along the aluminum tape, used to hold the tube to the outer coating plate, and the heat transfer
through the thermal insulation into the refrigerated compartment are also included in this
model. The flow inside the tube is taken as one-dimensional and divided into three regions:
superheated vapor region, two-phase liquid-vapor region and sub-cooled liquid region. The
two-phase flow is analyzed according to the homogeneous model, i.e., considering conditions
of thermal and hydrodynamic equilibrium between the phases. The equations of the
refrigerant flow, mass conservation, momentum and energy conservation, are solved by the
Finite Volume method. The equations of the energy conservation along the aluminum tape
and the outer coating plate are also solved by the Finite Volume method. The set of algebraic
equations, resulting from the discretization process of the differential equations, is solved
iteratively by successive iterations, point-to-point along the condenser tube and the results
obtained are compared with experimental data available in the literature. Considering the
whole range of refrigerant mass flow rate analyzed, 1,24 to 1,62 kg/h, the mean relative
deviation between the calculated results and the experimental of the condenser capacity data

was 0,9 %.

Keywords: Hot-wall condenser. Domestic refrigerator. Performance analysis. Distributed
model.
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INTRODUCAO 10

1 INTRODUCAO

A refrigeracdo utilizada como meio de conservagdo de alimentos tem sido adotada
pela humanidade desde o século 1V a.C. (GOSNEY,1982). Inicialmente, comercializavam-se
barras de gelo retiradas de geleiras, rios ou lagos congelados (Figura 1) e as utilizavam como
meio de refrigeracdo. Essas barras de gelo eram colocadas em compartimentos nos quais 0s
alimentos eram refrigerados (Figura 2) Uma trajetdria longa foi percorrida até a concepcao de

maquinas de producdo de gelo.

Figura 1 — lustracdo da retirada de gelo para a comercializagéo.

&=

Fonte: SOGELO (2019).

Figura 2 — Representacdo esquematica de um compartimento refrigerado por meio da

utilizacdo de gelo.

4

Fonte: REFRIMAQ (2017).

Somente em 1834, Jacob Perkins apresentou a primeira descricdo completa de um
equipamento de refrigeracdo por compressdo de vapor, operando de maneira ciclica. Em

1856, o escocés James Harrison foi o principal responsavel por tornar o principio de
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refrigeracdo por compressdo de vapor em um equipamento real. Esse equipamento foi
patenteado por Harrison e em 1862 foi apresentado a sociedade da época em uma exibigdo
internacional em Londres (GOSNEY, 1982). A partir dessa data observou-se um
desenvolvimento continuo dos sistemas de refrigeracdo e de ar condicionado, incluindo
pesquisas sobre os fluidos refrigerantes mais adequados a esses sistemas.

Atualmente, grandes investimentos e diversas pesquisas tém sido aplicadas, tanto no
projeto de sistemas de refrigeracdo e condicionamento de ar mais eficientes e de menor custo,
quanto na busca de fluidos refrigerantes menos prejudiciais ao meio ambiente e as pessoas.

A preocupacdo pela busca de fluidos refrigerantes menos prejudicais ao meio
ambiente se intensificou ap6s a descoberta de que os fluidos refrigerantes constituidos por
cloro, flior e carbono, conhecidos como CFCs, contribuiam com a destruicdo da camada de
0zOnio da estratosfera, que protege a terra dos raios ultravioletas. O trabalho de Chubachi
(1984), o qual alertava sobre a destruicdo da camada de oz6nio, foi fundamental para o
desenvolvimento de outros trabalhos que descobriram que o CFCs eram um dos principais
agentes desse problema.

Uma campanha internacional se desencadeou em defesa da camada de ozbnio e
culminou, em 1988 no Protocolo de Montreal, assinado pelos principais paises do mundo,
cujo objetivo foi abolir o uso dos referidos gases a fim de proteger a vida na terra (CONTI,
2005). Desde entdo, muitas medidas foram adotadas para prevencdo desse perigo.

Para entender o funcionamento de um refrigerador é necessario, primeiramente,
conhecer seus componentes e seu ciclo. Um sistema padrdo de refrigeracdo por compressao
de vapor (Figura 3) consiste essencialmente de quatro componentes: 0 compressor, 0
condensador, o evaporador e o dispositivo de expansdo, que, no caso de refrigeradores
domésticos, € um tubo capilar.

O fluido refrigerante, durante o ciclo de refrigeracdo, é mantido em alta presséo, linha
vermelha na Figura 3, no condensador e em baixa pressdo, linha azul na Figura 3, no
evaporador. Do estado de vapor superaquecido na saida do evaporador, ele é comprimido da
pressdo de evaporacdo até a pressdo de condensacdo, sendo para isso necessaria a adicdo de

trabalho, W_, o qual é provido pelo compressor.

O vapor em alta pressao e temperatura é, entdo, condensado ao longo do condensador

até o estado de liquido sub-resfriado, rejeitando calor, Q. , para 0 meio ambiente. Em seguida,

a pressdo do liquido é reduzida ao longo do dispositivo de expansdo até a pressdo de

evaporacdo. Tal reducdo deve-se ao atrito e a aceleragdo do fluido refrigerante, resultando na
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evaporacdo de parte do liquido. A mistura de liquido e vapor na saida do dispositivo de

expansdo é conduzida para o evaporador, onde calor, Q,, € absorvido do ambiente a ser

refrigerado, produzindo vapor superaquecido na saida. Entdo, o vapor superaquecido segue

para 0 compressor, no qual um novo ciclo de operacéo € iniciado.

Figura 3 — Esquema de um sistema de refrigeracdo por compresséo de vapor.

Q.

Condensador |
4
W
Dispositivo C £
3 ompressor
de Expansdo
Evaporador

I\

Q£

Fonte: Proprio autor.

Os componentes de um sistema de refrigeracdo, tais como, 0S compressores, 0S
trocadores de calor, evaporadores e condensadores, e 0s dispositivos de expansdo, utilizados
em sistemas de pequeno porte, como no caso da refrigeracdo domestica, tém sido bastante
pesquisados. O projeto de um refrigerador deve considerar varios aspectos, dentre eles o
tamanho e a capacidade de seus trocadores de calor, pois o resultado ndo s6 melhora o
desempenho do sistema, como também reduz o espaco ocupado e a quantidade de material
necessaria na fabricacdo, reduzindo o custo de producdo.

Segundo dados da Empresa de Pesquisa Energética, EPE, em 2016, estima-se que 0
consumo médio de energia de uma residéncia no Brasil foi de 159,8 kWh por més. Além
disso, segundo os dados do PROCEL INFO (2015), um refrigerador doméstico comum de
uma porta consome 23,0 kWh/més, enquanto o de duas portas, frost free, consome 52,9
kWh/més. Com essas informacdes € possivel estimar que o refrigerador doméstico comum de
uma porta representa 14,4% desse consumo residencial, enquanto o refrigerador frost free

representa 33,1% desse mesmo consumo. Dai a importancia de se conhecer 0 comportamento
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de todo o ciclo, incluindo o condensador, uma vez que exerce uma influéncia significativa no
desempenho dos sistemas de refrigeracdo, pois é o responsavel pela transferéncia de calor
entre 0 meio a ser refrigerado e 0 ambiente externo.

Nos refrigeradores e freezers domésticos, 0s condensadores empregados podem ser de
dois tipos, os tradicionalmente usados, de arame-sobre-tubo, wire-on-tube, e os de parede-
aquecida, hot-wall, que vém sendo usados nos Ultimos anos. Esses Ultimos também s&o
conhecidos como condensadores do tipo flat-back ou do tipo skin.

O condensador do tipo arame-sobre-tubo, ilustrado esquematicamente na Figura 4, €
constituido por um tubo, geralmente, de aco ou de cobre, disposto em forma de serpentina de
passes multiplos. Uma grande quantidade de arames cilindricos, que servem como aletas, é
soldada simetricamente na superficie externa de ambos os lados na direcdo normal do tubo, a
fim de aumentar a superficie de transferéncia de calor. Na Figura 4 observa-se que 0
refrigerante, antes de entrar no condensador, escoa ao longo de uma regido do tubo nédo

aletada, conhecida como regido de entrada do condensador.

Figura 4 — Esquema de um condensador do tipo arame-sobre-tubo padréo.
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Fonte: Ferrarezi (2007).

O condensador de parede-aquecida é constituido, da mesma maneira que o tipo arame-
sobre-tubo, por um Unico tubo disposto em forma de serpentina de passes multiplos.
Entretanto, diferentemente dos condensadores do tipo arame-sobre-tubo, a serpentina dos

condensadores de parede-aquecida é soldada internamente na placa de a¢o das paredes do
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refrigerador, responséavel pela transferéncia de calor com o ambiente externo, fazendo com
que o condensador fique situado internamente ao gabinete entre o isolante térmico e o
revestimento interno (Figura 5). Uma curiosidade é que o refrigerador é chamado de “parede-
aquecida”, pois suas paredes sdo aquecidas pelo escoamento no interior do tubo transferindo o
calor do refrigerante para o ambiente externo.

Uma fita adesiva de aluminio é usada para manter o tubo em contato com a parede
aquecida e permitir que a maior parcela da taxa de transferéncia de calor rejeitada pelo
condensador seja transferida para 0 ambiente externo e ndo para 0 compartimento interno do
refrigerador. Para isso, 0 espaco entre a superficie da fita de aluminio/revestimento externo e
o0 revestimento interno do refrigerador é preenchido por isolante térmico, geralmente, espuma
de poliuretano. Dessa forma, a fita de aluminio atua também como uma protecao entre o tubo

e 0 isolante térmico.

Figura 5 - Esquema de um condensador de parede-aquecida.

)
\
\
N\ gee e
fr—
e Revestimento \ f - - ' -’ Fita de
: r H mtemo \ﬂ aluminio
1 i
.
P4 i
: '
i 1 H _ T B externo
: P Compartimento SO
i el F LR
: ! [ refrigerado RS PR
- : : ; . Revestimento
1 1 s 1 Kk externo
I 1 H S
: - N I e
1 1 s e
— : : s 1  Neea s e-a
1 AR
' ' H 2 Tubo do condensador
- R
1 ] 1 X
1 i .
i H T: Isolante térmico —4~ -
| SRR | g Il 200 AL Reerd et
\ e 1 Be e s e
e

Fonte: Adaptado de Colombo et al. (2016).

Segundo Gupta e Gopal (2008), os condensadores de parede-aquecida, além de
apresentarem uma melhor estética e protecdo contra poeira em relacdo aos condensadores
arame-sobre-tubo, também eliminam a possibilidade de condensacdo de umidade sobre a
superficie externa do refrigerador. 1sso porque, mantendo-se a temperatura de parede externa
do refrigerador, acima do ponto de orvalho, elimina-se a de condensacdo do vapor d’agua do
ar sobre essa superficie. Além disso, a area de transferéncia de calor é aumentada

significativamente, uma vez que a serpentina do condensador pode estar em contato,
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praticamente, com toda a extensdo das paredes laterais, parede traseira e parede superior do
refrigerador. Dessa forma, os fabricantes tém optado por utilizar cada vez mais esse tipo de
condensador.

Entretanto, mesmo com a presenca de um isolante térmico separando o condensador
das superficies internas do refrigerador, hd& uma parcela de calor transferida para o
compartimento interno. Tal parcela é maior do que nos condensadores arame-sobre-tubo, em
razdo da maior temperatura da parede externa. Além disso, o tubo do condensador de parede-
aquecida pode ter seu contato com a placa do revestimento externo prejudicado, caso a fita de
aluminio perca a sua capacidade adesiva, em razdo, por exemplo, do aquecimento e
resfriamento alternados durante os ciclos de acionamento e parada do compressor. Na pratica,
a experiéncia tem mostrado que essas deficiéncias podem ser contornadas, desde que 0s
devidos cuidados sejam tomados no projeto.

Ao longo de um condensador, o refrigerante escoando no interior do tubo atinge o
estado de saturacdo e a partir dai 0o processo de condensacdo convectiva ocorre até que o
refrigerante deixe o condensador no estado de liquido saturado ou de liquido sub-resfriado.
Nos condensadores arame-sobre-tubo, a transferéncia de calor ocorre do fluido refrigerante
para a parede do tubo e da superficie externa do tubo e do feixe de aletas para 0 ambiente, por
radiacéo e por conveccao natural.

Nos condensadores de parede-aquecida a transferéncia de calor é mais complexa,
como apresentado esquematicamente na Figura 6. Uma grande parcela da taxa de
transferéncia de calor do fluido refrigerante para a parede do tubo do condensador €
transferida por conducdo para a fita adesiva de aluminio, q; (Figura 6). Uma parcela dessa
taxa, cerca de 32% segundo Colombo et al. (2016), é transferida para o interior do
compartimento refrigerado, gy, (Figura 6).

Da fita de aluminio, a maior parcela do calor é transferida, também por conducéo, para a
parede aquecida e dai o calor é transferido, por conveccdo e radiacdo, para 0 ambiente
externo, parcela gs mostrada na Figura 6. Ha também calor trocado, através do contato direto
entre o tubo do condensador e a parede aquecida, g4 (Figura 6). Outra parcela da taxa de
transferéncia de calor do refrigerante é transferida para a parede aquecida através do ar
confinado na pequena cavidade formada entre a fita de aluminio, a parede externa do tubo e a
parede aquecida, g; = gs + gs (Figura 6). Por fim, pode haver calor transferido do meio
ambiente para a parede aquecida, gs, Figura 6, em locais onde as temperaturas da parede

aquecida forem menores de que a temperatura do ambiente.
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Figura 6 — Representacdo esquematica da transferéncia de calor em um condensador

de parede-aquecida.
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O processo de mudanca de fase ao longo do tubo do condensador é bastante complexo
em razdo da possibilidade de existéncia de diferentes padrdes de escoamento. O regime de
escoamento bifasico liquido—vapor depende das propriedades de cada fase e a mudanca de
fase provoca uma variacao na velocidade relativa entre as fases, gerando impacto sobre as
caracteristicas da transferéncia de calor (CAREY, 1992).

Na Figura 7 ilustram-se esquematicamente no diagrama pressdo-entalpia as regides do
escoamento do refrigerante ao longo de um condensador: regido de vapor superaquecido,
regido bifasica de liquido-vapor e regido de liquido sub-resfriado localizadas respectivamente,
nos trechos entre os estados 1-2, 2-3 e 3-4.

O fluido refrigerante que sai do compressor como vapor superaquecido, entra no
condensador no estado termodinamico representado pelo ponto 1 na Figura 7 e, com isso, €
iniciada a transferéncia de calor para 0 ambiente, 0 que provoca a reducédo de sua temperatura.
A pressdo do fluido refrigerante no escoamento também diminui, em razdo dos efeitos
Viscosos, até atingir a pressdo de saturacdo do fluido em questdo, ponto 2 da Figura 7. A partir
desse ponto inicia-se o processo de mudanca de fase até que o estado de liquido saturado seja
atingido, ponto 3 da Figura 7. Em seguida o fluido refrigerante, no estado de liquido sub-
resfriado, continua a transferir calor para o ambiente até que atinja a saida do condensador,

ponto 4 da Figura 7.
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Figura 7 - Representacdo esquematica no diagrama pressdo-entalpia dos estados

termodinamicos do fluido refrigerante ao longo do condensador.
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Fonte: Proprio autor.

O fluido refrigerante que sai do compressor como vapor superaquecido, entra no
condensador no estado termodinamico representado pelo ponto 1 na Figura 7 e, com isso, €
iniciada a transferéncia de calor para o0 ambiente, 0 que provoca a reducéo de sua temperatura.
A pressdo do fluido refrigerante no escoamento também diminui, em razdo dos efeitos
VisCcosos, até atingir a presséo de saturacao do fluido em questéo, ponto 2 da Figura 7. A partir
desse ponto inicia-se 0 processo de mudanca de fase até que o estado de liquido saturado seja
atingido, ponto 3 da Figura 7. Em seguida o fluido refrigerante, no estado de liquido sub-
resfriado, continua a transferir calor para o ambiente até que atinja a saida do condensador,
ponto 4 da Figura 7.

Poucos trabalhos foram publicados na literatura sobre a analise de trocadores de calor
do tipo hot-wall, uma vez que esta tecnologia é razoavelmente atual em sistemas de
refrigeracao.

Alguns pesquisadores como: Rebora e Tagliafico (1997), Bansal e Chin (2002), Gupta
e Gopal (2008), Labigalini (2013), Colombo et al. (2016) , Lima (2017) e Espindola et al.
(2020) realizaram trabalhos experimentais e/ou desenvolveram modelos computacionais para
andlise dos condensadores hot-wall com abordagens diferentes para a solucdo do escoamento
no interior do tubo, para a transferéncia de calor, usando diferentes correlagbes constitutivas
para o fator de atrito e coeficientes de transferéncia de calor.

Rebora e Tagliafico (1997) projetaram um refrigerador horizontal, no qual o

evaporador é disposto ao longo das quatro paredes internas e o condensador é disposto ao
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longo das quatro paredes externas do gabinete, separados apenas pelo isolante térmico,
conforme mostrado na Figura 8. Além disso, Rebora e Tagliafico (1997) apresentaram um
modelo numérico do condensador e o compararam com os dados experimentais obtidos. O
estudo mostrou que a espessura do tubo, a espessura da parede aquecida e a resisténcia
térmica de contato entre a parede aquecida de aco e o tubo, sdo fatores que influenciam

significativamente os valores do coeficiente de transferéncia de calor externo.

Figura 8 - Freezer horizontal com condensador e evaporador do tipo hot-wall.
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Fonte: Rebora e Tagliafico (1997).

Bansal e Chin (2002) apresentaram um modelo numérico para analisar condensadores
do tipo hot-wall, empregando o0 modelo homogéneo na analise do escoamento bifasico do
fluido refrigerante no interior do tubo do condensador. A parede aquecida, responsavel pela
troca de calor com o meio ambiente, foi considerada como um conjunto de aletas
unidimensionais com extremidades adiabaticas, conforme ilustra a Figura 9. A fita de
aluminio ndo foi considerada no modelo. A solucdo das equacbes do escoamento do fluido
refrigerante e da transferéncia de calor externa é iterativa, resolvendo-se o escoamento com a
taxa de transferéncia de calor estimada e, em seguida, calculando-se os parametros que seréo
utilizados na determinacdo do calor liberado na aleta. Com o valor da taxa de transferéncia de
calor atualizada, reinicia-se o processo de solucdo do escoamento interno até a convergéncia
de todas as variaveis.

Além de desenvolverem um modelo para os condensadores de parede-aquecida,
Bansal e Chin (2002) desenvolveram também uma modelo para o condensador do tipo arame-

sobre-tubo. Seus codigos computacionais foram validados com resultados experimentais
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obtidos em refrigeradores domésticos equipados com os dois tipos de condensadores. Além
disso, Bansal e Chin (2002) apresentaram um fator de otimizacdo para a construcdo dos

condensadores, considerando a razao entre peso e capacidade térmica.

Figura 9 — (a) Vista da secéo transversal de um elemento do tubo do condensador hot-wall;
(b) Esquema de transferéncia de calor e condi¢des de contorno da parede aquecida.
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Fonte: Adaptado de Bansal e Chin (2002).

Os resultados calculados por Bansal e Chin (2002) superestimaram a capacidade de
condensacdo medida em 10 %. Os autores atribuiram esse desvio a infiltracdo de calor para o
compartimento refrigerado, que foi desconsiderada no modelo. Os resultados calculados pelo
modelo mostraram ainda que a resisténcia externa a transferéncia de calor representa,
aproximadamente, 81 % e 83-95 % da resisténcia total a transferéncia de calor,
respectivamente, nas regides de escoamento monofasico e bifasico. Além disso, a
transferéncia de calor por radiacdo entre a parede aquecida e 0 ambiente externo representou
70% do calor total transferido pelo condensador.

Segundo Bansal e Chin (2002), os resultados experimentais mostraram que O

condensador de parede-aquecida tem uma capacidade de condensacgdo, aproximadamente,
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18 % maior do que a do condensador arame-sobre-tubo. Os autores atribuiram essa diferenca
aos 50% a mais de area de transferéncia de calor do condensador de parede-aquecida em
relacdo a do condensador arame-sobre-tubo. Além disso, o condensador de parede-aquecida é
61 % mais leve do que o de arame-sobre-tubo.

Gupta e Gopal (2008) desenvolveram um modelo matematico para o estudo de
condensadores hot-wall, incluindo a fita de aluminio e considerando que a transferéncia de
calor ocorre entre um conjunto de aletas e 0 meio ambiente. O condensador foi dividido em n
elementos, cada um contendo o conjunto de aletas formado pela parede do tubo, fita de
aluminio e parede aquecida, conforme é ilustrado nas Figuras 10 e 11. Os resultados obtidos
por Gupta e Gopal (2008) mostram que a fita de aluminio tem uma grande influéncia na

transferéncia de calor entre o condensador e o ambiente.

Figura 10 — Vista da se¢éo transversal do enésimo elemento do tubo do condensador.
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Fonte: Adaptado de Gupta e Gopal (2008)

Figura 11 — Modelo de aletas detalhado para metade de um elemento do tubo do condensador.
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Labigalini (2013) desenvolveu um modelo numérico para analisar o escoamento do
fluido refrigerante e a transferéncia de calor no regime permanente ao longo de condensadores
hot-wall. Essa analise envolveu a modelagem do escoamento do fluido refrigerante no interior
do tubo do condensador e da transferéncia de calor por conveccédo natural e radiagdo entre a
sua superficie externa e 0 meio ambiente. A fita de aluminio e a transferéncia de calor com o
compartimento refrigerado ndo foram considerados. Trés modelagens para a transferéncia de
calor entre o0 condensador e 0 ambiente externo foram propostas: uma considerando o contato
direto entre fluido refrigerante e a parede aquecida, ou seja, a resisténcia térmica da parede do
tubo foi desprezada; outra utilizando a modelagem de aleta com extremidade adiabatica em
contato com o tubo, proposta por Bansal e Chin (2002) e, por fim, foi apresentada uma
modelagem de conduc¢do bidimensional para a parede aquecida. As equacbes do escoamento
do refrigerante ao longo do tubo - conservacdo da massa, quantidade de movimento e
conservacdo de energia - foram resolvidas por integracdo numérica e a equacao da energia na
parede aquecida foi resolvida segundo o método de Volumes Finitos. O sistema de equacdes
algébricas resultante foi resolvido por substituicBes sucessivas. Os resultados obtidos por
Labigalini (2013) e os desvios maximos em relagcdo aos dados experimentais de Bansal e Chin
(2002), respectivamente sdo de, de 3,2%, -4,9% e 3,4% para 0s modelos de contato direto,
aleta com extremidade adiabatica e de placa bidimensional.

Colombo et al. (2016) realizaram um estudo experimental e numeérico em
condensadores de parede-aquecida e consideraram, além da transferéncia de calor entre o
condensador e o ambiente externo, a transferéncia de calor entre o condensador e 0s
compartimentos de um refrigerador de duas portas, com compartimento refrigerado e
congelador. Colombo et al. (2016) realizaram testes experimentais com o refrigerador em
ambiente com temperatura e umidade controladas e, usando inspecao termografica, mapearam
toda a superficie da parede aquecida. Os resultados mostraram que cerca de 68 % do calor
total é trocado entre o condensador e o ambiente externo e 32 % é trocado entre o
condensador e os compartimentos refrigerados. Além disso, 0s autores observaram que 0S
tubos ndo devem ser localizados nas paredes do congelador, em razdo do gradiente de
temperatura elevado entre o tubo do condensador e as paredes do congelador.

Lima (2017) desenvolveu um modelo computacional para analisar o desempenho de
condensadores de parede-aquecida utilizados em refrigeradores domésticos incluindo a
transferéncia de calor ao longo da fita de aluminio e através do isolamento térmico para o
interior do compartimento refrigerado. O escoamento no interior do tubo foi considerado

unidimensional e dividido em trés regibes: monofasica de vapor superaquecido, bifésica
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liquido-vapor e monofésica de liquido sub-resfriado. O escoamento bifasico foi analisado
segundo o modelo homogéneo e a queda de pressdo ao longo do tubo foi considerada. A fita
de aluminio e a parede aquecida foram consideradas como aletas com extremidades
adiabéticas.

As capacidades do condensador calculadas segundo o modelo de Lima (2017)
permanecem na faixa de +3% a -9% em relagdo aos dados experimentais de Bansal e Chin
(2002).

Espindola et al. (2019) realizaram um estudo experimental envolvendo 8
refrigeradores com diferentes configuracdes de condensadores hot-wall. Além disso, um
modelo numérico foi desenvolvido para avaliar estes condensadores, semelhante ao
desenvolvido por Colombo et al. (2017). Nesse trabalho foram realizados vérios testes de
sensibilidade e observou-se que a condutividade térmica da fita adesiva e a resisténcia de
contato entre o tubo com o revestimento externo exercem forte influéncia sobre a taxa de
transferéncia de calor no condensador. O modelo de Espindola et al. (2019) foi capaz de
prever a taxa de transferéncia de calor no condensador com erros inferiores a +10% para todos
0S Casos.

Na Tabela 1 apresenta-se um resumo dos trabalhos encontrados na literatura com suas
principais informacdes: se o trabalho foi experimental e/ou numérico, se a fita de aluminio foi
considerada, se a transferéncia de calor para o compartimento refrigerado foi considerada e o
tipo de modelo usado para analisar a fita de aluminio e a parede aquecida.

Nota-se na Tabela 1 que na maioria dos trabalhos encontrados na literatura, a fita
adesiva e a parede aquecida sdo modeladas como aletas independentes sujeitas a transferéncia
de calor com dois ambientes diferentes e com ambas extremidades adiabaticas.

Apenas no trabalho de Labigalini (2013) a parede aquecida foi modelada como uma
placa bidimensional e o problema de conducdo de calor bidimensional foi resolvido
numericamente ao longo dessa placa. Entretanto, Labigalini (2013) considerou o tubo do
condensador uniformemente distribuido sob a parede aquecida, distante daquela usada no
refrigerador real. Além disso, a fita adesiva e a transferéncia de calor para o interior do
refrigerador ndo foram consideradas no modelo de Labigalni (2013).

Dessa forma, diferentemente dos modelos encontrados na literatura, apresenta-se neste
trabalho um modelo distribuido para a solucdo das equacbes de conservacdo da massa, da
quantidade de movimento e de conservacédo de energia do fluido refrigerante ao longo do tubo
de condensadores de parede-aquecida. Além disso, inclui-se no modelo a solugéo da equacéo

da condugdo ao longo da fita de aluminio, considerando as trocas de calor com o tubo do
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condensador, com o compartimento refrigerado e com a placa de revestimento externo do
refrigerador, parede aquecida. A equacao de conducao ao longo da parede aquecida também é
resolvida, considerando as trocas de calor na area de contato com o tubo do condensador, com

a fita de aluminio, com o compartimento refrigerado e com o ambiente externo.

Tabela 1 — Resumo dos trabalhos encontrados na literatura sobre condensadores de
parede-aquecida.

Fita  Compartimento Modelo
Autor Experimental Numérico adesiva  Refrigerado flta/par(_ade-
aguecida
Rebora e
Tagliafico sim sim nao nao nao
(1997)
Bansal e sim sim nao nao nao
Chin (2002)
Gupta e ndo sim sim nao nao
Gopal (2008)
Labigalini ndo sim nao nao nao
(2013)
Colombo et sim sim sim sim nao
al. (2016)
Lima (2017) ndo sim sim sim nao
Espindola et sim sim sim sim nao
al.(2020)

Fonte: Proprio Autor.

1.1 OBJETIVOS

O objetivo do trabalho é analisar o desempenho de condensadores do tipo parede-
aquecida usados em refrigeradores domésticos, procurando reproduzir melhor os resultados
experimentais a partir de uma abordagem mais realista do problema.

Os objetivos especificos sao:

()  Elaborar um modelo numérico para simular o escoamento do fluido refrigerante no

interior do tubo do condensador e a transferéncia de calor entre a placa do
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revestimento externo do refrigerador, parede aquecida, o ambiente externo e o
ambiente refrigerado.

(i) Incluir a transferéncia de calor entre a fita adesiva de aluminio, com a parede do tubo,
com a parede aquecida e, através do isolamento térmico, com o interior do

refrigerador.
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2 MODELO MATEMATICO

Neste capitulo apresenta-se 0 modelo proposto para analise do escoamento do fluido
refrigerante ao longo do tubo do condensador e da transferéncia de calor entre o condensador,
0 ambiente externo e os compartimentos refrigerados. Além disso, sdo apresentadas as
equacdes constitutivas para o célculo dos termos de queda de presséo e dos coeficientes de

transferéncia de calor.

2.1 INTRODUCAO

Neste trabalho, o objetivo é modelar o escoamento do fluido refrigerante e a
transferéncia de calor ao longo de condensadores tipo parede-aquecida, que possuem a
configuracdo mostrada esquematicamente nas Figuras 12(a) e (b). O escoamento do fluido
refrigerante ¢ dividido em trés regides: regido monofasica de vapor superaquecido, regido
bifasica de liquido-vapor e regido monofasica de liquido sub-resfriado. Considera-se o atrito e

a aceleracéo do fluido refrigerante no interior dos tubos.

Figura 12 — Configuracdo do condensador de parede-aquecida a ser analisado: (a)

parede esquerda do refrigerador; (b) parede direita do refrigerador.
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Fonte: Colombo et al. (2016).
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No modelo, inclui-se também a transferéncia de calor ao longo da fita de aluminio,
usada para fixacdo do tubo na parede aquecida, e a transferéncia de calor através do isolante
térmico para o interior dos compartimentos refrigerados (congelador e refrigerador).

A parede do refrigerador, ao longo do comprimento do condensador, € dividida em
elementos (Figura 13) de altura Ay, comprimento Ax e espessura (ti + tj + t), sendo ty; t; e t,
respectivamente, as espessuras do revestimento interno, do isolante térmico e da placa de
revestimento externo do refrigerador, ou seja, a parede aquecida.

Figura 13 — Esquema da unidade elementar adotada no modelo.

qucdvida

a

> -

Ay | solante
1 _J=r < .
icrmico

Fonte: Adaptado de Lima (2017).

Nota-se na Figura 13 que a fita de aluminio possui espessura t; e é dividida em trés
trechos: contato com a parede do tubo, trecho 0-1; contato com a cavidade, trecho 1-2, e
contato com a parede aquecida, trecho 2-3.

Além das considerac@es anteriores, as hipoteses utilizadas no modelo séo:

a) O escoamento e a transferéncia de calor do fluido refrigerante sdo considerados
unidimensionais no regime permanente e o equilibrio mecanico é assumido, ou seja, a
pressdo € uniforme em qualquer secdo transversal do tubo e os efeitos de tensdo
superficial sdo desconsiderados;

b) O fluido refrigerante é considerado como fluido Newtoniano e livre de 6leo;

c) Sao desprezadas: a difusdo de calor axial no fluido, a dissipacdo viscosa de energia e a
pulsacdo do escoamento, caracteristica de refrigeradores que operam como maquinas de

deslocamento positivo;
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d) Consideram-se constantes a temperatura ambiente e as temperaturas dos compartimentos
internos;

e) A transferéncia de calor na parede aquecida é considerada bidimensional, ao longo de sua
altura e largura, e de forma global através da sua espessura;

f) As propriedades termofisicas do material da parede do tubo, da fita de aluminio, do
isolante térmico e das paredes internas e externas do refrigerador sdo consideradas
constantes;

g) Ao longo do condensador, o escoamento bifasico é analisado segundo o modelo
homogéneo, ou seja, 0 escoamento é tratado como um pseudo escoamento monofasico,
cujas propriedades sdo obtidas com base no titulo da mistura liquido-vapor e das
propriedades de cada fase. Portanto, ambas as fases terdo as mesmas velocidades,

pressdes e temperaturas em qualquer secdo transversal ao longo do tubo.

2.2 EQUACOES DO FLUIDO REFRIGERANTE

As equacOes do escoamento e da transferéncia de calor do fluido refrigerante ao longo
do tubo do condensador sdo obtidas a partir dos principios de conservacdo da massa,
quantidade de movimento e conservacdo de energia, aplicados a um volume de controle

unidimensional.

2.2.1 Equacdo da conservacdo da massa

Por meio de um balanco de conservacdo de massa do refrigerante em um volume de
controle ao logo do tubo do condensador, Figura 14, obtém-se

d(pu) _

gz O (1)

na qual z é a coordenada ao longo do tubo, u é velocidade média do escoamento do
refrigerante na secdo transversal do tubo, p=[(l—-a)p, +ap,] é a massa especifica da

mistura liquido-vapor, « é a fracdo de vazio e os indices | e v indicam, respectivamente, as

fases liquida e vapor. Fazendo a= 1 e a = 0, obtemos a equacdo da conservacdo da massa
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para as regides monofasicas, respectivamente, de vapor superaquecido e de liquido sub-
resfriado.

A fracdo de vazio, a, € dada por:

« = {1+ %(1;’“)]}4 ®)

na qual x é o titulo termodindmico (raz&o entre a massa de vapor e a massa total).

A Equacdo (1) é utilizada para calcular a velocidade média do refrigerante ao longo do
tubo, u.

Figura 14 — Balango de massa em um volume de controle.

- }Ji,[m+@dz] O
>

' dz
Fonte: Proprio Autor.

2.2.2 Equacdo da quantidade de movimento linear

Por meio de um balango de quantidade de movimento linear do refrigerante em um
volume de controle ao longo do tubo do condensador (Figura 15) obtém-se

d(pu?) dp .
e, g

na qual p é a pressdo absoluta do escoamento no interior do tubo, F; é a forca por unidade

de volume em razdo do atrito entre o refrigerante e a parede do tubo e Fg é a forca por

unidade de volume em razdo da acdo do campo gravitacional, dada por:
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Fy = glop, +(1 = a)p,Jsen(8uno) )

na qual g é aceleracdo gravitacional e 6,,, € 0 angulo que o tubo forma com a horizontal.
Para escoamento vertical para cima, 6,,,,= 90° e para escoamento vertical para baixo, 6,,,,=
270°.

Na Equagdo (3), a forca de atrito por unidade de volume, F, =7 ,P /A, representa a

parcela de queda total de pressdo causada apenas pelos efeitos viscosos entre o refrigerante e a

parede do tubo. Frequentemente, esse termo é representado por F. = (dp/dz)x.

A Equacdo (3) é utilizada para calcular a pressao do refrigerante ao longo do tubo.

Figura 15 — Balango de quantidade de movimento em um volume de controle.

Fonte: Proprio Autor.

2.2.3 Equacdo da conservacdo da energia

Por meio de um balango de energia do refrigerante em um volume de controle ao longo

do tubo do condensador (Figura 16) obtém-se

M:_dq

& i ()
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na qual i, = (i +u#2) é a entalpia de estagnacdo especifica do fluido refrigerante, I =[(1-
X)i; +xiy] é a entalpia especifica do fluido refrigerante, dqg; ¢ a taxa de transferéncia de calor
por unidade de volume entre o refrigerante e a fita de aluminio, a parede aquecida e ar no

interior da cavidade (Figura 6) dada por:

dg;= Ai [U1Py(T-T1)+UsPpo(T,-T, )+ UsPeo (T~ T.,)] (6)
na qual Pr, Ppa € Pca S80 0s comprimentos dos setores circulares da parede do tubo em
contato, respectivamente, com a fita de aluminio, com a parede aquecida e com a cavidade;
Tr, Tp e Tn séo, respectivamente, a temperatura do refrigerante, a temperatura da parede
aquecida e a temperatura média da fita de aluminio ao longo do trecho 0-1 (Figura 17) e T¢a €
a temperatura do ar no interior da cavidade, calculada a partir do balanco de energia na
cavidade, g7 = gs + s (Figura 6), dada por:

CURT, +h, (P.T, +P,T;,)

5'ca'r ca'p

a U,P, +h, (P, +P;,) ()

5% ca cap

na qual Pcsp € 0 perimetro da parede aquecida em contato com a cavidade, Ty, € a temperatura
média da fita de aluminio ao longo do trecho 1-2 (Figura 17) he, € 0 coeficiente de
transferéncia de calor no interior da cavidade e Ps, € 0 comprimento do trecho 1-2 da fita de
aluminio (Figura 6).

Na grande maioria dos volumes, a taxa de transferéncia de calor por unidade de
volume é dada entre o refrigerante e a fita de aluminio, o ar no interior da cavidade. Em uma
parcela pequenas dos trechos (na curvatura da tubulacéo) a transferéncia de calor por unidade
de volume ocorre entre o refrigerante, os compartimentos internos e a parede aquecida. Esta
transferéncia de calor entre o refrigerante e o compartimento ocorre pois nos trechos onde ha
curvas na tubulacdo ndo ha a presenca de fita, entdo o tubo fica em contato direto com o
isolante térmico. Neste caso, a equacao para esta taxa de transferéncia de calor por unidade de

volume é dada por

dqi =%[Uti Pti (Tr _Tg)+U P (Tr _Tp)] (8)

47 pa
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na qual P, ¢é o comprimento do setor circular da parede do tubo em contato, com o isolante e

Ty é a temperatura do compartimento refrigerado, gabinete ou congelador, dependendo da
posicdo da parede em que o tubo esté situado.

Figura 16 — Balanco de entalpia de estagnacdo em um volume de controle.

dg.

P

dz

o),

pui_ A, A4, [ pui +

|

dz

Fonte: Proprio Autor.

Nas Equacdes (6), (7) e (8) Ui, Us, Us e U, sdo, respectivamente, os coeficientes globais de

transferéncia de calor entre o refrigerante e a fita de aluminio, entre o refrigerante e a parede

aquecida , entre o refrigerante e a cavidade e entre o refrigerante e 0 compartimento interno,

dados por:

1ot )

U,=| —+-+ 9

(28] ®
1t N

U4:[E+ﬁ+Rt'pj (10)
1t 1)

U. = _+_t+_ 11

’ (hr kt hcaj ( )

-1
Uti:(i+t_t+t_i+tlj (12)
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nas quais h, é o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo no refrigerante, t;, ki tis,
kis, tri € ki sdo, respectivamente, a espessura e a condutividade térmica da parede do tubo do
condensador, a espessura e a condutividade térmica do isolante, a espessura e a condutividade

térmica do revestimento interno e R, é a resisténcia térmica de contato entre o tubo e a

parede aquecida.

A Equacdo (5) é utilizada para o célculo da entalpia de estagnacao, i,, do refrigerante ao
longo do condensador em cada instante de tempo. Observa-se que a entalpia de estagnacéo, de
um modo geral, representa a quantidade total de energia transportada pelo refrigerante, pois

envolve os termos de energia interna, energia cinética e trabalho de fluxo.

2.3 EQUACAO DA CONSERVACAO DE ENERGIA NA FITA DE ALUMINIO

Realizando um balanco de energia em um volume de controle ao longo do trecho 0-1 da
fita de aluminio (Figura 17) obtém-se:

d2T, +U1(Tr _Tfl)_UZ(Tfl_Tg):o (13)
dx? kftf kftf

na qual x é a coordenada ao longo da fita, ks e t; sdo, respectivamente, a condutividade térmica

e a espessura da fita de aluminio e T4 é a temperatura do compartimento refrigerado.

Figura 17 — Balanco de energia no trecho 0-1 da fita de aluminio.
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] {"‘f
”r .IF r

Fonte: Adaptado de Lima (2017)
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O coeficiente global de transferéncia de calor U, entre a fita e os compartimentos

refrigerados é dado por:

h, k. kK

g is

-1
u, {iﬁiﬂil (14)

.
na qual hg é o coeficiente de transferéncia de calor no compartimento refrigerado.

A Equagdo (13) € utilizada para o calculo da temperatura ao longo do trecho 0-1 da fita
de aluminio. Salienta-se que a Equacdo (13) é valida para o trecho em que a fita esta em
contato com a parede do tubo, trecho 0-1, mostrado na Figura 17.

As Figuras 18 e 19 apresentam esquematicamente um balanco de energia em um

volume de controle, respectivamente, para trecho 1-2 e 2-3.

Figura 18 — Balanco de energia no trecho 1-2 da fita de aluminio.
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Fonte: Adaptado de Lima (2017).

Realizando um balango de conservacao de energia em um volume de controle ao longo

da fita de aluminio em contato com a cavidade, Figura 18, obtém-se
dZTfZ hca(TfZ _Tca) UZ(TfZ -Tg)

] ] - 15
dx? Kt Kkt 0 (15)
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A Equacdo (15) é utilizada para o calculo da temperatura ao longo do trecho 1-2 da fita de
aluminio.

Realizando um balango de conservacao de energia em um volume de controle ao longo

da fita de aluminio em contato com a parede aquecida, o revestimento externo, Figura 19,

obtém-se

L) o f )
d2Ty 1, VT UL, -T,)
e P A (16)

Figura 19 — Balanco de energia no trecho 2-3 da fita de aluminio.
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Fonte: Adaptado de Lima (2017).

A Equacdo (16) e utilizada para o calculo da temperatura ao longo do trecho 2-3 da fita de

aluminio.

2.4 EQUACAO DA CONSERVACAO DE ENERGIA NA PAREDE AQUECIDA

Realizando um balango de energia em um volume de controle na parede aquecida

(Figura 20) obtém-se:

o, T, U -T,) (=T lhe+h) ) an

+
o2 oy K,t, K,t,
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na qual T, é a temperatura da parede aquecida, x e y sdo coordenadas, respectivamente, nas
direcOes horizontal e vertical da parede aquecida, k; e t, sdo, respectivamente, a condutividade
térmica e a espessura da parede aquecida, T, € a temperatura do ambiente externo, he e hyrag
séo, respectivamente, os coeficientes de transferéncia de calor por convecgéo e por radiacéo
entre a superficie externa da parede aquecida e o ambiente externo. As variaveis T e U~
dependem da posigdo ao longo da parede, ou seja, T ' =T, e U"=U, se 0 volume em analise
estiver em contato com o tubo, T"=T,_, e U =U_, se o volume em questio estiver em contato

coma cavidade e T~ =T, e U =U, se o volume estiver em contato com o isolante.

A Equacéo (17) € utilizada para o célculo da temperatura ao longo da parede aquecida.
Observa-se que a Equacdo (17) € vélida para todas as regides da parede aquecida, isto &,
regibes da parede em contato com o tubo, com a cavidade, com a fita e com o isolante

térmico, bastando apenas alterar ostermos T e U ",
Figura 20— Balanco de energia em um volume de controle da parede aquecida.
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Fonte: Proprio Autor.

2.5 CONDICOES DE CONTORNO

Para analisar o escoamento do fluido refrigerante ao longo do condensador é necessario

obter a solugdo das equagOes do escoamento na regido de vapor superaquecido, na regido
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bifésica e na regido de liquido comprimido.
A massa especifica e a temperatura do refrigerante séo calculadas usando-se valores de
pressdo e de entalpia especifica do fluido refrigerante, calculados, respectivamente, pelas

Equacdes (3) e (5), na forma:

pr =p.(pi) (18)

T, =T.(p.i) (19)

As relacdes dadas pelas Equacgdes (16) e (17) e as demais propriedades termofisicas do
refrigerante sdo calculadas por meio do médulo de propriedades termodindmicas REFPROP
8.0 (LEMMON; HUBER; MCLIDEN, 2007).

As equacdes governantes do escoamento ao longo do condensador, Equacdes (1), (3) e
(5), séo equacdes diferenciais parciais de primeira ordem e, portanto, para serem resolvidas
necessitam de apenas uma condicdo de contorno. Na entrada do condensador s&o conhecidos
o fluxo de massa, a pressdo e a temperatura do refrigerante, estado 1 da Figura 7. Com a
temperatura e a pressdo do refrigerante no estado 1, determinam-se as demais propriedades
termodinamicas nesse ponto. Dessa forma, as condi¢des de contorno na entrada do tubo do

condensador sdo:

G=G = T =T
z=q=0={ A P=p =T (20)

pP=p pl'Tl) i = i(pl’Tl)

Além dessas condicdes, para a solucdo das equacdes do escoamento, o inicio da regido
bifasica, estado 2 mostrado na Figura 7, e da regido de liquido sub-resfriado, estado 3
mostrado na Figura 7, devem ser estabelecidos.

A Figura 21 apresenta esquematicamente os pontos 2 e 3 onde se localizam,
respectivamente, o inicio e término da regido bifasica, bem como as respectivas condi¢fes que
determinam esses locais. O inicio da regido bifasica, ponto 2 mostrado na Figura 21, €
identificado, comparando-se a pressdo calculada com a pressdo de saturacdo relativa a
temperatura do refrigerante.

Considera-se como inicio da regido bifasica o local ao longo do tubo no qual a pressao
do escoamento torna-se menor ou igual a pressdo de saturacdo, para a temperatura local do

escoamento. O final da regido bifasica, ponto 3 da Figura 21, é identificado pelo titulo da
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mistura, isto €, o inicio da regido de escoamento de liquido sub-resfriado correspondente ao
local ao longo do tubo onde x = 0 e as propriedades termodindmicas nesse local sdo aquelas
relativas ao estado de liquido saturado.

Figura 21 — Condicdes de inicio e fim da regido de saturac&o.

Transicao Transicao
vapor superaquecido - escoamento bifésico escoamento bifasico - liguido sub-resfriado

2 |3

— B L
; LT

p(z,T) = p=at(T)

vapor liquido X _ 0

Fonte: Labigalini (2013)

Considera-se como inicio da regido bifasica o local ao longo do tubo no qual a pressao
do escoamento torna-se menor ou igual a pressdo de saturacdo, para a temperatura local do
escoamento. O final da regido bifasica, ponto 3 da Figura 21, é identificado pelo titulo da
mistura, isto €, o inicio da regido de escoamento de liquido sub-resfriado correspondente ao
local ao longo do tubo onde x = 0 e as propriedades termodindmicas nesse local sdo aquelas
relativas ao estado de liquido saturado.

Para obter a distribuicdo de temperatura ao longo da fita de aluminio, as Equac6es (13),
(15) e (16) devem ser resolvidas, respectivamente, nos trechos 0-1, 1-2 e 2-3. Para isso, as

condicdes de contorno adotadas nas posicdes 0, 1, 2 e 3 (Figura 22) séo, respectivamente:

0T, (0,t
X=0, fl( )20 (21)
OX
oT t) oT 't
vox. xex. fa(; )_ fza(xxl ) 22)
oT t) or t
X=X2, X=X1, f2(X2 ): f3(X2 ) (23)

OX OX
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X=X, —22_p (24)

Figura 22 — Posi¢des ao longo da fita de aluminio.
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Fonte: Préprio autor.

Para resolver a Equacdo (17) e obter o campo de temperatura nas paredes aquecidas,

Tp(X,y), todas as suas fronteiras sdo consideradas adiabaticas, como mostrado na Figura 23.

Figura 23 — Condicdes de contorno adotadas nas paredes aquecidas.
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2.6 EQUACOES CONSTITUTIVAS

Neste item, sdo apresentadas as equagOes constitutivas para o célculo dos fatores de
atrito e dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo ao longo das regifes do
escoamento monofasico e bifasico e também para o calculo dos coeficientes de transferéncia

de calor por convecgéo entre a parede aquecida e 0 ambiente externo.

2.6.1 Correlacdo de fator de atrito monofasico

Nas regides de escoamento de vapor superaquecido e de liquido sub-resfriado, a forca

de atrito por unidade de volume, F,", da Equagéo (3) é calculada por:

2
F :(@] _ fou2 (25)
dz ), 2d,

na qual f é o fator de atrito de Darcy, que neste trabalho foi calculado utilizando-se a
correlacdo de Pethukov (1970).

A correlacdo de Pethukov (1970), do ponto de vista algébrico é simples, é valida para as
faixas 2300 < Re < 5.10° e 0,5 < Pr < 2000 e é dada por

f =(0,79InRe—1,64)" (26)

2.6.2 Correlacdo para a queda de pressédo no escoamento bifasico

Um grande numero de modelos e/ou correlacBes para o célculo da queda de pressao
devido ao atrito em escoamentos biféasicos é encontrado na literatura. O modelo/correlacédo
que foi utilizado neste trabalho foi o de Muller-Steinhagen e Heck por recomendacdes de

Ould Didi, Kattan e Thome (2002). A queda de pressdo dada por tal modelo é dada por:
AP = —(Y 1-x)" + bx3JAz (27)

na qual x € o titulo termodinamico e Y € dado por:
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Y=a+2(b-a)x (28)

na qual os coeficientes a e b representam, respectivamente, os gradientes de pressdo para o
escoamento somente de liquido e somente de vapor, obtidos por

2

a:(d_pj _ fim® (29)
dz ), 4pd,
2

b:(@j :fv_m (30)
dz vo 4/0vdi

Os fatores de atrito f; e f, sdo calculados pela Equacdo (26) utilizando, respectivamente,

as propriedades do liquido e do vapor.

2.6.3 Correlacéo para o coeficiente de transferéncia de calor por convecgédo entre o fluido

refrigerante e a parede do tubo nas regibes monofasicas

Nas regides monofasicas do escoamento foi utilizada a correlacdo de Gnielinski (1976)
para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o refrigerante e a

parede do tubo, h,., dada por

h [k_][ (f 18)Re—1000)Pr } 1)

d; | 1+12,7(f /8)"2(Pr2’*-1)

na qual Re = Gdyu, € 0 nimero de Reynolds, k. é a condutividade térmica do refrigerante, Pr
= (uCpr/Kr) € 0 nimero de Prandtl do escoamento e c,, é o calor especifico a presséo
constante do refrigerante. A Equacdo (29) é valida para as faixas 3000 < Re < 5.10° e 0,5 < Pr
< 2000.

2.6.4 Correlacdo para o coeficiente de transferéncia de calor por convec¢do entre o fluido

refrigerante e a parede do tubo na regido bifasica

Na regido bifasica, a correlacdo utilizada é a de Park et al. (2008), cujo coeficiente de

transferéncia de calor por conveccao é dado por:
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0,76 (1 \0.04
. —0,0235 Repe pros| (1 x)e 1 38X )2)38 (32)
Y di (psat/pcr)'
_3
24 1
_ 3 3 _ !
h — 0,728 l+ 1 X & kI pl (pl pv )ghlv (33)
r estr X AT d
pi HiA Tsapup Y
hr,trans = (hrG,anu + hf,estr )1/6 (34)

na qual p, é a pressdo critica do fluido refrigerante, h, ., é o coeficiente de transferéncia de

r,anu

calor se o escoamento estiver no regime anular, h ... ¢é o coeficiente de transferéncia de calor

restr

se 0 escoamento estiver no regime estratificado, h é o coeficiente de transferéncia de

rtrans
calor se 0 escoamento estiver no regime de transicdo entre anular e estratificado e AT,
representa a diferenca de temperatura entre o fluido refrigerante e parede interna do tubo. O
valor de AT, no presente modelo foi assumido igual a 0,01°C. Tal valor foi sugerido por
Colombo (2016), que verificou que a variacdo desse parametro ndo influencia de forma

significativa os resultados do modelo.
Na Equago (33) h,, ¢ a entalpia de vaporizagio modificada, calculada por:

hI'v = hlv + 018Cp,IATsat;tub (35)

No presente trabalho, foi adotado, conforme Shah e Sekulic (2003), o regime de
escoamento anular nos tubos verticais e, nos tubos horizontais, foram adotados os regimes
anular ou estratificado, dependendo de alguns parametros, abordados em seguida.

Segundo o critério de Nellis e Klein (2008), o regime de escoamento é definido pelo
fluxo de massa e pelo nimero de Froude modificado. Para valores de fluxo de massa maiores
do que 500 kg/m3s, assume-se um escoamento em regime anular. Para valores menores do que
500 kg/m3s, o escoamento pode ser anular, estratificado ou ser considerado de transicdo. Se o

namero de Froude modificado for maior do que 20, o escoamento € anular. Se for menor do
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que 6 é estratificado. Para valores entre 6 e 20, 0 regime de escoamento € considerado de

transicdo. O nimero de Froude é dado por:

25Re™ (141 0,039 \1:°
Froo- 0,025 OS| +1,09y, (36)
Ga~ Xt
1,26 Re™ (141,00 7003 )"
I:rmod = 0’5I i Ztt (37)
Ga Kt

na qual y, é o pardmetro de Martinellie Ga é o nimero de Galileu e sdo dados,

respectivamente, por:

Xt :(]-__Xj | (&j | (ﬂj | (38)
X pl /uv

_ gpl,sat(pl,sat - pv,sat)di
/ulz,sat

Ga (39)

2.6.5 Correlacdo para o coeficiente de transferéncia de calor entre as paredes aquecidas e 0

ar ambiente

O coeficiente de transferéncia de calor por radiacdo entre a parede aquecida e o ambiente

externo, hrag, € dado por:

_ ‘SU-(TW:1 _Ta4)

hrad - (T T ) (40)

na qual ¢ é a emissividade da superficie, 6=5,67x10®° W/m2K*, é a constante de Stefan-
Boltzmann e T, é a temperatura de pelicula, definida pela média entre a temperatura da
parede aquecida e a temperatura ambiente. No presente modelo, a emissividade utilizada foi a
mesma utilizada por Colombo et al. (2016), &=0,97.

O coeficiente externo de transferéncia de calor por conveccdo natural entre a parede

aquecida e o ar ambiente é calculado pelas correlacbes de Rohsenow et al. (1998), as quais
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fornecem o valor médio de Nu para placas verticais e horizontais nos escoamentos laminar e

turbulento. O nimero de Nusselt para placas verticais, Nu,, , é dado por:

+ Nu®

Nuver = (Nu6 ver ,turb )1/6 (41)

ver;lam

O numero de Nusselt laminar é dado por:

TR (42)

ver;lam
' 2
In[1+C RaO'ZS]

lam
na qual:

0,671
Ciam = 419 (43)

9
1+[0,492]16
Pr

O namero de Nusselt turbulento é dado por:

1

Cver'turb Rag
Nuver;turb = —Pr (44)
1+1,4-10° —
Ra
na qual:
0,13Pr%?
Cver;turb = 081\0.42 (45)
(L+0,61Pr*%)

O nimero de Nusselt para placas horizontais, Nu,,, é dado por:

10 10 /10
Nuhor = (Nuhor;lam + Nuhor,turb)1 (46)
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O numero de Nusselt laminar é dado por:

14

Nuhor;lam = 1'4 (47)
Inj 1+ 075
0,835C,,,Ra™
na qual Ciam é dado pela Equacéo (43).
O numero de Nusselt turbulento é dado por:
Nuhor;turb = Chor;turbRall3 (48)
na qual:
1+0,0107Pr
Chor'turb =014— (49)
‘ 1+0,01Pr

na qual Pr :( Ca /ka)é 0 nimero de Prandtl e k, e c, sdo respectivamente, a condutividade

térmica e o calor especifico do ar e Ra € o numero de Rayleigh, calculado com base na altura

da parede aquecida, H, é dado por:

gﬂa (Tp _Ta )H ’

Valty

Ra, = (50)

na qual g é a aceleracdo gravitacional, 8, € o coeficiente de expansao térmica do ar, v, € a
viscosidade cinematica do ar e a, = (ka /paca) é a difusividade térmica do ar.
Para placa horizontal, o comprimento caracteristico H utilizado na Equacéo (50) é a razéo

entre a area e o perimetro da placa.

O coeficiente de transferéncia de calor, he, é obtido por:

_ Nuk,

he
H

(51)
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2.6.6 Correlacdo para o calculo da fracdo de vazio

A parcela de perda de pressio em funcdo da acdo do campo gravitacional é
proporcionada pelas variacbes de pressdo causadas por diferencas de altura. Para o

escoamento monofasico, este pardmetro é calculado por:

F, = pgsen(6,,)Az (52)
No escoamento bifésico o F," ¢ dado por:

Fy =lap, +@-a)p Jgsen(8,,)Az (53)

g

A fracdo de vazio é calculada segundo a correlacdo (OULD DIDI, KATTAN HOME,
2002):

1

o =X +0120—x)) X124 1180 x{go(o, - p, ' | -
Py , Py P G2p|0’5

na qual o étensdo superficial e G = pu é o fluxo de massa.

E importante salientar que a correlacdo para a fracdo de vazio, Equacdo (54), foi usada

no modelo e forneceu os mesmos resultados da Equacéo (2).

2.7 RESUMO DO MODELO PROPOSTO

As equacbes do modelo obtidas nos itens anteriores, tanto para o refrigerante, quanto
para a fita de aluminio e a parede aquecida, sio novamente apresentadas neste item com

objetivo de resumir o0 modelo proposto.

2.7.1 Equacdes do Fluido Refrigerante
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As equacdes de conservacdo da massa, de quantidade de movimento e de conservagéo

de energia para o fluido refrigerante, respectivamente, séo

d(pu)
dz ° @
d(guz)z—d—p—F;"—F;' 3)
Z dz
)~ g 5)
z

Dessa maneira, 0 modelo do escoamento e da transferéncia de calor ao longo do
refrigerante € obtido pela solugdo das Equacdes (1), (3) e (5), utilizadas, respectivamente, para
o0 célculo das variaveis u, p e io. A massa especifica e demais propriedades termofisicas sao
obtidas utilizando o REFPROP 8.0 (LEMMON; HUBER; MCLIDEN, 2007).

Além dessas equacgdes, sdo necessarias equacdes constitutivas para o calculo dos fatores
de atrito e coeficientes de transferéncia de calor, que séo apresentadas no Item 2.6.

Para solucéo da Equacéo (5) € necessario obter as distribuicdes de temperatura da fita de

aluminio e da parede aquecida, respectivamente, Equacdes (13) e (15).

2.7.2 Equacdes da Conservacdo de Energia na Fita de Aluminio e na Parede Aquecida

As equacOes de conservacao de energia da fita de aluminio do trecho 1, trecho 2, trecho

3 e da conservacdo de energia da parede aquecida, respectivamente, séo

d2Tf1 Ul(Tr _Tfl) UZ(Tfl_Tg)

. ) o (13)
dX2 kftf kftf
dszz _hca(TfZ _Tca)_UZ(TfZ _Tg)_o (15)
dx? Kt kit

T, -T
d2T,, _ 1, ( £3 p)_UZ(Tf3 -Tg):O (16)
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o1, o1, U(-T,) (T, ~Thha+h) _ an

p

o a2 kit k t
p-p p-p

A distribuicdo de temperatura ao longo da fita de aluminio é obtida pela solu¢do das
Equacdes (13), (15) e (16) e é calculada em conjunto com as equagdes do refrigerante,
Equacdes (1), (3) e (5). Em seguida calcula-se a distribuicdo de temperatura da parede
aquecida, Equacdo (17). As equacBes necessitam de correlacbes para o calculo dos

coeficientes de transferéncia de calor, que sdo apresentadas no Item 2.6.
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3 METODOLOGIA DE SOLUCAO

Neste capitulo apresenta-se a discretizacdo das equacgdes relacionadas ao escoamento do
fluido refrigerante e da transferéncia de calor ao longo do condensador. Além disso,
apresenta-se a metodologia utilizada na solucéo das equag6es do modelo.

3.1 INTRODUCAO

O modelo utilizado para solucionar o escoamento do fluido refrigerante ao longo do
tubo do condensador e os campos de temperatura na fita de aluminio e na parede aquecida
constitui-se do sistema de Equacdes (1), (3), (5), (13), (15), (16) e (17), apresentadas nas
SecOes 2.1 a 2.4. Essas equacdes diferencias parciais ndo sdo homogéneas e nem lineares.
Além delas, sdo necessarias equacgdes constitutivas para o calculo dos fatores de atrito,
coeficientes de transferéncia de calor e fracdo de vazio, apresentadas nos Itens 2.6.

Em razdo dessas complexidades, tais equacdes sdo resolvidas aqui numericamente
utilizando o método de Volumes Finitos. Para isso, o tubo do condensador e a fita de aluminio
sdo divididos em volumes de controle de comprimento Az e as equagdes do modelo s&o
integradas ao longo de cada um desses volumes, como mostrado na Figura 24. As variaveis
dependentes, com excecao das velocidades, sdo armazenadas nos pontos centrais dos volumes
de controle, denotados pelos indices W, P e E mostrados na Figura 24. As velocidades sdo
armazenadas nas faces dos volumes de controle, denotadas pelos indices w e e mostrados na
Figura 24. Uma vez que o problema é predominantemente convectivo para o caso do
escoamento do refrigerante, o esquema upwind é usado na aproximacdo dos termos

convectivos das equacdes do escoamento do fluido refrigerante ao longo do tubo do
condensador, ou seja, ¢, =@, e @, =@, (Figura 24).

A partir da discretizacdo das equacdes obtém-se um sistema de equacdes algéebricas que é
resolvido iterativamente por substituicdes sucessivas ponto-a-ponto ao longo do tubo do
condensador no caso das equacoes do refrigerante, Equacdes (1), (3) e (5), e pelo algoritmo da
Matriz Tri-diagonal, TDMA-Tri-Diagonal Matrix Algotithm no caso da equacdo da
conservacao de energia para a fita de aluminio, Equacges (13), (15) e (16).

Para a solucdo da equacdo de conservacdo de energia ao longo da parede aquecida
adota-se também o método de Volumes Finitos. Porém, neste caso a analise € bidimensional e
a temperatura de um volume, indice P, depende das temperaturas de seus quatro vizinhos,

denotados pelos indices W, E, N e S conforme ilustra a Figura 25. Com isso, a Equacéao (17) €
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integrada nas direcdes x e y ao longo do volume de controle. O sistema de equacdes algébricas

resultante também é resolvido pelo método TDMA.

Figura 24 — VVolume de controle unidimensional ao longo do tubo do condensador e/ou
da fita de aluminio.

' Az
!V W .F e E

L AZy, FL AZe J

Fonte: Proprio autor.

Figura 25 — Volume de controle bidimensional ao longo da parede aquecida.

P »Lu AX. --|
N
) A
pal
| e
. I
b=
5 =
. y
S
I Ax

L.

Fonte: Proprio autor

Adotando as aproximacdes anteriores, apresenta a seguir a discretizacdo das equacdes

governantes.
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3.2 DISCRETIZACAO DAS EQUACOES DO FLUIDO REFRIGERANTE

Integrando as Equacdes (1), (3) e (5) entre os pontos w e e do volume de controle
mostrado na Figura 24, obtém-se, respectivamente, as formas discretizadas das equacdes da
conservacdo da massa, da quantidade de movimento e da conservacgéo de energia para o fluido

refrigerante.

(a) Equacéo da conservacao da massa
Integrando a equacdo da conservacdo de massa, Equacédo (1), ao longo do volume de

controle mostrado na Figura 14, obtém-se:

jd(pu)dZ:O (55)
J dz

Realizando a integracdo da Equacdo (55) e usando o0 esquema upwind, obtém-se a
equacdo discretizada para o calculo da velocidade do refrigerante no interior do tubo do

condensador, dada por

u, = Putw (56)
Pe

(b) Equacéo da quantidade de movimento
Integrando a equacdo da conservacao de movimento, Equacao (3), ao longo do volume de

controle mostrado na Figura 15, obtém-se:

e 2 e e e
ey, oo, feg e -
dz dz g

Realizando a integracdo da Equacdo (57) e usando o0 esquema upwind, obtém-se a
equacdo discretizada para o calculo da pressdo do refrigerante no interior do tubo do

condensador, dada por:

Pe = P + Awlhy — pplp —F,AZ—F, (58)



METODOLOGIA DE SOLUGAO 51

(c) Equacéo da conservacao da energia
Integrando a equacdo da conservagdo de energia, Equacdo (5), ao longo do volume de
controle mostrado na Figura 16, obtém-se:

Jd(’oUIO)dZ=— LI (59)
dz dz

Realizando a integracdo da Equacdo (59) e usando o esquema upwind, obtém-se a
equacdo discretizada para o calculo da entalpia de estagnacdo do refrigerante no interior do
tubo do condensador, dada por:

=l —qAz (60)

IoP
Prlp

3.3 DISCRETIZACAO DAS EQUACOES DA CONSERVACAO DA ENERGIA DA
FITA DE ALUMINIO E DA PAREDE AQUECIDA

Integrando a equacdo de conservacdo de energia da fita de aluminio referente ao trecho

0-1, Equacdo (13), entre os pontos w e e do volume de controle mostrado na Figura 17,

obtém-se
[deT (U, (T -T [U,(T, -T
I & gy + Il(—”) dxdy — I U1, -T,) dxdy =0 (61)
dxz K.t K.t

Realizando a integracdo da Equacdo (61) e aproximando as derivadas das temperaturas
nas faces w e e do volume de controle por diferencas centrais obtém-se a equacao discretizada

para o célculo da temperatura da fita de aluminio ao longo do trecho 0-1, dada por:
aPTf,P = awa,w + aETf,E +b (62)

na qual:

+
MAXAZ ay =ﬂ ag = Ax (63)
Kt AXy, AXg

ap =8y tag +



METODOLOGIA DE SOLUGAO 52

UT +U.T
b= (1—”) AXAZ (64)
kftf

Integrando a equacdo de conservacdo de energia da fita de aluminio referente ao trecho
1-2, Equagédo (15), entre os pontos w e e do volume de controle mostrado na Figura 18,
obtém-se

e dszg _f hca(Tf 'Tca) _f Uzh-f _Tg):O (65)
kftf

dx? Kt

w w

Realizando a integracdo da Equacdo (65) e aproximando as derivadas das temperaturas
nas faces w e e do volume de controle por diferencas centrais obtém-se a equacao discretizada

para o célculo da temperatura da fita de aluminio ao longo do trecho 1-2, dada por:

apT},p = a'WTf,W +-a;Tf£ +-b (66)
na qual
ap :aw+ae+MAxAz awzﬂ ae :ﬂ (67)
Kt AX,, AX,
(heaToe +U,T,)
b= AXAZ ..(68)
kftf

Integrando a equacdo de conservacdo de energia da fita de aluminio referente ao trecho
2-3, Equacdo (16), entre os pontos w e e do volume de controle mostrado na Figura 19,
obtém-se
C ke 1)
deT,, f | Ve f U,(T,-T,)

dx? Kt Kt

w w

=0 (69)

Realizando a integracdo da Equacdo (69) e aproximando as derivadas das temperaturas
nas faces w e e do volume de controle por diferencas centrais obtém-se a equacéo discretizada

para o célculo da temperatura da fita de aluminio ao longo do trecho 2-3, dada por:
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a,T;,=a,T;,+a T +Db (70)
na qual
£+U2
I AX AX
a,=a, +a, +———=AXAz a, =—- a =—- (71)
Kt, AX,, AX,
kC
(IT" +U2TQJ
b=~° AXAZ (72)

A Figura 26 apresenta o esquema da malha computacional usada para a solu¢gdo numérica
da transferéncia de calor na parede aquecida (parede esquerda do refrigerador). Observa-se na
Figura 26 que a malha ¢ refinada nas proximidades da regido do tubo na qual os gradientes de

temperatura sdo maiores.

Figura 26 — Esquema da malha computacional da parede aquecida (parede esquerda do

refrigerador).

|
- Elemento sem
L 1 11 []
i contato com o tubo
i i---——--i . Elemento em
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0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 | 0
0 [ | 0
=II----II= E

Fonte: Proprio autor.
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As malhas das paredes do refrigerador foram construidas utilizando 4 tipos de volumes
definidos de acordo com a regido da parede: em contato com o tubo, em contato com a
cavidade, em contato com a fita de aluminio e em contato direito com o isolante térmico. A

disposicao desses volumes € mostrada na Figura 27.

Integrando a equacgé@o de conservacdo da energia para a parede aquecida, Equacéo (17),
entre os ponto w e e, direcdo X, e entre os pontos s e n, dire¢do y, do volume de controle

mostrado na Figura 20, obtém-se:

H al dxdy+J-

Figura 27 — Tipos de volumes presentes na malha (parede esquerda).

“‘U (T -, ”(md+h)(T -T,) L 73

k,t

W S

Tubo
Cavidade

. Fita de aluminio

|solante térmico

Fonte: Proprio autor.

Realizando a integracdo da Equacdo (73) e aproximando as derivadas das temperaturas
nas faces e e w do volume de controle por diferencas centrais obtém-se a equacao discretizada

para o célculo da temperatura da parede aquecida, dada por:
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apr,P = aWTp'W +aSTp’S +aETp’E +aNTp'N +b (74)
na qual:
a, =a, +as +ag +a, +[(hrad+he)+U*]AxAy (75)
k A k Axt k A
__P ytp ag = P P a, = P ytp (76)
AXy, Ay, AXg
k Axt * * *
= b = |(h,,y +h, JT, +UT" |axay a' =U Ay (77)
N

3.4 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

A solucéo do sistema de equacOes discretizadas da conservacao da massa, da quantidade
de movimento e da conservacdo de energia do fluido refrigerante, respectivamente, Equactes
(56), (58) e (60), e das equacdes da conservacdo de energia da fita de aluminio e da parede
aquecida, respectivamente, Equacdes (62), (66), (70) e Equacéo (74), permite obter os estados
termodinamicos ao longo do tubo do condensador e as distribuicdes de temperatura na fita de
aluminio e na parede aquecida, por meio do algoritmo esquematizado na Figura 28.

A convergéncia das propriedades u, p, i, do fluido refrigerante e T; da fita de aluminio no
processo iterativo € obtida quando a maior diferenca absoluta entre as propriedades em duas
iteracBes sucessivas for inferior do que 10°, para as trés primeiras propriedades e 10° para a
temperatura da fita. A convergéncia do campo de temperatura da parede aquecida é obtida
quando a maior diferenca absoluta entre as temperaturas, de um mesmo ponto, de duas
iteracBes sucessivas for inferior a 107, Tais tolerancias foram adotadas, pois para tolerancias
maiores, as distribuicGes de temperatura referentes ao contato do tubo e da parede aquecida
ficavam com alterac6es significativas nos trechos de curva do tubo.

No método TDMA utilizado para a solucdo das equacbes da fita de aluminio e da parede

aquecida, as equac0es discretizadas sdo escritas como:

T, =AT,,+B (78)
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na qual os coeficientes A e B, sdo, respectivamente, fornecidos por:

a
A=— 8 (79)
ap - awAi—l
_ b+ a,T ) +a,B,

- a‘p - aW'A‘i—l (80)

nas quais o indice inferior i indica a posi¢ao ao longo da malha.

As relagdes de recorréncia, Equacdes (77) e (78), fornecem os coeficientes Ae B, em
funcdo dos coeficientes anteriores, A, e B, ;. Dessa forma as equaces sdo resolvidas para i
variando de 2 a m-1, pois para i=1 e i=m as temperaturas sdo calculadas aplicando as
condicdes de contorno, Equactes (81) a (83) para a fita de aluminio e condicdo de fronteiras

adiabaticas para o revestimento externo (Figura 23). Tais condi¢6es fornecem os coeficientes

A =1 (81)

B, =0 (82)

A, =0 (83)
Bm—l

B~ p (84)

Como o método TDMA é um método de solugdo direta para um vetor, as equagdes da
conservacdo de energia da fita, Equacdes (62), (66) e (70), sdo resolvidas diretamente. Porém
como os valores referentes ao refrigerante, como por exemplo a temperatura, foram
inicialmente estimados, € necessario realizar um processo iterativo para esta equacao
juntamente com as demais.

Para a equacdo da conservacdo da parede aquecida, no entanto, é necessario um
processo iterativo no préprio TDMA, pois se trata de um dominio bidimensional. Entdo, €
realizado um processo iterativo coluna a coluna e depois linha a linha até que as temperaturas

ao longo da placa convirjam de acordo com uma determinada tolerdncia. No caso do TDMA
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coluna a coluna, os termos referentes ao leste e ao oeste, a,e a,, sdo inseridos no termo

fonte, B. No TDMA linha a linha, os termos referentes ao norte e ao sul, a,e a,, séo

inseridos no termo fonte.

-

10.

11.
12.

13.
14.

15.

O algoritmo de solucdo do presente modelo é:

. Ler dados geométricos, propriedades do material e condi¢Bes de operagdo;

Dividir 0 tubo em n = npetnpstnpg (somatorio dos volumes das malhas da parede
esquerda, superior e direita) volumes de controle;

Estimar a velocidade u, a presséo absoluta, p, a entalpia de estagnacéo, io, a distribuicdo
de temperatura da fita, Tr, e a distribuicdo de temperatura da parede aquecida, Tp, para
todo o condensador;

Calcular as propriedades do escoamento do refrigerante na entrada do condensador
(Zinicio=1) a partir de parametros conhecidos para a malha da parede esquerda do
refrigerador;

Incrementarz=z + 1;

. Calcular a velocidade média do escoamento, u, a pressdo absoluta, p, e a entalpia de

estagnacdo do refrigerante, io, respectivamente, pelas Equaces (56), (58) e (60);

. Atualizar as propriedades termofisicas;

. Calcular a temperatura da fita de aluminio, T, usando as Equacdes (62), (66) e (70), e a

temperatura da cavidade, T, usando a Equacéo (7) ;
Retornar ao passo 6 até a convergéncia das variaveis u, p € io;
Retornar ao passo 5 até o ultimo volume da malha da parede em questdo (parede
esquerda, superior ou direita);
Calcular o campo de temperatura da parede, Tp;
Retornar ao passo 5, até a convergéncia da temperatura da parede, Tp, atribuindo a
variavel z o valor de Zinicio;
Incrementar malha = malha + 1;
Caso o valor da variavel malha for maior do que 3, imprima os resultados e finalize o
algoritmo, se ndo, va para 0 passo 15;
Caso a variavel malha seja igual a 2 utilizar a malha da parede superior e calcular as
propriedades do escoamento no seu iNicio (Zinicio = Npet 1) & partir de parametros obtidos

no final da parede esquerda e retorne ao passo 5, se ndo, va para 0 passo 16;
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16. Utilizar a malha da parede direita e calcular as propriedades do escoamento no seu
iNICIO (Zinicio = Npet Npst 1) a partir de pardmetros obtidos no final da parede superior;

17. Retornar ao passo 5.

Neste trabalho, a malha foi gerada utilizando o software (OpenFoam). As informacdes
sobre a geometria foram armazenadas e editadas no arquivo blockMeshDict e o comando
blockMesh foi utilizado para gerar arquivos a partir do arquivo blockMeshDict, criando 0s
dados da malha em pontos, faces e volumes. O programa computacional & escrito em
linguagem Fortran e o pos-processamento € realizado em linguagem Python.

Figura 28 — Fluxograma do algoritmo numérico para o proposto modelo.
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4 RESULTADOS

Neste capitulo sdo apresentados e discutidos os resultados obtidos pelo modelo
proposto. Inicialmente, apresenta-se brevemente o trabalho experimental encontrado na
literatura, cujos dados foram usados para a validacdo do presente modelo.

Em seguida, realiza-se uma anélise da influéncia da malha computacional sobre os
resultados obtidos. Definindo o tamanho mais adequado da malha computacional, 0s
resultados calculados sdo comparados com os dados experimentais em termos de capacidade
térmica do condensador e da parcela da carga térmica do refrigerador devido ao calor
transferido do condensador para os gabinetes do refrigerador.

Posteriormente, apresenta-se uma analise de sensibilidade do modelo em relacdo a
alguns de seus parametros: resisténcia de contato entre o tubo e a parede aquecida.

Finalmente, apresenta-se uma analise do desempenho do condensador em relagéo as
temperaturas do ar externo e do ar no interior dos compartimentos refrigerados, procurando

destacar uma das potencialidades do modelo.

4.1 DADOS EXPERIMENTAIS

O condensador analisado neste trabalho € o0 mesmo considerado por Colombo et al.
(2016) em um refrigerador frost-free do tipo bottom-mount que possui a configuracéo
mostrada nas Figuras 12 (a) e (b).

Colombo et al. (2016) realizaram 16 ensaios experimentais, alterando variaveis tais
como a temperatura do ambiente externo, temperatura do compartimento refrigerado e
temperatura do congelador. As Tabelas 2 e 3 apresentam, respectivamente, as incertezas de
medicdo de algumas variaveis e as faixas das variaveis utilizadas nos experimentos.

As caracteristicas geométricas do condensador analisado por Colombo et al. (2016)
estdo apresentadas nas Tabelas 4 e 5 e os materiais do condensador e suas respectivas

condutividades térmicas sdo apresentados na Tabela 6.

Tabela 2 — Incertezas de medicdo de algumas variaveis.

Temperatura (°C)  Pressédo (bar) Vazao em massa (kg/h)

0,3 0,05 0,09
Fonte: Colombo et al. (2016).
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Tabela 3— Faixas de medicao das variaveis nos experimentos de  Colombo et al.

(2016).
Parametro Faixa de medicao
Temperatura do refrigerante na entrada do 455 64.3
condensador (°C)
Presséo de condensacao (bar) 5,26 7,07
Temperatura do ambiente externo (°C) 25 32
Temperatura do compartimento refrigerado
4,5 10
(°C)
Temperatura do congelador (°C) -20 -15
Vazdo em massa (kg/h) 1,24 1,62

Fonte: Colombo et al. (2016).

Tabela 4 — Parametros geomeétricos do condensador de parede-aquecida analisado.

Tubo
Diametro externo 4 mm
Diametro interno 2,7 mm
Revestimento externo
Espessura 0,5 mm
Fita de aluminio
Largura 50 mm
Espessura 0,05 mm
Isolamento Interno
Espessura no gabinete 50 mm
Espessura no congelador 60 mm
Revestimento interno
Espessura 1 mm

Fonte: Colombo et al. (2016).

Tabela 5 — Comprimentos e areas do condensador de parede-aquecida analisado.

Ltub [mM] Area externa [m?]
Parede esquerda 5,03 1,44
Parede superior 0,67 0,54
Parede direita 5,03 1,44
Total 10,73 3,42

Fonte: Colombo et al. (2016).
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Tabela 6 — Materiais e condutividades térmicas do condensador analisado

Condutividade

MEIIED térmica [W/mK]
Tubo cobre 385
Fita aluminio 170
Revestimento interno resina ABS 15
Revestimento externo aco 50
Isolante térmico poliuretano 0,0214

Fonte: Colombo et al. (2016).

4.2 INFLUENCIA DA MALHA COMPUTACIONAL

Para verificar a influéncia da malha computacional sobre os resultados obtidos pelo
cédigo computacional utilizou-se o Grid Convergence Index, GCI (ROACHE,1994), que é
um indice para avaliar a convergéncia de malha. O célculo desse indice baseia-se na
extrapolagéo de Richardson (RICHARSON e GAUNT, 1927). A convergéncia de malha e o
quao proximo a solucéo esta de seu valor assintotico é definido pelo valor do indice GClI,
dado por

FE

GCl =
(r’-1)

(85)

na qual Fs € o fator de seguranca, E € o erro relativo, r é a razdo entre 0 nimero de elementos
de duas malhas consecutivas e b é a ordem de convergéncia. O fator de seguranca é de 1,25
para a comparacdo entre mais de duas malhas e de 3,0 para a comparacao entre apenas duas
malhas.

O erro relativo, E, e a ordem de convergéncia, b, sdo calculados, respectivamente, por

E= flf;leloo (86)
_n(F=F)

YG) (87)
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na qual f é a variavel escolhida como o objetivo principal do estudo de simula¢do, no presente
estudo a variavel escolhida foi a capacidade do condensador, f;, f, e f3 s@o os valores dessa
variavel obtidos, respectivamente, com as malhas mais refinada, intermediaria e a menos
refinada.

Para a analise em questdo foram utilizadas 3 malhas, que foram compiladas em um
processador i7-3610QM de 2.30 GHz e com 8,00 Gb de memoria RAM. O indice GCI
considera uma varidvel global para calcular o desvio relativo. Neste trabalho, optou-se por
avaliar a capacidade térmica do condensador, uma vez que € uma das variaveis mais
importantes do estudo. Os resultados obtidos referentes as malhas avaliadas estdo
apresentados na Tabela 7. O nimero de células apresentado na Tabela 7 representa apenas o

namero de células da parede do condensador.

Tabela 7 — Influéncia da malha computacional sobre o calor rejeitado pelo

condensador e 0 tempo de processamento.

Malha NUmero Capacidade de Tempo
de celulas Condensacao (W) Computacional (h)
Malhal 13055 120,21 0,19
Malha2 27846 122,77 0,97
Malha3 71118 123,59 2,50

Fonte: préprio autor.

As condigdes de operacdo empregadas nessa analise sdo as mesmas do caso padrdo de
Colombo et al. (2016), com temperatura do refrigerante na entrada de 54,1 °C, pressao do
refrigerante na entrada de 6,29 bar, vazdo em massa do refrigerante de 1,38 kg/h e
temperatura ambiente de 25 °C.

Com as informacdes da Tabela 7 calcula-se o indice GCI entre as malhas mais refinadas
usando a Equacdo (85), resultou em 0,23%. Tal valor é satisfatorio, pois a incerteza relativa
da capacidade de condensacdo obtida por Colombo et al. (2016) foi em meédia de 5% para 0s
16 testes realizados, como mostra na Figura 29.

Desta maneira, como o valor do indice GCI obtido foi inferior & incerteza relativa da
varidvel em questdo, a malha 2 da Tabela 7 foi selecionada para ser utilizada na validacéo e

nos demais testes.
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Figura 29 — Incertezas relativas para variaveis medidas indiretamente.
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4.3 COMPARACAO COM RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Definida a malha computacional a ser usada, 0s resultados numéricos foram
comparados com os dados experimentais obtidos por Colombo et al. (2016). A Figura 30
apresenta a comparacdo entre as capacidades do condensador calculadas pelo modelo
proposto neste trabalho e os dados experimentais de Colombo et al. (2016). Nessa figura
também sdo apresentados os resultados da capacidade do condensador calculados segundo o
modelo de Colombo et al. (2016).

Para obter uma avaliacdo qualitativa entre os resultados calculados no presente modelo
e 0s dados experimentais, utilizamos o desvio absoluto médio, D,, € o0 desvio relativo medio,

Dy, dados, respectivamente, por

Dazzrll ¢exp - ¢calc (88)
n
Pexp — 9,
n 14 calc
——F100
Zl ¢exp
D= (89)

n
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nas quais ¢eaic € a variavel calculada pelo modelo, ¢, é a variavel obtida experimentalmente
e n é o numero de testes realizados.

Observa-se na Figura 30 que as capacidades de condensacdo calculadas pelo presente
modelo encontram-se na faixa de 2% em relacdo aos dados experimentais, com desvio
relativo médio entre os dados experimentais de capacidade do condensador foi de 0,9%. Nota-
se também que o0 modelo de Colombo et al. (2016) subestima o calor trocado no condensador
em relagdo aos dados experimentais, com desvios dentro da faixa de 0 a -5%. Os autores
atribuiram essa tendéncia, em parte, devido ao calculo da queda de pressao do refrigerante ao
longo do tubo do condensador, que é superestimada no modelo e que resulta em uma
temperatura média de condensagéo menor.

Além da capacidade de condensacdo, a carga térmica imposta pelo condensador, ou
seja, a parcela de calor que é transferida do condensador para os compartimentos refrigerados,
também foi comparada com os dados experimentais e com o modelo computacional de
Colombo et al. (2016) (Figura 31).

Figura 30 — Comparacéo entre as capacidades do condensador calculadas e medidas
por Colombo et al. (2016).
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Figura 31 — Comparacdo entre as cargas térmicas calculadas e as de Colombo et al.

(2016).
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Figura 32 — Comparacéo entre as temperaturas de condensacéo calculadas e as
medidas por Colombo et al. (2016).
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Na Figura 31 observa-se que aproximadamente 94% dos resultados calculados pelo
presente modelo encontram-se na faixa de +15% em relacdo aos dados experimentais. Nota-
se, também na Figura 31, que 87,5% dos resultados do modelo de Colombo et al. (2016) para
a carga térmica do condensador estdo dentro da faixa de +15%.

A Figura 32 apresenta a comparacao entre as temperaturas de condensacao calculadas
e as medidas por Colombo et al. (2016). Observa-se que as temperaturas calculadas
subestimam os valores medidos. Uma das raz6es disso, pode ser atribuida ao foto de que o
presente modelo superestima a queda de presséo do escoamento ao longo do tubo, resultando
em pressdes de saturacdo menores, 0 que, consequentemente, reduz as temperaturas de
condensagéo.

As Figuras 33 e 34 apresentam, respectivamente, a comparacdo entre os graus de
superaquecimento e sub-resfriamento calculados e os medidos por Colombo et al. (2016).

Observa-se que os graus de superaquecimento obtidos pelo presente modelo, Figura
33, apresentam um desvio absoluto médio de 0,4°C em relacdo aos valores medidos.
Entretanto, os graus de sub-resfriamento calculados pelo presente modelo, Figura 34,
apresentam um desvio absoluto medio de 3,4°C em relacdo aos valores medidos. Essa
diferenca pode estar relacionada ao fato de que no trabalho experimental de Colombo et al.
(2016) é utilizada uma valvula micromeétrica para garantir o escoamento monofasico na saida

do condensador, enquanto no presente modelo esta valvula ndo foi considerada na anélise.

Figura 33 — Comparacéo entre os graus de superaquecimento calculados e os medidos
por Colombo et al. (2016).
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Considerando todas as comparagdes feitas, observa-se que o desvio relativo médio
entre os resultados calculados e os dados experimentais de capacidade do condensador foi de
0,9% e os resultados calculados ficaram na faixa de £2% em relagdo aos dados experimentais.
Em relacdo a carga térmica, 94% dos resultados calculados ficaram na faixa de +15% em
relacio aos dados experimentais. Os graus de superaquecimento e sub-resfriamento

apresentaram um desvio absoluto médio de, respectivamente, 0,4°C e 3,4°C.

Figura 34 — Comparagéo entre os graus de sub-resfriamento calculados e os medidos
por Colombo et al. (2016).
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4.4 RESULTADOS COMPUTACIONAIS

Concluida a etapa de validacdo, 0 modelo pode ser usado para obter diferentes
informacGes sobre o escoamento e transferéncia de calor ao longo de condensadores de
parede-aquecida. Uma dessas informacdes é o desempenho dos condensadores para diferentes
fluidos refrigerantes. Esse € um campo que tem despertado muita atencdo de pesquisadores da
area de refrigeracdo, pois grandes esforcos tém sido realizados para a substituigdo dos CFC’s

por fluidos refrigerantes menos agressivos a camada de 0zonio.
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Além disso, também é de grande interesse tecnoldgico utilizar o modelo para verificar
a influéncia de diferentes parametros sobre o desempenho do condensador tais como: queda
de presséo ao longo do tubo, temperatura de condensacdo, temperatura ambiente,
temperaturas dos ambientes refrigerados, angulo de contato entre a fita e a parede do tubo,
espessura do isolante térmico, configuracéo do tubo sobre a parede aquecida e outros.

Neste item sdo apresentados alguns resultados computacionais, procurando destacar as
potencialidades do modelo proposto. Dentre essas potencialidades estdo o calculo do campo
de temperaturas ao longo da parede aquecida e o calculo das velocidades e temperaturas do
escoamento do refrigerante ao longo do tubo do condensador.

Para isso, utilizamos condi¢des tipicas de operacao de refrigeradores (COLOMBO et al.,
2016), ou seja, temperatura de 54,1 °C e pressdo de 6,29 bar na entrada do condensador,
vazdo em massa do refrigerante de 1,38 kg/h, temperatura do compartimento refrigerado e do
congelador, respectivamente, de 10°C e -20°C e temperatura do ambiente de 32 °C. Além
disso, € necessario definir: o comprimento de contato entre o tubo e a parede aquecida, ou
seja, 0 comprimento do setor circular da parede do tubo em contato com a parede aquecida, a
resisténcia de contrato entre o tubo e a parede do condensador e o dngulo de contato da fita
com o tubo do condensador, iguais, respectivamente, a 1 mm, 0,001 m2K/W e 180°.
Posteriormente serd feita a analise da influéncia de alguns desses parametros. O coeficiente de
transferéncia de calor por conveccdo na cavidade foi admitido constante, hca = 2 W/m2K.
Segundo como Colombo et. al. (2016), este valor ndo afeta de forma significativa os valores
da capacidade de condensacédo, pois mesmo coeficientes de 100 W/m2K, geram menos de 1%
de desvio relativo médio no calor trocado pelo condensador.

Para essas condicdes, a capacidade do condensador foi de 123 W, sendo que 63,6% desse
calor foi transferido para o ambiente externo, enquanto que 36,4% foi transferido para os
compartimentos refrigerados. Da parcela de calor transferido para o ambiente externo, 43%
ocorreram por conveccao natural e 57 % por radiacdo. Além disso, 75,1% desse calor foi
transferido através da fita, 24,6% através do contato entre o tubo e a parede aquecida e apenas
0,2% foi transferido pelo contato entre o tubo e o ar da cavidade. O calor transferido entre o
fluido refrigerante e o isolante térmico nas regifes onde existem as curvas do tubo, assim
como o calor transferido para a cavidade, € desprezivel, representando apenas 0,1% do calor
total transferido pelo refrigerante.

A Figura 35 apresenta as distribui¢6es de temperatura do refrigerante ao longo do tubo do

condensador, da temperatura da cavidade ao longo do tubo do condensador, da temperatura da
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parede aquecida no contato com o tubo e a temperatura ambiente. Nessa figura, as siglas PE,
PS e PD indicam, respectivamente, as paredes esquerda, superior e direita do refrigerador.

Nota-se na Figura 35 que o refrigerante entra no condensador no estado de vapor
superaquecido e é rapidamente resfriado até atingir a temperatura de saturacdo, de
aproximadamente 46,5°C. A partir dai inicia-se a mudanca de fase e a temperatura sofre uma
leve queda em razdo da queda de pressdo. Na saida do condensador, o fluido refrigerante
encontra-se no estado de liquido sub-resfriado. Nesta regido, a temperatura volta a cair de
forma mais acentuada.

Figura 35 — Distribuicdo de temperaturas ao longo do condensador.
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Observa-se também na Figura 35 que em alguns locais ao longo do tubo a temperatura no
contato do tubo com parede aquecida € reduzida bruscamente, Essa reducdo esta
provavelmente relacionada ao fato de que no presente modelo ndo se considera a presenca de
fita de aluminio nas curvas do tubo, Figura 27. Esse comportamento precisa ser melhor
analisado em futuros trabalhos. Em seguida ha também um brusco aumento de temperatura.
Esse aumento esta relacionado com a mudanca do escoamento vertical para horizontal, o que

provoca uma mudanca no regime do escoamento bifasico, mudando o padrdo de escoamento
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de anular para estratificado. Esta mudanca gera um salto no coeficiente de transferéncia de
calor por convecgédo, CTC, do fluido refrigerante, o qual pode ser observado na Figura 36.

Na saida do tubo, Figura 35, nota-se também outra reducéo nas temperaturas da cavidade
e de contato. Nesta regido, o refrigerante encontra-se na regido de liquido sub-resfriado e o
coeficiente de transferéncia de calor é drasticamente reduzido, Figura 36.

Figura 36 — Coeficiente de transferéncia de calor por conveccao do refrigerante ao
longo do condensador.
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A distribuicdo de pressdo do refrigerante ao longo do condensador é apresentada na
Figura 37. Para o caso analisado, a queda de pressdo ao longo do condensador foi de 0,093
bar. Observa-se na Figura 37 que had uma recuperacdo parcial da pressdo no trecho final do
condensador. 1sso ocorre pois neste trecho 0 escoamento encontra-se na regido liquida e sua
direcdo é descendente. Com isso, a queda de pressdo total é dominada pelo termo
gravitacional.

A Figura 38 mostra os perfis de temperatura para trés secdes transversais da parede
aquecida: uma localizada na parede esquerda, outra na parede superior e outra na parede
direita. Observa-se que 0s pontos de maiores temperaturas correspondem aos locais onde 0s
tubos estdo localizados na parede superior as regibes mais afastadas do tubo apresentam
temperaturas menores do que o ambiente. Dessa maneira, o calor é transferido do ambiente

para a parede e da parede para os compartimentos internos nesses locais. Outra observacao é
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que a temperatura da parede direita no intervalo de 0,6 a 0,8 m é inferior a temperatura da
parede esquerda, uma vez que nessa regido o refrigerante encontra-se na regido de liquido
sub-resfriado, na qual o coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢éo é menor, Figura
36.

Figura 37 — Distribuicdo da pressao ao longo do condensador.
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A Figura 39 mostra os perfis de temperatura ao longo da fita de aluminio para trés
seccdes do tubo, na parede esquerda, na parede superior e na parede direita. Tais distribuicoes
de temperatura s@o praticamente simétricas em relacdo a temperatura maxima do tubo.

Na Figura 40(a) apresenta-se a imagem termografica da parede esquerda do refrigerador
obtida por Colombo et al. (2016) e na Figura 40(b) apresenta-se a distribuicdo de temperatura
na mesma parede obtida pelo presente modelo. Nota-se, de forma qualitativa, que o campo de
temperatura da parede aquecida no presente modelo € similar ao de Colombo et al. (2016),
com exce¢do de uma pequena regido na parte central esquerda que apresenta temperaturas
menores na imagem termografica em relagdo as temperaturas do modelo. Essa diferenca pode
estar relacionada ao fato dessa regido estar localizada préxima da porta do refrigerador, onde
ocorrem baixas temperaturas em razdo do vazamento de ar nas gaxetas, o qual ndo foi
considerado no presente modelo.

As Figuras referentes as distribuicdes de temperatura das paredes superior e direita
encontram-se no Apéndice C.
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Figura 38 — Perfis de temperatura da parede aquecida do condensador.
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Figura 39 — Perfil de temperatura da fita de aluminio.
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Figura 40 — Distribuicdes de temperatura da parede esquerda do condensador: (a) imagem
termogréfica (COLOMBO et al., 2016); (b) presente modelo.
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45 EFEITOS DOS PARAMETROS E CONDICOES DE OPERACOES

Neste item s@o avaliados os efeitos sobre a capacidade de condensacdo dos seguintes
parametros construtivos do condensador: comprimento de contato do tubo com a parede
aquecida, resisténcia de contato entre o tubo e a parede aquecida e espessura da parede
aquecida. As influéncias da temperatura do ambiente externo e das temperaturas do
compartimento refrigerado e do congelador sobre a capacidade de condensacdo também sao
analisadas. As condicBes de operacdo usadas nessas analises sdo as mesmas do Item 4.4, ou
seja, Tyent = 54,1°C, pene = 6,29 bar, h, = 1,38 kg/h, T, = 10°C, T, = -15°C e T, = 32°C.

As Figuras 39(a) e 39(b) apresentam o0 comportamento da capacidade de condensacdo em

funcdo do comprimento de contato entre o tubo e a parede aquecida.

Na Figura 39(a) sdo apresentadas as parcelas de calor transferido através da fita de
aluminio, da cavidade e da parede aquecida. Na Figura 39(b) sdo apresentadas as parcelas de
calor transferido para o ambiente externo e para os compartimentos refrigerados. Nessas
figuras, a linha vertical pontilhada indica o comprimento de contato entre o tubo e a parede

aquecida usado no Item 4.4.
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Nas Figuras 41(a) e 42(b), nota-se que o comprimento de contato entre o tubo e a parede
aquecida tem um efeito significativo sobre a capacidade total do condensador. Um aumento
de apenas 1 mm (0,25 mm a 1,25mm) no comprimento de contato resulta em um aumento de
aproximadamente 8,2% na capacidade do condensador. Essa constatagao sugere que um perfil
eliptico de tubo, que apresenta maior comprimento de contato com a parede aquecida, pode

melhorar o desempenho do condensador.

Figura 41 — Efeito do comprimento de contato entre e o tubo e a parede aquecida: (a)
parcelas da fita, cavidade e parede aquecida; (b) parcelas do ambiente externo, do

compartimento refrigerado e congelador.
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Na Figura 41(b), observa-se também, que o calor que infiltra para os compartimentos
internos do refrigerador mantém-se constante com o aumento do comprimento de contato do
tubo. Essa parcela representa aproximadamente 37% da capacidade total do condensador.

As Figuras 42(a) e 42(b) apresenta-se 0 comportamento da capacidade de condensacédo
em funcdo da resisténcia térmica de contato entre o tubo e a parede aquecida.

Assim como Colombo et al. (2016), constatou-se na Figura 42(a) que a resisténcia de
contato tem um efeito importante sobre a capacidade total do condensador. Nota-se, que

desconsiderando a resisténcia de contato, a capacidade do condensador aumenta 5,1% em
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relagdo ao caso analisado no Item 4.4, R:,c=10_3 m2K/W, enquanto que, para uma resisténcia de

10~*m2K/W, a capacidade do condensador diminuiu 8,9%.

Figura 42 — Efeito da resisténcia térmica de contato entre o tubo e a parede aquecida.
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Observa-se também na Figura 42(a) que, conforme a resisténcia de contato aumenta, a
influéncia da transferéncia de calor através da fita aumenta e a do contato direto entre o tubo e
a parede aquecida diminui. Desse modo, para uma resisténcia de 0,1 m2K/W a transferéncia
de calor no contato direto entre o tubo e a parede aquecida é desprezivel.

O comportamento da capacidade do condensador em funcdo da espessura da placa
aquecida é apresentado nas Figuras 43(a) e 43(b). Conforme se observa nas Figuras 43(a) e
43(b), o aumento da espessura da parede aguecida de 0,5 mm para 2,5 mm aumenta a
capacidade de condensacdo, respectivamente, de 123 W para 134,5 W, ou seja, um aumento
de 9,5%. Observa-se, também, na Figuras 43(b), que a parcela de energia transferida do
refrigerante para os compartimentos internos nao se altera e 0 aumento da capacidade total de
condensacdo deve-se apenas ao aumento do calor transferido para o meio ambiente.

Embora o aumento da espessura da parede aquecida diminua o coeficiente global de
transferéncia de calor entre o refrigerante e a parede aquecida, Equacdo (10), a temperatura
média ao longo da parede aumenta. A Figura 44 apresenta os perfis de temperatura para uma
secdo transversal da parede esquerda, obtidos para diferentes espessuras da parede: 0,5 mm;

1,0 mme 2,5 mm.
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Figura 43 — Influéncia da espessura da parede aquecida.
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Na figura 44 nota-se que a temperatura na secao transversal da parede aquecida
aumenta para maiores espessuras da parede, aumentado, com isso, a capacidade de
condensacgdo, Figuras 43(a) e 43(b). Segundo Colombo et al. (2016), esse aumento da
espessura da parede aquecida possibilita um aumento da difuséo do calor. Isso resulta em uma
distribuicdo mais uniforme da temperatura, Figura 44, o que aumenta a temperatura média da

parede aquecida e consequentemente a taxa de calor cedida para 0 ambiente externo.

Figura 44 — Perfis de temperatura na parede esquerda do refrigerador.
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As Figuras 45(a) e 45(b) mostram a influéncia da temperatura do ambiente externo sobre
a capacidade de condensacdo. Observa-se que a temperatura do ambiente é um dos
parametros que influenciam a capacidade de condensagcdo. Um aumento de 2 °C na
temperatura ambiente em relacdo a condi¢do tipica de 32 °C provoca uma reducao de 11,6%
na capacidade de condensacdo do refrigerador, enquanto que uma reducdo de 2 °C na
temperatura ambiente provoca um aumento de 6,2%. Nota-se também na Figura 45(b) que,
com o0 aumento da temperatura ambiente, a carga térmica relativa ao condensador (verde)
aumenta e o calor rejeitado para o ambiente diminui (vermelho).

Nas Figuras 46 e 47 apresentam-se, respectivamente, as relacfes entre a temperatura do
compartimento refrigerado e a capacidade de condensacdo e a temperatura do congelador e a
capacidade de condensacdo. Observa-se que a influéncia de tais condi¢6es de operacdo nao é
significativa no valor da capacidade total de condensacdo, porém tém grande influéncia sobre
a taxa de calor que ¢ infiltrada para o interior do refrigerador.

Na Figura 46(b), uma reducdo de 10 °C na temperatura do compartimento refrigerado
provoca um aumento de 7,7% na carga térmica devida ao condensador, e na Figura 47(b),
uma reducdo de 10 °C na temperatura do congelador provoca um aumento de 3,9% na carga
térmica devida ao condensador, enquanto que um aumento de 10 °C provoca uma reducdo de
4,0%.

Figura 45 — Influéncia da temperatura do ambiente externo.
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Figura 46 — Influéncia da temperatura do compartimento refrigerado.
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Figura 47 — Influéncia da temperatura do congelador.
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5 CONCLUSOES

Neste trabalho apresenta-se um modelo numérico para analisar condensadores do tipo
hot-wall usados em refrigeradores domésticos. Resultados foram apresentados para um
refrigerador frost-free do tipo bottom-mount.

O modelo considera o escoamento do fluido refrigerante ao longo do tubo do
condensador e a transferéncia de calor entre o fluido refrigerante, a fita de aluminio, a parede
aquecida, os compartimentos do refrigerador e o ambiente externo.

A solucdo numérica do sistema de equacdes diferenciais foi obtida pelo método de
Volumes Finitos, no qual o tubo do condensador e a fita de aluminio foram discretizados em
elementos unidimensionais e a parede aquecida foi discretizada em elementos bidimensionais.
O sistema de equac0es algébricas resultante foi resolvido por substituicGes sucessivas, no caso
das equacbes do refrigerante, e usando o método TDMA, no caso das equagdes de
conservagao de energia da parede e da fita de aluminio. O programa computacional elaborado
permite o calculo dos parametros que definem o desempenho do condensador, conhecidas sua
geometria e as condi¢cOes de operagéo.

Os resultados obtidos foram comparados com os dados experimentais obtidos por
Colombo et al. (2016). As capacidades do condensador calculadas pelo modelo ficaram na
faixa de + 2% em relagdo aos dados experimentais. O desvio absoluto médio obtido nesse
caso foi de 0,9%, considerando todos os testes realizados.

Em relacdo a parcela da carga térmica devida ao condensador, aproximadamente 94%
dos resultados calculados ficaram na faixa de + 15% em relacdo aos dados experimentais.
Nesse caso, 0 desvio absoluto médio obtido foi de 6,4%.

Os resultados calculados de capacidade do condensador mostraram que,
aproximadamente, 67% do calor total € transferido para o ambiente externo e 33% €
transferido para os compartimentos do refrigerador. Da parcela de calor transferido para o
ambiente externo, 43% ocorreram por conveccdo natural e 57 % por radiacao.

Apos a validacdo do modelo, alguns resultados computacionais foram apresentados para
destacar as potencialidades do modelo. Nessa analise foram obtidas as distribuicdes de
temperatura ao longo do condensador, referente ao fluido refrigerante, o contato da parede
aquecida com o tubo do condensador e a cavidade. Observou-se a existéncia de algumas
quedas bruscas ao longo dos perfis de temperatura no contato entre o tubo e a parede

aquecida. Esta queda ocorre pois no modelo ndo se considera a fita de aluminio nos trechos de
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curvas do tubo, o que reduz a transferéncia de calor nesses locais, 0 que por sua vez, provoca
uma queda na temperatura da parede aquecida.

O campo de temperatura obtido ao longo da parede aquecida foi comparado com o campo
de temperatura experimental obtido por meio de uma imagem termogréafica. Visualmente foi
possivel observar que os valores de temperatura na parede aquecida na regido do tubo
apresentaram boa concordancia, com excec¢do de um pequeno trecho situado préximo a porta
do refrigerador, que apresenta uma temperatura bem abaixo da temperatura ambiente. Como
explicado por Colombo et al. (2016), isso ocorre em razdo do vazamento de ar pelas gaxetas,
o0 qual foi desconsiderado no presente modelo.

Em seguida, verificou-se a influéncia de alguns parametros e condi¢bes de operacao
sobre a capacidade de condensacdo do refrigerador, avaliando o calor transferido do
refrigerante para a fita de aluminio, para a parede aquecida através do contato direto com o
tubo e para a cavidade. Além disso, foi avaliado o calor rejeitado para o ambiente externo e
para 0s compartimentos refrigerados.

Observou-se que a resisténcia do contato entre o tubo e a parede aquecida, o
comprimento de contato entre o tubo e a parede aquecida, a espessura da parede aquecida e a
temperatura do ambiente externo sdo parametros que influenciam de forma significativa a
capacidade do condensador. Notou-se que um aumento de 2 °C na temperatura externa
provoca uma reducdo de 11,6% na capacidade do condensador, enquanto uma reducdo de 3
°C provoca um aumento de 8,1% na capacidade de condensacao.

De maneira geral, os resultados obtidos demonstram que o presente modelo pode ser
utilizado para analisar o desempenho de condensadores de parede aquecida. Porém, existem
alguns aspectos que podem deixar 0 modelo mais completo e mais préximo da situacao real.

Dessa maneira, sdo apresentadas algumas sugestdes para trabalhos futuros:

e Implementar e testar outras geometrias do condensador, variando a configuracao do tubo
ao longo das paredes do refrigerador, procurando configuracdes que apresentem maiores
capacidades de condensacdo e menores cargas termicas;

e Comparar os desempenhos dos condensadores de parede-aquecida e de arame-sobre-tubo,
nas condicdes de operacao;

e Testar o desempenho do condensador de parede-aquecida, usando outros fluidos

refrigerantes;
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e Testar a influéncia de outras correlagfes constitutivas para o célculo dos fatores de atrito

e coeficientes de transferéncias de calor.
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As Figuras A.1 e A.2 ilustram, respectivamente, as distribuicbes de temperatura na

parede superior e direita do refrigerador, utilizando o presente modelo.

Figura A.1 — Distribuicéo de temperatura da parede superior do refrigerador.
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Fonte: Proprio autor.

Figura A.2 — Distribuicdo de temperatura da parede direita do refrigerador.

Fonte: Proprio autor.
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