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RESUMO

Neste trabalho apresenta-se um modelo matematico para andlise do desempenho de
condensadores do tipo parede-aquecida, hot-wall, usados em refrigeradores domésticos. Essa
analise envolve a modelagem, no regime permanente, do escoamento do fluido refrigerante no
interior da tubulacdo do condensador e da transferéncia de calor por convecgdo natural e
radiacdo entre a sua superficie externa e o0 meio externo. No interior do tubo o escoamento é
considerado unidimensional e dividido em uma regido monofésica de vapor superaquecido,
uma regido bifasica liquido-vapor e outra em que o refrigerante se encontra no estado de liquido
sub-resfriado. Na regido bifasica o escoamento é considerado homogéneo, ou seja, consideram-
se condigBes de equilibrio térmico e hidrodindmico entre as fases. A queda de pressdo no
interior do tubo é considerada. Trés modelagens distintas para a transferéncia de calor entre o
condensador e 0 ambiente externo sdo abordadas: uma considerando o contato direto entre
fluido refrigerante e a placa-aquecida, desprezando a resisténcia térmica da parede do tubo;
outra utilizando a modelagem de aleta com extremidade adiabatica em contato com o tubo e,
por fim, emprega-se uma modelagem de conducdo bidimensional para a placa aquecida. A
solucdo numeérica das equacBes governantes: equacdo de conservacdo da massa, equacao da
quantidade de movimento e equacdo de conservacgdo de energia, € obtida usando-se 0 método
de Volumes Finitos. O sistema de equacGes algébricas resultante é resolvido por substituicdes
sucessivas. O modelo € validado comparando-se seus resultados com os dados experimentais

disponiveis na literatura e/ou obtidos por outros modelos.

Palavras-chave: condensador de parede-aquecida; refrigerador doméstico; escoamento
bifasico; analise de desempenho.



ABSTRACT

This work presents a mathematical model to analyze the performance of hot-wall condensers,
commonly used in domestic refrigerators. Such analysis involves modeling the steady state
refrigerant flow inside the condenser tube and free convection and radiation heat transfer
between the outside surface of the condenser and external environment. The refrigerant flow
inside the tube is considered one-dimensional and divided in a superheated vapor single-phase
region, a two-phase flow region and a subcooled liquid single-phase region. The homogeneous
flow model is employed for the two-phase flow, namely, hydrodynamic and thermal
equilibrium between phases is taking into account. The refrigerant pressure drop inside the tube
Is also taking into account. Three distinct models for the heat transfer between the condenser
and the external environment are addressed: one considering the direct contact between the
refrigerant fluid and the hot wall, neglecting the thermal resistance of the tube wall, another
using the fin with adiabatic tip model in contact with the tube, and ultimately employing the
two-dimensional conduction heat transfer model on the hot wall. Finite Volume approach is
used to obtain the discretization of the governing equations: mass conservation, momentum and
energy conservation equations. The resulting set of algebraic equations is solved by successive

iterations. The results obtained are compared with experimental data available in the literature.

Keywords: hot-wall condenser; household refrigerator; two-phase flow; performance analysis.
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CAPITULO 1 - INTRODUCAO

Neste capitulo apresenta-se a introducdo do trabalho, demonstrando o problema dos
refrigerantes halogenados e alternativas a sua substituicdo. Em seguida, apresenta-se um
predmbulo sobre os tipos e funcionamentos dos condensadores usados nos ciclos de
refrigeracdo em refrigeradores domesticos atuais. Conclui-se este capitulo, apresentando-se
uma revisdo bibliografica dos principais trabalhos que analisam os condensadores do tipo
parede-aquecida ou hot-wall, tanto experimental como numericamente, e de outros trabalhos
que estudam o escoamento e a transferéncia de calor em condensadores no campo da

refrigeracdo, além de detalhar os objetivos do trabalho e um breve eshogo da dissertacéo.

1.1 FLUIDOS REFRIGERANTES

Os cientistas enfrentam desde a década de setenta os desafios de buscar fluidos refrigerantes
menos agressivos ao meio ambiente. Fluidos que ndo contribuam com a reducao da camada de
0zOnio presente na estratosfera e nem com o aumento do efeito estufa, visando, principalmente,
reduzir o processo do aquecimento global.

Na area de refrigeracdo, as pesquisas direcionam-se na busca de fluidos refrigerantes menos
agressivos ao meio ambiente e na analise do comportamento dos componentes do sistema de
refrigeracdo, com o objetivo de melhorar sua eficiéncia energética e reduzir custos de
fabricacéo.

Durante aproximadamente setenta anos os fluidos refrigerantes halogenados, os
clorofluorcarbonos, também conhecidos como CFC’s, foram usados nos sistemas de
refrigeracdo. Molina e Rowland (1974) propuseram um modelo tedrico estabelecendo uma
ligagdo entre os CFC’s liberados na atmosfera e a redugdo da camada de 0z6nio. Desde entéo,
esse problema tem merecido atencéo especial nos estudos cientificos atmosféricos e, nesse
periodo, uma série de evidéncias dessa relagdo tem se acumulado.

No entanto, alguns pesquisadores defendem a ideia de que o aumento do efeito estufa
acontece naturalmente no planeta. Isso porque eras de glaciacao e aquecimento intercalaram-se
na Terra, e 0 papel das emissdes de gases que degradam a camada de 0z6nio e provocam 0

efeito estufa apenas aceleram o processo que desencadeia esse evento.
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Eerola (2003) defende que a geologia do planeta, mais precisamente o movimento das
placas tectbnicas, € o principal fator das mudancas do clima no planeta e 0 homem passa a ser
apenas mais um agente geoldgico dentre muitos outros, porém, sendo a espécie que pela
primeira vez na histdria da Terra, pode ter o poder de contribuir a uma mudanca global. Na falta
de provas suficientes, é dificil dizer se 0 aquecimento global é provocado pelo homem ou néo.

Para Tomasoni e Tomasoni (2005) a influéncia dos CFC’s e de outros gases poluentes sobre
a reducdo da camada de ozbnio e o aumento do efeito estufa ndo pode ser banalizada pela
ciéncia como Unica e exclusiva causa das mudancas climaticas. Muitas vezes fatores externos
como a economia acabam influenciando um parecer sobre a questao.

Em 1985, as Nac¢des Unidas adotaram a Convencao de Viena, que teve o mérito de estimular
a cooperacao intergovernamental sobre pesquisa, observacao sistematica da camada de ozonio,
monitoramento da producéo de clorofluorcarbonos e a troca de informac6es entre paises para
enfrentar os sérios problemas que a diminui¢do da camada de ozonio causa.

Estudos e discussdes em varios paises levaram a elaboracdo do Protocolo de Montreal em
1987, para eliminar gradualmente a producao e o consumo dos CFC’s e de outras substancias
nocivas a camada de ozonio. Alguns paises da Ameérica Latina aderiram de imediato ao
Protocolo e outros foram se incorporando depois.

O Brasil aderiu a esse protocolo em 1990 e a produgdo dos CFC’s no pais foi interrompida
em 1999. Em 2001 comegaram a ser impostas metas para a redu¢do da importagdo dos CFC’s
e a utilizacdo desses fluidos foi proibida em novos equipamentos de refrigeracéo.

Pelo Protocolo de Montreal, o Brasil poderia importar CFC’s até 2010, assim como outros
paises em desenvolvimento, mas o governo Brasileiro decidiu adiantar esse prazo permitindo a
importacdo somente até 31 de dezembro de 2006.

A comunidade cientifica vem realizando nas Ultimas décadas um grande esforco,
objetivando a substituicdo dos CFC’s e mais recentemente, também dos HCFC’s -
hidroclorofluorcarbonos, em especial 0 HCFC-22, ou R-22. Varias alternativas tém surgido, a
maioria da familia dos hidrocarbonetos halogenados, tanto como substancias puras ou como
misturas binarias ou ternarias. No grupo dos halogenados, que ndo contém cloro, citam-se o
HFC-134a/R-134a, 0 R-404A, 0 R-402B, 0 R-407C e 0 R-417A.

A maioria das aplicacdes domésticas e comerciais leves adotou 0 HFC-134a como fluido

refrigerante e 0 HCFC-141b/R-141b como agente na expansdo de espuma. As aplicagdes
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comerciais leves, que até entdo empregavam o HCFC-22 ou o R-502, passaram a usar 0 R-
404A. O HFC-134a, embora tenha um efeito minimo sobre a camada de 0z6nio, possui um alto
potencial de aquecimento global — efeito estufa.

Além das alternativas anteriores, cogita-se a utilizacao de fluidos refrigerantes naturais, tais
como: o isobutano, HC-600a, no setor de refrigeracdo domestica, o propano, HC-290, e o
dioxido de carbono, CO2/R-744, no setor de refrigeracdo comercial leve.

A substituicao dos CFC’s e dos HCFC’s tem motivado a realizacao de inimeras pesquisas
e grandes investimentos na andlise do comportamento dos componentes dos sistemas de
refrigeragdo e ar condicionado em relagdo aos novos fluidos refrigerantes. Dentre esses
componentes, 0os compressores, os trocadores de calor: evaporadores e condensadores e 0S
dispositivos de expansdo, em particular os tubos capilares, tém sido extensivamente analisados.

A motivacao do presente trabalho é a analise de um desses componentes: 0s condensadores,
que tem sido alvo de inumeras pesquisas, experimentais e numéricas, em razdo de sua grande

influéncia sobre o desempenho global do sistema.

1.2 TROCADORES DE CALOR: CONDENSADORES

A refrigeracdo é todo processo de reducdo de temperatura de uma substancia em um dado
espaco. Em termos gerais, os principios da refrigeracdo baseiam-se em trés tipos de efeitos
fisicos observados em fendmenos naturais: a transferéncia de calor que provoca o resfriamento
de substancias colocadas em contato com corpos a baixas temperaturas; o aumento de
temperatura provocado pela evaporacdo de certas substancias; e a queda de temperatura
provocada pela rapida expansdo dos gases.

Os sistemas de refrigeracdo sdo utilizados principalmente para armazenar alimentos a
baixas temperaturas, inibindo assim a agdo de bactérias, fermentagéo e o aparecimento do bolor.
Além disso, sdo usados para manter uma temperatura estavel em maquinas e equipamentos, em
geral para melhorar seus desempenhos.

Desde o final do século XVIII os cientistas procuravam construir uma maquina que
produzisse "frio”, ou seja, retirasse calor. O processo histérico da refrigeracdo foi longo e

somente no final do século XIX, as técnicas de refrigeracdo popularizaram o0 uso de


http://www.cepa.if.usp.br/energia/energia1999/Grupo2B/Refrigeracao/temperatura.htm
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refrigeradores domésticos e sistemas de ar condicionado, que utilizavam o ciclo de compresséo
de vapor, usado até os dias atuais.

O ciclo padrdo de refrigeracdo por compressdo de vapor, empregado na maioria dos
refrigeradores domeésticos, compde-se basicamente de quatro componentes: compressor,
evaporador, condensador e dispositivo de expansdo, como mostra a Fig. 1.1.

No ciclo de refrigeragdo padrdo, o escoamento do fluido refrigerante alterna-se entre os
estados de liquido e vapor. Na entrada do dispositivo de expansdo, o fluido refrigerante
encontra-se, geralmente, no estado de liquido sub-resfriado e € submetido a uma queda brusca
de pressdo. Na saida do dispositivo de expansao o refrigerante encontra-se no estado saturado
com titulo, normalmente, de 25%. A partir dai o fluido que esté na regido bifasica segue para o
evaporador, onde ira se vaporizar, absorvendo calor do ambiente a ser refrigerado. No caso dos
refrigeradores domésticos, o fluido refrigerante absorve calor da parte interna do gabinete, ou
seja, de alimentos e outros produtos.

Figura 1.1 - Componentes de um sistema de refrigeracao padréo.

Evaporador

Condensador

Dispositivo de Expansio :
(Tubo Capilar) 33 ol

Conmpressor

Fonte: (SUGUIMOTO, 2011).

Na saida do evaporador, o fluido refrigerante deve apresentar-se no estado de vapor
superaquecido, para evitar a entrada de liquido no compressor, 0 que prejudicaria seu
desempenho. Do compressor, o refrigerante escoa ao longo do condensador, onde ird ceder


http://www.cepa.if.usp.br/energia/energia1999/Grupo2B/Refrigeracao/ar_condicionado.htm
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calor ao ambiente externo, condensando-se e completando o ciclo de refrigeracdo até a entrada
do dispositivo de expanséo.

Na Figura 1.2 é mostrado esquematicamente um sistema de refrigeracdo padrdo por
compressdo de vapor, no qual se observa a posicdo relativa dos quatro principais componentes:
0 compressor, o condensador, o evaporador e o dispositivo de expanséo, neste caso um tubo
capilar, as trocas de calor com o meio e o trabalho fornecido pelo motor elétrico ao compressor.

Figura 1.2 - Esquema de um sistema de refrigeracdo por compresséo de vapor.
4o

e

Tubo
Capilar

e
Fonte: (SUGUIMOTO, 2011).

Os processos anteriores sdo mostrados, esquematicamente, no diagrama pressao entalpia da
Fig. 1.3. No condensador, o refrigerante cede calor para 0 meio ambiente, entre os estados 2-3.
Em seguida, a pressao do refrigerante é reduzida ao longo do tubo capilar, entre os estados 3-
4. No evaporador, o refrigerante absorve calor enquanto evapora-se entre os estados 4-1.
Finalmente, no compressor o vapor é comprimido entre os estados 1-2, retornando para o
condensador para reiniciar o ciclo.

Dentre os componentes de um sistema de refrigeracdo, os compressores, 0s trocadores de
calor (evaporadores e condensadores) e os dispositivos de expansdo, em particular os tubos
capilares, usados em sistemas de pequeno porte, com capacidade até 10 kW, tém sido
extensivamente analisados. O projeto adequado, considerando varios aspectos como a forma,
tamanho e capacidade dos trocadores de calor, melhora ndo s6 o desempenho do sistema, como

também reduz o espa¢o ocupado e a quantidade de material necessaria na fabricacgéo.
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Figura 1.3 — Diagrama esquematico pressdo-entalpia do ciclo padréo de refrigeracéo por
compresséao de vapor.
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Saturado Saturado
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Fonte: (SUGUIMOTO, 2011).

Atualmente, existem duas configuracOes basicas para a constru¢do dos condensadores que
operam em ciclos de refrigeracdo padrdo para os refrigeradores domeésticos. A primeira delas
sdo 0s condensadores externos ao gabinete, em contato direto com 0 meio, e a segunda sdo 0s
condensadores internos, cuja troca de calor ndo se da de forma direta com o meio.

A primeira configuracgdo esté presente na maioria dos refrigeradores fabricados na Europa,
América do Sul e Asia, enquanto que a segunda configuracdo é a mais comum em refrigeradores
produzidos na América do Norte.

O modelo mais comum empregado na fabricacdo dos condensadores externos é o tipo
arame-sobre-tubo. Tais condensadores sao constituidos por um Gnico tubo, de aco ou de cobre,
disposto em forma de serpentina de passes multiplos. Um feixe de arames cilindricos, que
servem como aletas, é soldado simetricamente na superficie externa de ambos os lados na
direcdo normal do tubo, em raz&o da maior resisténcia térmica do ar em relagéo ao refrigerante.

O fluido refrigerante escoa no interior do tubo a medida que muda de fase e o0 ar escoa
externamente, trocando calor por radiagdo e por convecgdo natural com a superficie externa do
tubo e com o feixe de aletas. Na Figura 1.4 observa-se que o refrigerante, antes de entrar no
condensador, escoa ao longo de uma regido do tubo nédo aletada, conhecida como regido de

entrada do condensador. Nessa regido, o fluido refrigerante encontra-se no estado de vapor
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superaquecido e transfere calor para o ar. Ao longo do condensador, o refrigerante atinge o
estado de saturacdo e, a partir dai o processo de condensacdo convectiva ocorre, até que 0
refrigerante saia do condensador, no estado saturado ou de liquido sub-resfriado.

Figura 1.4 - Esquema de um condensador do tipo arame-sobre-tubo padréo.
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Fonte: (FERRAREZI, 2007).
Uma vez que o calor é transferido da parede externa do tubo e das aletas para o ar, por

radiacdo e por conveccao natural, o principal parametro de interesse pratico é o coeficiente de
transferéncia de calor combinado. As condicdes de operacdo do condensador sdo definidas pela
diferenca média entre as temperaturas da parede e do ar ambiente.

Os condensadores arame-sobre-tubo tém sido utilizados em sistemas de refrigeracdo e
amplamente estudados desde a década de 50 do século XX. Uma das grandes dificuldades
encontradas no estudo desse tipo de condensador € a obtencdo de resultados satisfatorios
referentes a transferéncia de calor entre a sua superficie externa, tubo e arames, e 0 ar ambiente,
que pode ocorrer por conveccgdo natural, na maioria dos casos, ou por convec¢édo forgada do ar.

O fato de se posicionar o refrigerador em lugares onde o escoamento fica confinado, muitas
vezes proximo a parede, faz com que sua eficiéncia termodindmica diminua, tanto para

refrigeradores com condensadores internos, como para aqueles com condensadores externos.
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A tendéncia atual da industria é produzir refrigeradores cada vez mais compactos, a fim de
ocupar 0 menor espaco possivel nos ambientes e tentar aliar essa tendéncia com a manutencao
ou melhoria da eficiéncia dos aparelhos.

Uma das solucdes construtivas encontradas foi adotar o acoplamento tanto dos tubos do
condensador como também do evaporador a uma superficie de contato uniforme com o
ambiente, por exemplo, uma placa, ampliando a area de troca de calor e ainda reduzindo o
espaco fisico.

A partir dai, desenvolveu-se o modelo mais comum empregado na fabricacdo dos
condensadores internos, que é o tipo parede aquecida ou do inglés hot-wall. Os condensadores
hot-wall sdo constituidos, da mesma forma que os do tipo arame-sobre-tubo, por um Unico tubo,
de aco ou de cobre, disposto em forma de serpentina de passes maltiplos. A serpentina, presa
nas laterais do gabinete é entdo soldada na placa de aco responsavel por fazer a troca de calor
com o ambiente, fazendo com que o condensador fique situado internamente ao gabinete entre
a espuma do isolante e a placa de aco (Fig. 1.5).

Gupta e Gopal (2008) mencionaram que os condensadores de parede—aquecida, além de
apresentarem uma estética melhor 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. Por isso, muitos fabricantes tém optado atualmente pelo uso

desse tipo de condensador.



Figura 1.5 - Esquema de um condensador do tipo hot-wall.
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Diferentemente do condensador externo, o fluido refrigerante escoa no interior do tubo a

medida que muda de fase e troca calor com a placa de a¢o, que por sua vez, transfere calor por

radiacdo e por conveccdo natural para o ar que escoa externamente. Na Figura 1.5 observa-se

uma das configuragdes possiveis para o refrigerador hot-wall, na qual o refrigerante, antes de

entrar no condensador, escoa ao longo de uma regido do tubo que ndo esta em contato direto

com as placas laterais. Em seguida o fluido refrigerante atinge as laterais do refrigerador e

transfere calor para 0 meio atraves das placas, condensando-se ao longo do comprimento do

condensador. Ao longo do condensador, o refrigerante atinge o estado de saturagéo e, a partir

dai o processo de condensacgdo convectiva ocorre até que o refrigerante saia do condensador,

no estado saturado ou de liquido sub-resfriado.



29

O processo de condensagdo convectiva no interior do tubo é bastante complexo, pois uma
variedade de padrdes de escoamento pode existir. O regime de escoamento bifasico liquido—
vapor que se estabelece ao longo do tubo, depende da velocidade média e das propriedades de
cada fase. Embora tais propriedades, geralmente, variem pouco durante a condensacao
convectiva, a mudanca de fase causa uma variacdo aprecidvel na velocidade relativa entre as
duas fases e 0 padréo do escoamento pode se alterar drasticamente ao longo do tubo (CAREY,
1992). Frequentemente, os padrdes de escoamento observados na condensagéo convectiva sao:
anular, ondulado, pistonado (slug) e em bolhas.

Mais uma vez, da mesma forma que nos condensadores externos, o calor é transferido da
parede externa do tubo para a placa de aco, que por sua vez transfere o calor por radiagéo e por
conveccao natural para o ambiente ao redor, fazendo com que o principal parametro de interesse
pratico seja o coeficiente de transferéncia de calor combinado.

As curvas de retorno ao longo do tubo exercem uma influéncia consideravel sobre os
padrdes de escoamento. Segundo Collier e Thome (1999), o efeito de uma curva de retorno
sobre o padrdo do escoamento pode ser notado ao longo de uma distancia acima de 50 vezes o
didametro do tubo, a jusante da curva.

Portanto, uma importante questdo para os condensadores internos é a disposi¢do com que
0s tubos do condensador se localizam sobre a placa de acgo. Isso implica diretamente nas
propriedades do escoamento e também na capacidade de troca de calor do fluido. Ndo existe
especificamente um padréo para tal disposicdo, variando de fabricante para fabricante. Tal
questdo nao ¢é abordada neste trabalho.

Além disso, durante a operacdo do sistema de refrigeracdo doméstico, grandes periodos
transientes podem surgir como consequéncia, por exemplo, do inicio do funcionamento do
sistema, dos ciclos de acionamento e parada do compressor ou da variacdo das condicdes de
operacdo do sistema. Durante tais transientes, as regides de vapor superaquecido, bifasica e de
liquido sub-resfriado podem se alternar, dificultando ainda mais a modelagem do escoamento.

Tal complexidade pode ser notada na descrigéo qualitativa do comportamento transiente de
um refrigerador doméstico apresentada por Hermes (2000). No periodo de parada do
compressor, por exemplo, o condensador encontra-se preenchido apenas com refrigerante no

estado de vapor superaquecido. A temperatura do condensador esta proxima a do ambiente e a
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pressdo, que é a mesma em todos os componentes do sistema, estd proxima da pressdo de
saturacdo relativa a temperatura do evaporador.

Nos instantes iniciais em que 0 compressor € acionado, 0 comportamento transiente do
sistema € intenso e o primeiro componente a sofrer os efeitos desse acionamento é o
condensador. A pressdo no condensador cresce rapidamente em razdo do fluxo de massa
elevado deslocado pelo compressor, até atingir a pressao de saturacéo relativa a temperatura do
refrigerante. Nesse instante, a condensacao inicia-se e a pressao passa a aumentar lentamente.
Nessa etapa, o fluxo de massa deslocado pelo compressor € muito maior do que aquele que
escoa ao longo do tubo capilar. Com isso, ocorrerd um acimulo de massa no condensador, que
ficara preenchido em quase toda sua extensdo por refrigerante na fase liquida. Decorrido um
determinado periodo de tempo, os fluxos de massa ao longo do compressor e do tubo capilar
tendem a se igualar e as condigdes do escoamento no condensador ndo se alteram
significativamente.

Com o desligamento do compressor, o fluxo de massa ao longo do compressor é
interrompido imediatamente, mas o fluxo de massa ao longo do tubo capilar ainda permanece
enquanto houver diferenca entre as pressdes do condensador e do evaporador. Dessa forma, o
refrigerante na fase liquida é drenado do condensador. Parte desse liquido se evapora em razédo
da réapida reducdo da pressao de condensacao.

O fato dos condensadores estarem diretamente conectados a saida do compressor, em
sistemas de refrigeracdo, torna-os extremamente sensiveis as instabilidades provocadas pelas
variagOes abruptas do fluxo de massa, tanto no acionamento quanto no desligamento do
compressor. Dessa forma, observa-se que a analise de condensadores é uma tarefa complexa,
principalmente considerando-se o funcionamento do sistema de refrigeracdo em regime
transiente.

A anélise do escoamento do fluido refrigerante no interior dos tubos de um condensador é
feita utilizando as mesmas equacdes e correlacdes utilizadas em trocadores de calor tradicionais
de tubos com pequenos didmetros. Entretanto, a constru¢cdo de um modelo mais completo
depende significativamente da precisdo da modelagem da transferéncia de calor por convecgéo,

natural ou forcada, e por radiagdo com o ambiente externo.

1.3 REVISAO BIBLIOGRAFICA
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Varios estudos teoricos sobre trocadores de calor, apresentando modelos computacionais
com diferentes graus de complexidade, sdo também encontrados na literatura. Em alguns desses
trabalhos, tais como aqueles de Bansal e Chin (2002), Judge e Radermacher (1997) e Pettit et
al. (1998), os modelos basearam-se no escoamento do refrigerante no interior do tubo e na
transferéncia de calor por convecgdo forcada do ar ambiente em escoamento cruzado ou em
contracorrente.

No caso especifico de trocadores de calor hot-wall, por ser uma tecnologia recente em
sistemas de refrigeracdo, encontram-se poucos trabalhos tratando sobre a analise do escoamento
e transferéncia de calor nesses equipamentos.

Alguns pesquisadores como: Zhang et al. (2010), Gupta e Gopal (2008) e Rebora e
Tagliafico (1997), desenvolveram modelos computacionais para analise dos condensadores
hot-wall com abordagens distintas para a solucdo da transferéncia de calor, bem como do
escoamento interno e demais correlagdes constitutivas.

No trabalho de Zhang et al. (2010), a taxa de transferéncia de calor ¢ modelada,
considerando-se que a placa em contato com o tubo do condensador seja uma aleta de
comprimento igual ao espagamento relativo entre os tubos.

A solucdo das equacdes governantes é realizada alternadamente, ou seja, resolve-se
primeiro o escoamento interno ao longo do condensador, com uma taxa de transferéncia de
calor estimada. Em seguida, atualizam-se os valores dos parametros relacionados a
transferéncia de calor e, entdo, resolve-se a transferéncia de calor na placa. Dessa forma, o
processo torna-se iterativo.

Zhang et al. (2010) apresentam resultados comparando-se diferentes configuragcfes para a
disposicdo dos tubos do condensador sobre a placa de aco, mostrando as variacGes das
propriedades termodinamicas ao longo do escoamento, bem como a capacidade de transferir
calor de cada configuragéo.

No trabalho de Gupta e Gopal (2008) o escoamento do fluido refrigerante e a transferéncia
de calor ao longo do condensador sdo resolvidos simultaneamente para cada elemento do
condensador.

Todas as superficies que participam da transferéncia de calor, inclusive o tubo e a solda

entre o tubo e a placa, sdo considerados como aletas sobrepostas. Nesse caso a circunferéncia
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do tubo é trabalhada como se fosse uma placa plana, com suas respectivas regides de contato
com o isolante térmico, placa de aco e solda, considerando a transferéncia de calor
unidimensional para cada elemento da simulacéo.

Na analise de seus resultados, Gupta e Gopal (2008) identificaram uma maior queda de
pressdo na regido bifasica do escoamento e os maiores valores do coeficiente de transferéncia
de calor em relacdo as outras regides do escoamento.

Rebora e Tagliafico (1997) projetaram um refrigerador horizontal, no qual o evaporador €
disposto ao longo das quatro paredes internas e o condensador é disposto ao longo das quatro
paredes externas do gabinete, separados apenas pelo isolante térmico. Rebora e Tagliafico
(1997) apresentaram também um modelo numérico do condensador para analisar o
comportamento da transferéncia de calor, comparando-se com os dados experimentais obtidos.

De acordo com o Rebora e Tagliafico (1997), o regime transiente demanda de 3 a 5% da
capacidade térmica utilizada durante todo o periodo de utilizacdo do refrigerador operando
regime permanente. Portanto, pela complexidade das equagfes transientes e 0 custo
computacional, a solucdo das equagdes governantes do sistema apenas para 0 regime
permanente € mais vantajosa e representativa do problema de transferéncia de calor como um
todo.

O estudo de Rebora e Tagliafico (1997) mostra ainda que os parametros espessura da placa
de aco, espessura do tubo do condensador e a resisténcia térmica de contato entre o tubo do
condensador e a placa de aco, sdo fatores de grande influéncia nos valores do coeficiente de
transferéncia de calor externo.

Outra abordagem para a modelagem numérica do condensador hot-wall foi desenvolvida
por Bansal e Chin (2002), na qual o escoamento bifasico do fluido refrigerante no interior do
tubo foi analisado segundo o modelo homogéneo e a placa de aco, responsavel pela troca de
calor com o0 meio ambiente foi considerada como sendo uma aleta unidimensional.

No modelo de Bansal e Chin (2002), a solucdo das equacGes governantes do escoamento
interno e da transferéncia de calor externa é feita iterativamente, resolvendo-se o escoamento
interno com a taxa de transferéncia de calor estimada e, em seguida, calculando-se 0s
parametros que serdo utilizados na determinacéo 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.
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Bansal e Chin (2002), também desenvolveram uma modelagem para o condensador do tipo
arame-sobre-tubo, validando ambos os cddigos desenvolvidos com resultados experimentais
obtidos em refrigeradores domésticos comuns equipados com as duas configuracGes de
condensadores. Além disso, Bansal e Chin (2002) apresentaram um fator de otimizacao para a
construcdo dos condensadores, levando em conta a razao entre peso e capacidade térmica.

Nota-se que, embora sejam encontrados na literatura alguns estudos, tanto experimentais
guanto computacionais sobre condensadores de parede-aquecida, varios parametros e efeitos
ainda precisam ser adequadamente analisados, para melhorar o entendimento e a modelagem

dos fendmenos complexos envolvidos nesse tipo de problema.

14 OBJETIVOS DA DISSERTACAO

Este trabalho visa & anélise do escoamento e da transferéncia de calor em condensadores do
tipo hot-wall, por meio de um modelo computacional para a solugéo das equagdes governantes
do escoamento no interior do tubo do condensador, e da transferéncia de calor que ocorre entre
a placa e o meio ambiente.

O condensador a ser estudado é do tipo esquematizado na Fig. 1.5. Uma vez que o
refrigerante na entrada do condensador encontra-se no estado de vapor superaquecido e pode
deixa-lo como liquido sub-resfriado, o escoamento ao longo do tubo, incluindo o trecho da
regido de entrada do condensador, serd dividido em trés regides: monofésica de vapor
superaquecido, bifasica liquido-vapor e monofasica de liquido sub-resfriado. Na regido bifasica
0 escoamento é considerado homogéneo, isto &, as fases liquida e de vapor possuem as mesmas
velocidades e mesmas temperaturas.

Analisa-se a condicdo de regime permanente para 0 escoamento e a transferéncia de calor
no condensador. Para tanto, trés modelagens distintas para a transferéncia de calor séo
abordadas: uma considerando o contato direto fluido placa-aquecida, isto €, desprezando-se a
resisténcia térmica da parede do tubo; outra utilizando a modelagem de aleta adiabatica em
contato com o tubo, modelagem essa empregada por Bansal e Chin (2002); por fim, emprega-
se uma modelagem de conducéo bidimensional para a placa aquecida.

Considera-se a queda de presséo ao longo do tubo e a transferéncia de calor por conveccao

natural e radiacdo entre a parede externa do tubo e o0 ar no exterior.
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Os objetivos do presente trabalho sdo:

e Elaborar um modelo numérico para simular o escoamento de fluidos refrigerantes no
interior do tubo de condensadores do tipo parede-aquecida, usados no sistema de
refrigeracdo domeéstico, considerando a interacdo com o ar ambiente;

e Analisar o desempenho desse tipo de condensador;

e Comparar os resultados obtidos com as diferentes abordagens de analise da transferéncia
de calor e com as diferentes relagdes constitutivas usadas no modelo;

e Contribuir na elaboracdo de um modelo mais amplo para simular o comportamento do
sistema de refrigeracdo por compressdo de vapor doméstico completo, a partir da

combinacdo dos modelos individuais de cada componente do sistema.

1.5 ESBOCO DA DISSERTACAO

CAPITULO 1. INTRODUGCAO. Este capitulo apresenta a introducdo do trabalho,
demonstrando o problema dos refrigerantes halogenados e alternativas a sua substituicdo. Em
seguida, apresenta-se um preambulo sobre os tipos e funcionamentos dos condensadores usados
nos ciclos de refrigeracdo em refrigeradores domésticos atuais. Conclui-se este capitulo,
apresentando-se uma revisdo bibliografica dos principais trabalhos que analisam o0s
condensadores do tipo parede-aquecida ou hot-wall, tanto experimental como numericamente,
e de outros trabalhos que estudam o escoamento e a transferéncia de calor em condensadores
no campo da refrigeracdo, além de detalhar os objetivos do trabalho e um breve esboco da
dissertacdo.

CAPITULO 2. MODELAGEM MATEMATICA. Neste capitulo apresentam-se os modelos
propostos para o escoamento do fluido refrigerante ao longo do tubo do condensador e para a
transferéncia de calor na placa, incluindo: hipoteses consideradas, equagdes governantes e as
condic@es inicial e de contorno. Apresentam-se, também, as equagdes constitutivas para o
calculo do termo de queda de pressédo devido ao atrito e dos coeficientes de transferéncia de
calor necessarios para a solugéo de sistemas de equagdes governantes.

CAPITULO 3. METODOLOGIA DE SOLUCAO. Apresenta-se neste capitulo a discretizagio
das equagfes governantes pelo método de Volumes Finitos, e os algoritmos de solugdo do

sistema de equacdes algébricas para cada modelo proposto.
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CAPITULO 4. RESULTADOS E DISCUSSAO. Os resultados obtidos na simulagdo do
escoamento e da transferéncia de calor neste capitulo. Inicialmente, apresenta-se uma analise
de sensibilidade do modelo para ao longo de condensadores do tipo parede-aquecida sédo
apresentados e discutidos avaliar as influéncias do refinamento da malha computacional e das
diferentes equagdes constitutivas para o calculo do fator de atrito e dos coeficientes de
transferéncia de calor. Posteriormente é realizada a validacdo do modelo comparando-se 0s
resultados obtidos, segundo as diferentes modelagens da transferéncia de calor, com dados
experimentais selecionados da literatura. As comparacdes sdo realizadas em termos da carga
térmica do condensador e a da queda de pressdo ao longo do tubo do condensador. Em seguida
apresenta-se uma breve andlise sobre o desempenho do condensador de parede-aquecida
operando com fluidos refrigerantes alternativos, procurando destacar uma das potencialidades
do modelo.

CAPITULO 5. CONCLUSOES. Neste capitulo, sdo apresentadas as conclusdes sobre o
trabalho e algumas sugestdes e aprimoramentos a serem feitos para trabalhos futuros.
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CAPITULO 2 - MODELAGEM MATEMATICA

Neste capitulo apresentam-se 0s modelos propostos para o escoamento do fluido
refrigerante ao longo do tubo do condensador e para a transferéncia de calor na placa, incluindo:
hipoteses consideradas, equacBes governantes e as condi¢des inicial e de contorno.
Apresentam-se, também, as equagdes constitutivas para o célculo do termo de queda de pressao
devido ao atrito e dos coeficientes de transferéncia de calor necessarios para a solucdo de

sistemas de equacgdes governantes.

2.1 INTRODUCAO

O modelo proposto para o escoamento e transferéncia de calor do fluido refrigerante é
desenvolvido com base nas equacdes de conservagao da massa, da quantidade de movimento e
de conservacdo da energia para o regime transiente. Considera-se a variagdo das propriedades
apenas na direcdo axial, 0 que torna necessaria a utilizacdo de rela¢bes constitutivas para o
calculo do termo de queda de pressao devido ao atrito e para os coeficientes de transferéncia de

calor por convecgdo. O condensador analisado neste trabalho esta esquematizado na Fig. 2.1.
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Figura 2.1 — Esquema do condensador de parede aquecida.
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A anélise do escoamento bifasico, regido de saturacdo, é feita de maneira anadloga a dos

escoamentos monofasicos, partindo-se dos principios de conservacdo da massa, da quantidade
de movimento e de conservacao da energia expressos em cada ponto do dominio espacial e em
cada instante de tempo. As equagdes governantes sdo, entdo, obtidas e solucionadas, usando-se
as hipdteses consideradas e as equacdes constitutivas que levam em conta a topologia do
escoamento.

Entretanto, a adi¢do de termos responsaveis pelos fendbmenos que ocorrem nas interfaces
entre as fases, as quais mudam de forma continuamente e de maneira instavel dependendo do
regime de escoamento, torna a solucéo dessas equagOes uma tarefa extremamente complexa e
trabalhosa.

A maneira usual de se resolver problemas envolvendo escoamentos bifasicos é por meio de
modelos que simplificam o comportamento do escoamento tanto no espagco como no tempo, em
detrimento de maior precisao nos resultados. Nesses modelos as fases podem ser tratadas como
um todo, quando se deseja obter uma média do comportamento da mistura, ou separadas para

obter-se informagdes a respeito do comportamento medio de cada fase.
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Nesse trabalho, o escoamento bifésico é analisado segundo o modelo homogéneo. Esse € 0
modelo mais simples de andlise, na qual o escoamento biféasico é tratado como um pseudo-
escoamento monofasico, cujas propriedades sdo obtidas a partir das fases individuais. Dessa
forma, as fases sdo consideradas em equilibrio, com as mesmas pressdes, velocidades e
temperaturas e 0 método de analise padrdo da mecanica dos fluidos e de transferéncia de calor
pode, entdo, ser aplicado.

No modelo homogéneo, algumas caracteristicas importantes de um escoamento bifasico séo
desprezadas, tais como a interacdo e o deslizamento entre as fases. O aspecto mais importante
do modelo homogéneo é o numero reduzido de equacBes de campo e relacBes constitutivas
necessarias na formulacdo do problema em comparacdo com modelos mais sofisticados.

Whalley (1987) demonstra que os resultados obtidos com a modelagem homogénea
representam uma boa estimativa dos resultados experimentais para o gradiente de pressao ao
longo do tubo. Entanto, Whalley (1987) salienta que se (pi/pv) > 10 ou se G < 2000 kg/m?s, 0
modelo homogéneo pode subestimar o valor da massa especifica da mistura em 5 a 10%.

Em relacdo a transferéncia de calor entre o condensador e o ambiente externo, trés
modelagens sdo apresentadas e analisadas neste trabalho. Tais modelagens caracterizam-se por
considerar o contato direto fluido-parede aquecida, por modelar a transferéncia de calor como
sendo uma aleta adiabatica na extremidade e, por fim, uma modelagem que resolve a
transferéncia de calor bidimensional na parede-aquecida.

Uma vez que o refrigerante na entrada do condensador encontra-se no estado de vapor
superaquecido e pode deixa-lo como liquido sub-resfriado, deve-se dividi-lo em trés regies
distintas: aquela de escoamento monofésico, onde o fluido refrigerante encontra-se no estado
de vapor superaquecido, denominada de regido de vapor, aquela de escoamento bifasico
liquido-vapor, denominada de regido bifasica, e agquela de escoamento monoféasico, onde o
fluido refrigerante encontra-se no estado de liquido sub-resfriado, denominada regido liquida,

como apresenta o esquema da Fig. 2.2.
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Figura 2.2 — Esquema das regides do escoamento ao longo do condensador de parede

aquecida.
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As hipoteses utilizadas na modelagem do condensador sdo:

a) O condensador é tratado como um tubo reto horizontal de didmetro constante, ou seja,
os efeitos de curvatura da serpentina séo desprezados;

b) Os espagamentos da serpentina séo considerados uniformes;

c) O escoamento e a transferéncia de calor do fluido refrigerante sdo considerados
unidimensionais;

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

e) O equilibrio mecanico é também assumido, ou seja, a pressdo é uniforme em qualquer
secdo transversal do tubo e os efeitos de tensdo superficial sdo desconsiderados;

f) Sao desprezados: a difusdo de calor axial no fluido, a dissipacdo viscosa de energia, a
variacao de energia potencial no escoamento ao longo do condensador e a pulsacéo do
escoamento, caracteristica de refrigeradores que operam com maquinas de
deslocamento positivo;

g) A equacdo para a taxa de transferéncia de calor por radiagdo entre a placa aquecida e o
ambiente externo € linearizada;

h) As propriedades termofisicas do material da parede do tubo e da placa aquecida séo
consideradas constantes;

i) O escoamento bifasico ao longo do condensador é considerado homogéneo, ou seja, 0
escoamento € matematicamente tratado como um pseudo escoamento monofasico, cujas

propriedades séo obtidas considerando o titulo e as propriedades de cada fase individual.
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Consequentemente, ambas as fases tém as mesmas velocidades, pressdes e temperaturas

em qualquer secéo transversal ao longo do tubo.
2.2 EQUACOES GOVERNANTES

Considerando as hipoteses anteriores, as equacgdes governantes do escoamento para o fluido

refrigerante no interior do tubo do condensador séo:

2.21 EQUACAO DA CONSERVACAO DA MASSA

O balanco de massa no refrigerante que escoa através do volume de controle mostrado na

Fig. 2.3 fornece:

o G
ot oz

=0 (2.1)
na qual pr € a massa especifica do refrigerante [kg/m?3], t € o tempo [s], z € a distancia ao longo
do tubo [m], G = (pu) é o fluxo de massa de refrigerante [kg/m3s] e u a velocidade média do
refrigerante em uma dada secdo transversal do tubo [m/s]. Na Figura 2.3, Ai = ndi?/4 é a &rea da
secdo transversal interna do tubo [m?] e di é o didmetro interno do tubo [m].

A Equacdo (2.1) e usada para o célculo da velocidade do refrigerante ao longo do
condensador em cada instante de tempo.

Figura 2.3 — Balanco de massa em um volume de controle elementar.

Volume de Controle

Tubo do Condensador
0
9P p,dz G
GA, at A,(G +5d2)
<

dz

A



41

O célculo da massa especifica do refrigerante, pr, deve ser realizado de acordo com a fase
em que o refrigerante se encontra no processo de condensagdo. Na regido bifasica, pr é calculada

por
po=p+alp,-p) (2.2)
ou,
pvpl
pr=——"F— (2.3)
Xp, + (1_ X)pv

na qual o é a fracdo de vazio (razdo entre a area da secdo transversal do tubo ocupada pelo vapor
e a area da secdo transversal total do tubo), x é o titulo da mistura e os indices inferiores | e v

indicam, respectivamente, as fases liquida e vapor.
2.2.2 EQUACAO DA QUANTIDADE DE MOVIMENTO

Um balanco de quantidade de movimento linear no volume de controle mostrado na Fig.

2.4 resulta em:

A| Z+A| - z A| , Z—r7, R0z ( )

na qual p é a pressao absoluta do escoamento[Pa], Pi = zdi 0 perimetro interno do tubo [m] e zw
a tensdo de cisalhamento na parede do tubo [Pa].

Figura 2.4 — Balanco de quantidade de movimento linear em um volume de controle

elementar.
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Dividindo ambos os lados da Eq. (2.4) por Aidz, e fazendo F; = (zwPi)/Ai, obtém-se

G, oGu)_ > ¢ (2.5)
ot 0z 0z

na qual F; € a forca, por unidade de volume, em razdo do atrito entre o fluido refrigerante e a
parede do tubo. Frequentemente esse termo é representado por F;, = (dp/dz)s, pois representa a
parcela da queda de pressao total do fluido ao longo do tubo, que €é causada pelo atrito entre o
fluido e a parede do tubo. Dessa forma, F, = (fpru?/2d;), em que f é o fator de atrito de Darcy.
A Equacdo (2.5) é usada para o célculo da pressao do refrigerante ao longo do condensador

em cada instante de tempo.
2.2.3 EQUACAO DA CONSERVACAO DA ENERGIA NO ESCOAMENTO
O balanco de energia no volume de controle elementar mostrado na Fig. 2.5 fornece

ope*), . ,oGe*) , aGpy,), .
T Adz = Ai—az dz A‘—az dz —q;Pdz (2.6)

na qual e* = (e + u?2), e é a energia interna especifica [J/kg], vr € o0 volume especifico do
refrigerante [m3/kg] e g € o fluxo de calor entre o refrigerante e a parede interna do tubo que,
dependendo da formulacdo adotada para a transferéncia de calor, é calculado pela Lei de

Newton do resfriamento, dada por

' =h(T, -T.) 2.7)

na qual h; é o coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo no interior do tubo [W/m2K],

Tr a temperatura do refrigerante [K] e T. € a temperatura da parede do tubo do condensador [K].
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Figura 2.5 — Balanco de energia para um volume de controle elementar no interior do
tubo do condensador.
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Substituindo a Eq. (2.7) e a expressao de e* na Eq. (2.6), obtém-se,

olo.le+u*/2)]__olele+v?/2)) a(Gpv,) h(T.-T.)R (2.8)
ot oz oz A

Substituindo e = (i - pv), em que i € a entalpia especifica [J/kg], na Eq. (2.8), obtém-se

dlp.li+uz/2)]_op olGli+u?/2) h(T -T)R
ot ot oz A

(2.9)

Substituindo a entalpia total especifica, ou entalpia de estagnacéo, ic = (i + u2/2), na Eq.
(2.9) obtém-se
op,) , 8Gi,) _op h(T, -T.)R
ot 0z ot A

(2.10)

A Equacdo (2.10) é usada para o célculo da entalpia de estagnacdo, io, do refrigerante ao
longo do condensador em cada instante de tempo. Observa-se que a entalpia de estagnacao, de
um modo geral, representa a quantidade total de energia transportada pelo refrigerante, ja que

envolve os termos de energia interna, energia cinética e trabalho de fluxo.
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2.3 MODELAGEM DA TRANSFERENCIA DE CALOR ENTRE O CONDENSADOR E
O MEIO AMBIENTE

Neste item apresentam-se os modelos, considerados neste trabalho, para andlise da

transferéncia de calor entre o condensador € 0 meio ambiente.
231 MODELO DE CONTATO DIRETO

Neste caso, considera-se que o calor é transferido do fluido refrigerante diretamente para a
secdo da placa aquecida com largura média w, referente ao volume de controle em questéo, ou
seja, desconsidera-se a resisténcia térmica da parede do tubo, como se o fluido estivesse em
contato direto com a placa aquecida.

A conducdo de calor no conjunto tubo/placa aquecida ¢é analisada de forma distribuida na
direcdo axial e de forma global na direcéo radial.

O balanco de energia no volume de controle diferencial na placa aquecida, mostrado na Fig.
2.6, resulta em,

ae 6 ;’ 4 " ”,
,opaApdz=—Ap aqz dz-q,, W dz +q/Pdz — q,wdz (2.11)

rad

na qual pp a massa especifica do material da placa aquecida [kg/m3], A, = wd, a area da secdo
transversal da parede aquecida [m?], 5 é a espessura da parede aquecida [m] e g e q,,4 S0,
respectivamente, os fluxos de calor por conveccdo e por radiagdo entre a parede externa da

placa aquecida e o ar ambiente [W/m?].
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Figura 2.6 — Balanco de energia em um volume de controle elementar na placa aquecida
do condensador modelo de contato direto.
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Dividindo ambos os lados da Eq. (2.11) por Apdz e substituindo de = (cdT) e g/, dado pela
Lei de Fourier, [q7 = -ko(dTc/dz)], obtém-se

aT, —k asz n Piqi"_ W07 _ wg,
e 2
ot oz A A A

p p p

p,C (2.12)

na qual ¢ e kp sdo, respectivamente, o calor especifico [J/kgK] e a condutividade térmica
[W/m2K] do material da placa aquecida.
O fluxo de calor por conveccao entre o condensador e 0 ambiente externo é calculado

segundo a Lei de Newton do resfriamento, como

qr=h,(T,-T,) (2.13)
na qual he € o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o condensador € 0
ambiente externo [W/m2K], cuja temperatura é Ta [K]. A transferéncia liquida de calor por
radiacdo entre o condensador e 0 ambiente externo, assumindo a hipétese de radiacéo difusa e

meio ndo participante, € dada por

A =eo(TA-T2) (2.14)
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na qual ¢ € a emissividade da superficie da placa aquecida e ¢ = 5,67x10® [W/m2K*] ¢ a
constante de Stefan-Boltzmann. Por conveniéncia, a transferéncia liquida de calor por radiacdo

é expressa em forma linear, como:
q;,ad = hrad (Tp _Ta) (215)
na qual hrad € 0 coeficiente de transferéncia de calor por radiacdo [W/m2K], dado por,

N = s0(T, +T, T2 +T2) (2.16)

ra

Substituindo as Equacdes (2.7), (2.13) e (2.15) na Eq. (2.12), tem-se,

1 6Tp asz P w
o o —h (T, -T,)-——(T, - T, Jh. +h 2.17
a, ot 0z° +k A '(r P) k (P al rad + e] ( )

p p-p p-p

na qual ap = kp/ppCp € a difusividade térmica do material da placa aquecida [m?/s].
A Equacdo (2.17) é usada para o célculo da distribuicdo da temperatura na placa aquecida
em cada instante de tempo.

Dessa forma, o modelo de contato direto consiste das Egs. (2.1), (2.5), (2.10) e (2.17), as
quais devem ser resolvidas, respectivamente, para o calculo das distribuicdes de velocidade
média do escoamento, u, pressdo, p, entalpia de estagnacédo, io e da temperatura da placa
aquecida, Tp, em cada instante de tempo.

2.3.2 MODELO DE ALETA COM EXTREMIDADE ADIABATICA

Nesta abordagem, considera-se que a placa aquecida comporta-se como um conjunto de
aletas, com temperatura prescrita na base, To, e extremidade adiabatica, para as quais o calor é
transferido a partir do fluido refrigerante, através da parede do tubo do condensador (Fig 2.7).

Figura 2.7 — Balanco de energia em um volume de controle elementar na parede-aquecida

- modelo de aleta com extremidade adiabatica.
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Neste caso, ao invés de resolver a equacdo da conservacdo da energia na parede aquecida,
resolve-se a transferéncia de calor na aleta com extremidade adiabatica com as dimensdes de
dz e w. Essa abordagem foi primeiramente apresentada por Bansal e Chin (2002), e seu uso foi
defendido por seus autores em funcdo do comportamento fortemente homogéneo da
distribuicdo da temperatura no regime permanente ao longo de toda a placa aquecida.

A conducéo de calor na placa aquecida é analisada de forma distribuida na direcdo axial
considerando uma aleta de extremidade adiabatica e temperatura prescrita na base.

O balanco de energia no volume de controle diferencial na parede aquecida, mostrada na

Fig. 2.8, resulta em

d°T
0 P 19 (2.18)
dz® Kk A,

sendo As = ddz, a area da secdo transversal do volume de controle [m?], Pa = 2(dz+6) 0
perimetro da aleta [m], € hot = he + hrag € 0 coeficiente de transferéncia de calor total [W/m?2.K].

As condic¢des de contorno s&o:
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W dT

z=0,T(0)=T, ; z=L=—, —
2 dx

=0 (2.19)

z=w/2

Dessa forma, considerando somente a &rea da placa aquecida do lado direito do tubo, a taxa
de transferéncia de calor na aleta, ga, de acordo com Incropera e DeWitt (2003) € dada por:

0o = e Pk A, (T, =T, Jtanh(mw/ 2) (2.20)

Na qual o pardmetro m € definido como:

tot " a (2 21)

Durante o procedimento de solucéo, o valor para o coeficiente de transferéncia de calor hiot
é estimado inicialmente. Para encontrar os coeficientes de transferéncia de calor por conveccgéo
e radiacdo de acordo com as equagOes constitutivas disponiveis na literatura, é necessario que
toda a superficie em contato com o meio esteja na mesma temperatura. Para tanto, Bansal e

Chin (2002) sugerem o uso do conceito da temperatura média da aleta definido por:
T =n(T,-T,)+T, (2.22)

na qual # é o rendimento de aleta com extremidade adiabatica, definido como:

%)

O acoplamento entre a transferéncia de calor do escoamento e da aleta com extremidade

adiabética é realizado pela resisténcia térmica de conducdo da parede do tubo e da aleta. Usando
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a Equacdo (2.21) e considerando os dois lados da placa aquecida, a resisténcia térmica da aleta
é dada por Incropera e DeWitt (2003):

~ 2,/hy Pk, A, tanh(mw/2) (2.24)

T he Pk, A [tanh(mw/ 2)f

Em razdo desse acoplamento, o processo iterativo para 0 modelo da aleta com extremidade
adiabética possui dois lacos de convergéncia, um para o coeficiente total de transferéncia de
calor, ht, € Outro para a temperatura de base da aleta, To, que serdo detalhados posteriormente
no Capitulo 3.

Com o valor da resisténcia térmica da aleta, para o volume de controle em questao,
determina-se a taxa de transferéncia de calor para 0 meio em fungéo das temperaturas do fluido
refrigerante e do ambiente:

=t a) 2.25
g ) (2.25)

na qual R; = 1/h;A; € aresisténcia térmica convectiva no interior do tubo.
Com a taxa de transferéncia de calor calculada, atualiza-se o valor da temperatura da base

da aleta, como
TO :Tref —0, Ri (226)

Esse processo iterativo € realizado até que se alcance a convergéncia dos valores de To, das
propriedades do fluido refrigerante ao longo do escoamento e, consequentemente, do valor de
hiot N0 volume de controle em questdo. Em seguida, parte-se para o volume de controle
subsequente e reinicia-se 0 processo.

Dessa forma, o modelo da transferéncia de calor de aleta com extremidade adiabatica
consiste das Egs. (2.1), (2.5) e (2.10), as quais devem ser resolvidas, respectivamente, para o

calculo das distribuicdes de velocidade média do escoamento, u, pressdo, p, entalpia de
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estagnacao, io e da Eq.(2.26) para o célculo da temperatura na base da aleta, To, em cada instante
de tempo.

2.3.3 MODELO DE PLACA BIDIMENSIONAL

Nesta abordagem, considera-se que o calor é transferido do fluido refrigerante para a parede
do tubo do condensador e em seguida para a parede aquecida na direcdo axial.

A conducao de calor na parede do tubo € analisada de forma distribuida na direcdo axial e
global na direcdo radial. Na placa aquecida, a conducdo de calor é analisada de forma
bidimensional na direcdo axial e global na direcéo radial, referente ao tubo do condensador.

Para isso realizam-se balangos de energia na parede do tubo do condensador e na parede
aquecida, o que faz com que a modelagem se aproxime mais da realidade do fenémeno fisico
da conducéo de calor na placa.

O acoplamento entre essas duas equacdes é feito pela transferéncia de calor entre os dois
dominios, ou seja, o0 balanco de energia na parede do condensador considera a transferéncia de
calor por conducdo para a parede aquecida.

O balango de energia no volume de controle diferencial na parede do tubo do condensador
mostrado na Fig. 2.8, resulta em

p. & Atz =—A, T dz g, Pz + Rz (2:27)
ot oz
na qual pc é a massa especifica do material da parede do condensador [kg/m?3], Acc =

[m(de? — di®)/4], é a &rea da coroa circular do tubo [m], de e di sdo, respectivamente, os diametros
externo e interno do tubo [m], Pe 0 perimetro externo do tubo [m] e g “cond € 0 fluxo de calor

por conducéo para a parede aquecida [W/m?].
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Figura 2.8 — Balango de energia em um volume de controle elementar na parede do tubo
do condensador segundo a abordagem de placa bidimensional.
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Volume de controle q;'o,,d Parede do Tubo do
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i
aa”
i M—— == (. + "t}

U q;

Dividindo ambos os lados da Eq. (2.27) por Accdz e substituindo de = (c.dTc) e g, dado
pela Lei de Fourier [q; = -kc(dTc/dz)], obtém-se

dT. _, 0T, Pa’ PRa:

p.C,—E =k cond (2.28)

dt “ozt A, A,

na qual cc e ke sdo, respectivamente, o calor especifico [J/kgK] e a condutividade térmica
[W/m2K] do material da parede do tubo do condensador e T. é a temperatura da parede do tubo
do condensador [K].

O fluxo de calor por conducéo entre a parede do tubo do condensador e a placa aquecida é

calculado pela Lei de Fourier, dada por,

k(T -T,)
r g =——70_s 2.29
qcond dy ( )
na qual T, é a temperatura da placa aquecida [K].
Substituindo as Egs. (2.7) e (2.29) na Eq. (2.28), tem-se que,
T T. Ph(T. -T.) PkIAT,-T
id c_a c i |(r c)_ ( p) (230)

a, dt oz’ k A, k A,.dy
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na qual a. = k./p.c. é a difusividade térmica para o material do tubo do condensador [m?/s].
Na solucdo do problema, quando se resolve essa equacdo com o valor da temperatura da placa
estimado, entdo se calcula o campo de temperatura na placa bidimensional e atualiza-se o valor
da temperatura da placa, esse processo se da até a convergéncia tanto da temperatura da placa
como para a temperatura da parede do tubo do condensador.

O balanco de energia no volume de controle diferencial na placa aquecida mostrado na Fig.

2.9, resulta em,

14 8 14
P %&de N ‘%&'de - % adydz + Qg4 dydz — qr,, dydz — g;dydz (2.31)
Z

144

Dividindo ambos os lados da Eq. (2.32) por édydz e substituindo de = (cdTy), q; e gy,

dados pela Lei de Fourier, obtém-se

dr aZTP k asz q(,:,ond _ q;’ad _q_g

P

c—2 =k + 2.32
it et Pyt s S o (2:32)

Py

na qual ¢ e kp sdo, respectivamente, o calor especifico [J/kgK] e a condutividade térmica
[W/m?2K] do material da parede aquecida.
Figura 2.9 — Balango de energia em um volume de controle elementar na placa aquecida.
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Substituindo as Egs. (2.13), (2.15) e (3.2) na Eg. (2.32), obtém-se,
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1 6TP _ aZTP asz kC (TC _Tp)_ (Tp _Ta lhrad + he]
- 2 + 2 + (2-33)
a, ot oz oy k ody k,o

p

Dessa forma, 0 modelo da transferéncia de calor de placa bidimensional consiste das Egs.
(2.1), (2.5), (2.10), (2.30) e (2.33), as quais devem ser resolvidas, respectivamente, para o
calculo das distribuicdes de velocidade média do escoamento, u, pressdo, p, entalpia de
estagnacao, io, da temperatura da parede do tubo do condensador, T¢ e da temperatura da placa
aquecida do condensador, Tp, em cada instante de tempo.

Além disso, em todos os modelos anteriores, é necessaria a utilizacdo de relacdes
constitutivas para o calculo: da parcela da queda de pressdo devido ao atrito, dos coeficientes
de transferéncia de calor por convecgao no interior do tubo e entre o tubo e o ambiente, das
propriedades termofisicas do fluido refrigerante e das propriedades fisicas dos materiais do
condensador, também é necessario especificar a condicdo inicial e as condi¢des de contorno e

determinar os locais de mudanca de fase do refrigerante ao longo do tubo do condensador.

2.4 CONDICOES DE CONTORNO

Para analisar o escoamento ao longo do condensador, € necessario obter a solucdo das
equacOes governantes na regido de vapor superaquecido, na regido bifasica e na regido de
liquido comprimido. Na Figura 2.10, a linha entre os pontos 1 a 4 representa esquematicamente
uma situagcdo comum do escoamento ao longo do condensador. Os trechos localizados entre 0s
pontos 1-2, 2-3 e 3-4 correspondem, respectivamente, a regido de vapor superaquecido a regido
bifasica e a regido de liquido sub-resfriado.

O fluido refrigerante que sai da linha de descarga do compressor como vapor
superaguecido, entra no condensador no estado termodinamico representado pelo ponto 1 na
Fig. 2.10 e comeca a transferir calor para o ambiente, 0 que provoca a diminuigdo de sua
temperatura. A pressao do fluido refrigerante no escoamento também diminui, em funcdo dos
efeitos viscosos, até atingir a pressao de saturagdo do fluido em questdo, ponto 2 da Fig. 2.10.
A partir desse ponto, inicia-se 0 processo de mudanca de fase até que o estado de liquido

saturado seja alcangado, ponto 3 da Fig. 2.10. Em seguida o fluido refrigerante, no estado de
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liquido sub-resfriado, continua a transferir calor para o ambiente até que atinja a saida do
condensador, ponto 4 da Fig. 2.10.
Figura 2.10 — Esquema do diagrama p-h, representando os estados termodinamicos do

fluido refrigerante ao longo do condensador.
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A massa especifica e a temperatura do refrigerante nas regides de liquido comprimido e
vapor superaquecido sdo calculadas usando-se os valores da pressao e da entalpia especifica do

fluido refrigerante, calculados, respectivamente, pelas Egs. (2.5) e (2.10), na forma,

T =T.(p.i) (2.34)
p. = p.(p.i) (2.35)

Na regido bifasica, a temperatura do refrigerante é calculada de forma similar e a massa
especifica do refrigerante, pr, € calculada pela Eq. (2.2).

As relacdes dadas pelas Egs. (2.35) e (2.36) e as demais propriedades termofisicas do
refrigerante sdo calculadas por meio da biblioteca de propriedades termodinamicas REFPROP
8.0 (LEMMON et al. ,2007).

As condicOes na entrada das regides do escoamento bifasico, 2-3, e do escoamento do

liquido sub-resfriado, 3-4, devem ser conhecidas. As equac¢des governantes do escoamento ao
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longo do condensador, Egs. (2.1), (2.5) e (2.10) sdo diferenciais parciais de primeira ordem e,
portanto, para serem resolvidas necessitam de uma condicdo inicial e de apenas uma condicéo
de contorno.

Na entrada do condensador sdo conhecidos o fluxo de massa, a pressao e a temperatura do
refrigerante, ponto 1 da Fig. 2.10. Com a temperatura e a presséo do refrigerante no ponto 1,
determinam-se as demais propriedades termodinamicas nesse ponto. Além disso, considera-se
que na entrada do condensador a parede do tubo esteja na mesma temperatura do refrigerante.

Dessa forma, as condicGes na entrada do tubo do condensador séo:

Pr :pr(pliTl) i:i(pl'Tl) (2.36)

Para o modelo de contato direto, adota-se a hipotese de que uma condi¢do de derivada nula
de temperatura da parede do tubo exista na saida do condensador. Essa hipdtese também ¢é
assumida no modelo de aleta com extremidade adiabatica, no qual considera-se temperatura
prescrita na base da aleta e fluxo de calor nulo em sua extremidade.

No modelo de placa bidimensional, considera-se que inicialmente a placa aquecida possua
uma temperatura prescrita igual a temperatura ambiente e que todas as suas fronteiras estejam

isoladas, como mostra a Fig. 2.11.
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Figura 2.11 — Condicéo inicial condigOes de contorno para a placa aquecida.
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A Figura 2.12 apresenta esquematicamente os pontos onde se localizam o inicio e término
da regido bifasica, bem como suas respectivas condi¢des de inicio e término. O inicio da regido
bifasica, ponto 2 mostrado na Fig. 2.10, é identificado comparando-se a pressao calculada com
a pressdo de saturacdo relativa a temperatura do refrigerante, considera-se como inicio da regido
bifasica o local ao longo do tubo na qual a pressdo do escoamento se torna menor ou igual a
pressédo de saturagéo, para a temperatura local do escoamento.

O final da regido bifasica, ponto 3 da Fig. 2.10, € identificado pelo titulo da mistura, isto
é, o inicio da regido de escoamento de liquido sub-resfriado correspondente ao local ao longo
do tubo onde x = 0 e as propriedades termodinadmicas nesse local séo aquelas relativas ao estado
de liquido saturado.
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Figura 2.12 — Condigdes de inicio e fim da regido de saturag&o.

Transicao Transicao
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2.5 EQUACOES CONSTITUTIVAS

As equacdes constitutivas para o calculo dos coeficientes de atrito e dos coeficientes de
transferéncia de calor por conveccdo, nas regiGes do escoamento monofésico e bifésico,
necessarias para se obter a solugdo do sistema de equaces governantes, geralmente, sdo de
base empirica ou sdo estabelecidas segundo modelos semi-empiricos. Essas equacdes sao
obtidas a partir de analises de queda de pressao e transferéncia de calor em escoamentos em
dutos com e sem mudanca de fase e também em escoamentos em dutos com convecgédo natural

do lado externo. Tais equacgdes e modelos sdo apresentados nos proximos subitens.

251 CORRELACOES PARA O CALCULO DO FATOR DE ATRITO MONOFASICO

Nas regides de escoamento de vapor superaquecido e de liquido sub-resfriado a for¢a de

atrito por unidade de volume, F, é calculada por,
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f G
F - (d—pj _ (2.37)
dz ) 2p.d

na qual f é o fator de atrito de Darcy, que neste trabalho pode ser calculado utilizando-se as
correlagdes de (CHURCHILL, 1977; SERGHIDES, 1984; PETHUKOQOV apud MILLS, 1999).
(@) Correlacéo de (CHURCHILL, 1977).
Essa correlacdo abrange os regimes de escoamento laminar, de transi¢do e turbulento e é

dada por,
1/12
8\’ 1
f=8| —| +———~ 2.38
(&) o
na qual,
16
A=1{2.4571In 0.91
1) o027t
Re d.

na qual r é a rugosidade absoluta da parede interna do tubo [m], Re =Gd, / z, é o nimero de

Reynolds e y, € a viscosidade dindmica do refrigerante [Pa.s].

(b) Correlacéo de (SERGHIDES, 1984).
Uma segunda opcdo para a correlacdo do fator de atrito de Darcy é apresentada por
Serghides (1984), é valida para as faixas: 3000 < Re < 5.10° e 0,5 < Pr < 2000, dada por

1_ (A-BY

f (A+2B+C) (2.39)

na qual,



59

A=—08686In &%, 12 (2.40)
74 Re
B=—08686In 219 42512 (2.41)
7.4 Re
c=—0g686In| 219 42518 (2.42)
7.4 Re

(c) Correlacéo de (PETHUKOV apud MILLS, 1999)

Outra correlacdo para o fator de atrito de Darcy, do ponto de vista algebrico é mais
simples, é a de Pethukov apud Mills (1999), valida para as faixas: 2300 < Re <5.10°e 0,5 < Pr
< 2000 em que

f =(0,79InRe-1,64)" (3.43)

Neste trabalho, as correlagdes empregadas para o calculo do fator de atrito nas regies
monofasicas sdo corrigidas e também sdo usadas para o calculo do fator de atrito na regido

bifasica do escoamento.
25.2 CORRELAQOES PARA O CALCULO DO FATOR DE ATRITO BIFASICO

Na regido de escoamento bifasico, a for¢a de atrito por unidade de volume, F, é calculada
tambeém pela Eq. (2.37), sendo que nesse caso, f = f,, & o fator de atrito bifasico, e pr € a massa
especifica do refrigerante, mistura liquido-vapor [kg/m?3], calculada pela Eq. (2.2).

O termo F; = (dp/dz)r nos escoamentos bifasicos, frequentemente é calculado em funcgéo
de multiplicadores biféasicos, ¢«?, usados para corrigirem o valor do fator de atrito monofasico

nas formas,

dp) _ o dp
).l
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dp) _ (dp
(@), #(a).
dp) _ .(dp
(@), 4(a).
dp) _ .(dp
(@), -4(2).

nas quais os indices inferiores indicam:

Fi: o gradiente de pressdo em razdo do atrito, que resultaria se o escoamento fosse somente de
liquido & vazdo em massa m, = [G(1-x)A |;

Fv: 0 gradiente de pressdo em raz&o do atrito, que resultaria se 0 escoamento fosse somente de

vapor & vazao em massa M, = [GxA |;

Fio: 0 gradiente de pressédo em razéo do atrito, que resultaria se 0 escoamento fosse somente de

liquido & vaz&o em massa total m=GA,;

Fuvo: 0 gradiente de pressédo em razédo do atrito, que resultaria se o escoamento fosse somente de

vapor & vazdo em massa total m=GA, ;

Observa-se nas Egs. (2.44) a (2.47) que os multiplicadores bifasicos sdo fatores de
corre¢do, que aplicados ao gradiente de pressao devido ao atrito no escoamento monofésico,
permitem calcular a queda de pressdo devido ao atrito no escoamento bifasico.

Os gradientes de pressdao no escoamento monofasico nas Egs. (2.44) a (2.47) sao,

respectivamente, dados por,

(d_pj _fiG*a-x) (2.48)
dz /g 2d; p, .

[d—pj _ 16 (2.49)
dZ Fv_ 2dipv .
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(d—pj _ fuG” (2.50)

dz )p,  2d,p, .

() ko st
dZ Fvo - 2dipv .

nas quais os fatores de atrito: fi, fy, fio e fvo S@0 calculados utilizando-se as correlagGes para o
fator de atrito de Darcy, apresentadas anteriormente para o calculo do fator de atrito na regido
monofésica, com as respectivas propriedades fisicas e com 0s nimeros de Reynolds,

respectivamente, dados por,

H

Re, = &9 (2.53)
1,

Re, = Gd (2.54)
|

Re, =% (2.55)
1,

nas quais i e uv S8o, respectivamente, as viscosidades dindmicas do refrigerante nas fases de
liquido e de vapor [Pas].

Um grande nimero de modelos e/ou correlacdes para o calculo da queda de pressao devido
ao atrito em escoamentos bifasicos é encontrado na literatura. Alguns desses

modelos/correlacdes, que foram utilizados neste trabalho, sdo apresentados a seguir.

(a) Modelo de viscosidade bifasica média
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Neste caso, o fator de atrito f, € assumido igual a fi,, que é calculado pelas correlagdes para

o fator de atrito monofasico usando uma viscosidade bifasica media, f, na defini¢cdo de nimero

de Reynolds, isto é: Re=Gdi/ji. A relacdo entre j e o titulo x deve ser escolhida de tal forma

que satisfaca as condicdes: (i) se x=0, entdo, g = y;; (ii) se x=1, entdo i = u,.

De acordo com Collier e Thome (1999), as possiveis correlacdes para o calculo de j séo:

()  (MCADAMS, WOODS E HEROMAN, 1942):

1_x ., @d-x
:uv /J|

= |

(i) (CICCHITTI et al., 1960):

p=Xpy +(1=X)u

(i) (DUKLER, WICKS e CLEVELAN, 1964):

=Py A-x)p

va |

(iv) (BEATTIE e WHALLEY, 1981):

= 1,0+ 1 (L= p)(L+25p)

(b) Correlagéo de (LIN et al., 1991)

(2.56)

(2.57)

(2.58)

(2.59)
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Lin et al. (1991) com base na equacdo de Churchill (1977) para o calculo do fator de atrito
monofasico, propde uma correlagdo para o multiplicador bifasico, considerando que o

refrigerante escoa apenas como liquido, dada por:

|nH ! ] | +o,27‘9f}

ReIo di

¢ = — {1+ xtﬂ— H (2.60)
|n[(7j +0,27 ‘9}

Re d;

Py
na qual Re é definido como Re =Gd, / iz . A correlacéo de Lin et al. (1991) é valida na faixa

de Reynolds de 4,64x10% a 3,76x10%,
(c) Correlacéo de (LOCKHART; MARTINELLI, 1949):
Lockhart e Martinelli (1949) propuseram correlacdes para determinar os multiplicadores

bifasicos ¢i e ¢y, a partir das quais, usando-se as Eqs. (2.44) e (2.45) permitem o calculo de
(dp/dz)e. Essas correlagdes sdo, respectivamente, dadas por,

¢’ =1+£+i2, para Re > 4000 (2.61)
Xtt Xtt
#2 =1+CX, + X?Z, para Re <4000 (2.62)

nas quais Xt € 0 parametro de Martinelli para ambas as fases escoando em regime turbulento,

dado por

1 0,9 0,5 0,1
X, = [ij Pl | A (2.63)
X P Hy
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(d) Correlacéo de (Gronnerud, 1979):

A correlacdo de Gronnerud (1979), citado por Ould Didi et al. (2002), foi desenvolvida
especificamente para fluidos refrigerantes. Neste caso, a queda de pressdo devido ao atrito,
(dp/dz)r, é calculada pela Eg. (2.44), com o multiplicador biféasico ¢ calculado pela correlacéo
de Gronnerud (1979), dada por

2)
Py (2.64)

0,25
v

sendo (dp/dz)er calculado por

(@j = o, [x+ 40 —x°£.2° )] (2.65)
dz Fr

na qual frr é o fator de atrito calculado com base no valor do nimero de Froude de liquido, Fr;:

fer=1se Fri>1eseFr <1,

2
fo. =Fr® + 0,00S(In iJ (2.66)
Fr,
na qual Fr é dado por
2
Fr, = G 5 (2.67)
gd; o,

2.5.3 COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECCAO ENTRE
O FLUIDO REFRIGERANTE E A PAREDE DO TUBO NAS REGIOES
MONOFASICAS
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Nas regides monoféasicas do escoamento, utilizam-se as correlagdes de Gnielinski (1976) e
de Dittus-Boelter (1930) para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecgao

entre o refrigerante e a parede do tubo, h;, dadas por,

(@) Correlacdo de (GNIELINSKI, 1976)

k, | (f/8)(Re—1000)Pr

h. 4, .
' (dJL+12,7(f 18)"2(Pr?*-1) (2.68)

na qual Re = Gdi/ur € 0 nimero de Reynolds, kr € a condutividade térmica do refrigerante
[WImK], Pr = (ucCp/kr) € 0 nimero de Prandtl do escoamento e cpr € 0 calor especifico a
pressao constante do refrigerante [J/kgK], A Equacdo (2.68) valida para as faixas: 3000 < Re <
5.10% e 0,5 < Pr < 2000.

(b) Correlacéo de (DITTUS-BOELTER, 1930)

h, =0,023Re’® Pr“[%) (2.69)

valida para 0,7 <P r< 120 e 2500 < Re <1,24x10°.
As propriedades termofisicas do refrigerante necessarias nas Eqgs. (2.68) e (2.69) sdo
obtidas de acordo com a regido do escoamento monofasico em que o refrigerante se encontra,

ou seja, se vapor superaquecido ou liquido sub-resfriado.

254 COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECCAO ENTRE
O FLUIDO REFRIGERANTE E A PAREDE DO TUBO NA REGIAO BIFASICA

Na regido bifésica, trés correlacbes para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor
por conveccao sdo analisadas neste trabalho. Tais correlagfes séo:
(@) Correlacdo de (SHAO e GRANRYD, 1995)
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1/6
h, K 0,084Pr" e Rey® +, Re, >24000 (2.70)
d Cp,l (T _Tc)

I r

1/6
h= K lisgprs| e | geoss| Re, <24000 (2.71)
d, CpI(T _Tc)

1 r

nas quais ki é a condutividade térmica do liquido saturado [W/mK], hy é a entalpia de

vaporizagdo [J/kg], Pr, =c, [k, € onGmero de Prandtl da fase liquida e Rey € 0 nimero de

Reynolds para a fase de vapor saturado, dado por

Gd X 1/2
Re, =—‘(ﬂ] 0<x<1 2.72)
:ul pv

(b) Correlacéo de (CAVALLINI et al., 1999)

h, =0,05Re,, " Pro"‘(l;—r) (2.73)
na qual o numero de Reynolds equivalente, Reeq, € calculado utilizando os nimeros de Reynolds

do liquido e do vapor, Re; e Rey, por meio da expressio, valida para 2300< Re < 5.10°.

0,5
Re,, = Re(i—:j{%} +Re, (2.74)

(c) Correlacéo de (MUELLER, 1983)

. 1/3
ﬂ{ﬁ] =11Re™*, paraRe<40 (2.75)
PP g

k | — Py

r
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_, 1/3
LU DD I 0,8Re™® , para 40 < Re < 2300 (2.76)
k.| 21(p = p,)0
A - 1/3
B K| —0,023Re"* Pr'? ,paraRe >2300  (2.77)
kr pl(pl_pv)g

255 COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECCAO ENTRE
A PAREDE E O AR AMBIENTE

O coeficiente externo de transferéncia de calor por conveccdo natural entre a parede
aquecida e o ar ambiente ¢ calculado pela correlacdo de Churchill e Chu (1975), que fornece o

valor médio de he, em uma placa vertical isotérmica, e é dada por

k
h, =+ 0,68+ 0,67(Ra, x p(Pr))"* ], para Ra < 10° (2.78)

k
h, = F"O,lS(RaI x @(Pr))"®, para Ra > 10° (2.79)

na qual,

-16/9

o(Pr)= {1+[0’492T 1 } (2.80)

Pr

e Raj é o numero de Rayleigh, calculado com base na altura da parede aquecida, H, como:

Ra, = 9p(T. =T, H (2.81)
va

na qual g é a aceleragdo gravitacional [m/s?], B é o coeficiente de expansdo térmica do ar [K™!]
e v é a viscosidade cinematica do ar [m?/s?].
A correlagdo de Churchill e Chu (1975) é valida para todos os regimes de escoamento:

laminar, de transi¢do ou turbulento.
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CAPITULO 3 - METODOLOGIA DE SOLUCAO

Apresenta-se neste capitulo a discretizacdo das equacdes governantes pelo método de
Volumes Finitos, e os algoritmos de solucdo do sistema de equacOes algébricas para cada

modelo proposto.
3.1 INTRODUCAO

A solucdo do sistema de equacBes governantes apresentado no Capitulo 2 é obtida
numericamente de forma iterativa, em razao das ndo linearidades das equagoes.

Tal solucdo é obtida usando-se 0 método de Volumes Finitos, na forma proposta por
(ESCANES; PEREZ-SEGARRA; OLIVA, 1995). Dessa forma, para as equacdes governantes
do escoamento ao longo do tudo do condensador, Egs. (2.1), (2.5) e (2.10), o dominio da
solucdo é dividido em volumes de controle e as equagdes governantes sdo integradas no tempo
e ao longo de cada um desses volumes, como mostrado na Fig. 3.1. As variaveis dependentes
sdo armazenadas nas faces dos volumes de controle e as integrais no espaco dos termos fonte

das equacdes governantes, S, sdo aproximadas pela regra do trapézio, ou seja:

§ :i % Sdz ~ m
AZ Yua

(3.1)

na qual S o termo fonte da equacdo governante e o simbolo superior (—) representa a média de
S ao longo do volume de controle. Os termos transientes das equacdes governantes sdo
aproximados pelo esquema de primeira ordem, aproximacdo de Euler, e a formulacéo

totalmente implicita € usada. Dessa forma

% _lp-¢ (3.2)
ot At '

na qual o simbolo (°) representa o instante de tempo imediatamente anterior.
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A partir do procedimento anterior obtém-se um sistema de equacGes algébricas que é
resolvido ponto-a-ponto ao longo do tubo do condensador. A malha computacional ao longo do

tubo usado neste trabalho é unidimensional, e uniforme como mostrado na Fig. 3.1.

Figura 3.1 - Malha computacional ao longo do tubo do condensador.

Z

I
z=L

As discretizacdes das equacOes de conservacdo de energia, Eq. (2.17), modelo de contato
direto, e Egs. (2.30) e (2.33), modelo de placa bidimensional, e os respectivos procedimentos
de solucéo serdo detalhados.

A equacgdo da conservacdo da energia referente ao modelo aleta com extremidade
adiabatica, Eq. (2.18), ndo sera discretizada, uma vez que para o calculo das propriedades do
escoamento, na abordagem de aleta com extremidade adiabatica, somente € requerida a taxa
total de calor transferido pela aleta, e ndo especificamente a distribuicdo de temperatura ao
longo da aleta.

Durante o procedimento de soluc¢do, o valor do titulo em um determinado volume pode
tornar-se negativo. Considera-se entdo que o inicio da regido liquida ocorra a partir de
x = 0,001.

3.3.1 DISCRETIZACAO DA EQUACAO DA CONSERVACAO DA MASSA PARA O
FLUIDO REFRIGERANTE

Integrando-se a equacdo da conservacao da massa, Eq. (2.1), no tempo e no espago, ao

longo do volume de controle mostrado na Fig. 3.1, obtém-se
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t+At k t+At k
oG

a r
_!. I(.|'18—’[;dzdt+ ! kJ'lgdzdt =0 (3.3)

Resolvendo as integrais no tempo e no espago, com as devidas aproximacgdes mencionadas

e substituindo G=pu obtém-se
(pk P )t (pu)k - (pu)k—l =0 (3.4)

assim,

u, = At (3.5)

3.1.2 DISCRETIZACAO DA EQUACAO DA QUANTIDADE DE MOVIMENTO PARA
O FLUIDO REFRIGERANTE

Integrando-se a equacdo da quantidade de movimento, Eq. (2.5), ho tempo e no espaco, ao

longo do volume de controle mostrado na Fig. 3.1, obtém-se:

t+At k t+At k t+At k t+At k
[] %dzdu [] %dzdt=— [] %dzdt— | kJ:IFZdzdt (3.6)

t k-1 t k-1 t k-1 t

Da mesma forma, usando-se as aproximagOes dadas pelas Egs. (3.1) e (3.2),

respectivamente, para o termo transiente e para o termo fonte, obtém-se

I:z,k + I:z,k—l

o o AZ
(Pkuk — P Uk )E_l_(Gkuk _Gk—luk—l):_(pk - pkl)_£ 5

jAz (3.7)

assim,
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l:z,k + l:z,k—l

> j Az (3.8)

o o \AZ
Px = Pxa _(pkuk — P Ui )E_(Gkuk _leukl)_(

3.1.3 DISCRETIZACAO DA EQUACAO DA CONSERVACAO DA ENERGIA PARA O
FLUIDO REFRIGERANTE

Integrando-se a equacao da conservacao de energia do refrigerante Eq. (2.10), no tempo e

no espaco ao longo do volume de controle mostrado na Fig. 4.1, obtém-se

t+At Kk a(pio) t+At k a ] B
_!. k_|:17dzdt+ _!' k“:lg(GIO)jZdt =

_ Jk't]'Atgt—pdtdz —Hjm i %(rr STzt (39)

k-1 t t k-1

Usando as aproximagdes dadas pelas Egs. (4.1) e (4.2), obtém-se:
o =—lgyq +— (3.10)

na qual os coeficientes ax e bk séo, respectivamente, dados por

Az
a =P +C (3.11)

o o pk + pk—l pl? + pko—l AZ
b, = 17, + - —+
k [po,k ok 5 5 jAt

iAz (3.12)

A

_|:hik(Tr _Tc)k +hik—1(Tr _Tc)k—l}
2
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3.14 DISCRETIZACAO DA EQUACAO DA CONSERVACAO DA ENERGIA PARA A
PAREDE DO CONDENSADOR - MODELO DE CONTATO DIRETO

Para a parede do condensador, a equacdo da conservacao de energia, Eq. (2.17), também é
resolvida pelo método de Volumes Finitos empregado anteriormente para o calculo das
distribuicdes de velocidade, pressao e entalpia de estagnacgéo do fluido refrigerante.

Neste caso, entretanto, as propriedades sdo armazenadas nos centros dos volumes de
controle e ndo nas faces como foi realizado na discretizacdo das equacdes governantes ao longo
do tubo do condensador. Dessa forma, para calcular a taxa de transferéncia de calor entre o
refrigerante e a parede do condensador, a temperatura do refrigerante no centro do volume de
controle € obtida pela média aritmética entre os valores das temperaturas armazenadas nas faces
do volume de controle.

Para isso gera-se uma malha cartesiana como mostrado na Fig. 3.2, na qual se observa que
as faces dos volumes de controle sdo denotadas pelos indices mindsculos w, e e e 0s volumes
por indices maiusculos W, P, e E, de acordo com a notagdo tradicionalmente empregada.

Figura 3.3 - Malha computacional unidimensional na parede do condensador — modelo

de contato direto.

O0zZw 0Ze

I >z Az

A equacdo de conservacdo de energia na parede do condensador Eg. (2.17) é entdo
integrada no tempo e no espago ao longo da dire¢cdo z do volume de controle mostrado na Fig.
3.2 obtendo-se:
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t+At e P
dt+ [ [——h(T T, Hazdt—
]dz SR S"

p° P
t+At e P
_ J' jk ; (Tp —Talhrad + h, pzdt (3.13)
t w pp

Realizando as integrais, obtém-se:

oT
)Az=kp[ P }At+
P 0z
P
{k . h(T, -T,)-

p-p p-p

8T

(pc)p(Tp‘p _Tpo 82

(T, -T,Jha +h.]jAzat  (3.14)

Aproximando as derivadas dT /dz nas faces e e w do volume de controle por diferencas
centrais, obtém-se a equacdo discretizada da conservacdo de energia para a parede do
condensador, dada por:

apl,p=agl g +a,T,, +b (3.15)

na qual os coeficientes ag, aw, e ap e 0 termo b, respectivamente, sdo dados por

=" 3.16
@), 7 (319
+%hi—A [h., +h, ]} (3.17)

o P P,
b=(pc), =T,| +{+ A—phiT, —A—pTa [h., +h, ]:IAZ (3.18)
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3.15 DISCRETIZACAO DA EQUACAO DA CONSERVACAO DA ENERGIA PARA A
PAREDE DO TUBO E PLACA DO CONDENSADOR — MODELO DE PLACA
BIDIMENSIONAL

Para a parede do tubo do condensador, a equacdo da conservacdo de energia, Eq. (2.30)
também € resolvida pelo método de Volumes Finitos. Portanto gera-se igualmente uma malha
cartesiana como mostrado na Fig. 3.2, seguindo-se 0 mesmo procedimento e atentando para as
diferencas basicas em cada tipo de equacao.

A Equacdo (2.30) é integrada no tempo e no espaco ao longo da dire¢do z do volume de

controle mostrado na Fig. 3.2 obtendo-se:

tmai 8@th dzdt = tfwf a;c dzdt + Hf Wf& h T kot
‘Htmjv kilfdy (T, =T, pzct (3.19)
Realizando as integrais, obtém-se
o,

(po)(T.], -T2

haee(Z

jAt +

P Pk
L h(T -T, )-—=—T_—T,)|AzAt 3.20
+|:kCACc |( r c) kCACCdy(tc p):| yA ( )

0z

e

Aproximando as derivadas dT /dz nas faces e e w do volume de controle por diferencas
centrais, obtém-se a equacdo discretizada da conservagdo de energia para a parede do tubo do

condensador, dada por:

T ., =acT ¢ +a,T, + b (3.21)

na qual os coeficientes ag, aw, e ap e 0 termo b, respectivamente, sdo dados por



76

c (3.22)

Az P P.k
a, =a. +a, +(oc), A_tJ{EI h, —W}Az (3.23)
Az o P Pk
b= —T —hT, ——=-T_|A 3.24
r "‘P{Aw Ay } Z .

A placa aquecida é posicionada sobre o tubo do condensador. A malha computacional
bidimensional cartesiana construida para a placa é apresentada na Fig. 3.3, na qual se observa
que os volumes de controle da placa que estdo em contato com o tubo do condensador estdo
destacados.

A malha do condensador foi dividida em duas: a malha bidimensional para os célculos da
placa aquecida e a malha unidimensional para o calculo do escoamento do refrigerante ao longo
do canal. As variaveis do escoamento sdo armazenadas nas faces dos volumes de controle da
malha ao longo do tubo e as temperaturas da placa aquecida sdo armazenadas no centro dos
volumes de controle da malha dessa placa. Para resolver o problema de acoplamento entre essas
varidveis realiza-se uma média aritmética das variaveis do escoamento para o calculo da
temperatura da placa e uma média das temperaturas da placa para o calculo das variaveis do
escoamento. A malha através da espessura do isolamento térmico é unidimensional e uniforme.

Para a integracdo da equacdo da conservacao de energia na placa aquecida Eq. (2.34), gera-
se uma malha como mostrado na Fig. 3.4, na qual se observa que as faces dos volumes de
controle sdo denotadas pelos indices w, e, n e s e 0s volumes por indices W, P, E, N e S de
acordo com a notagéo tradicionalmente empregada.
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Figura 3.3 - Malha computacional na placa aquecida do condensador.
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do de energia da placa aquecida, Eg. (2.34), € integrada no tempo

A equacéo de conservag

des z e y do volume de controle mostrado na Fig. 3.4 obtendo-se
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oT
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p
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Figura 3.4 - Volume de controle bidimensional para a placa do condensador.
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Realizando as integrais, obtém-se:

(pc)p(Tp‘P -T7 p)o"Asz =
oT
k[E

oT

_ P

aT aT
J5AyAt +k, (—"
z |, oy

_r

]5A2At +

S

n

N { K. (T;y— T,) —(T, =T, [ +h. ]}AszAt
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(3.26)

Aproximando as derivadas 0T /dz nas faces n, s, e e w do volume de controle por

diferencas centrais, obtém-se a equacao discretizada da conservagdo de energia para a placa

aquecida, dada por:

apT,p =8l e +ayTow +ayT n +a5T ¢ +b

na qual os coeficientes ag, aw, an, as € ap e 0 termo b, respectivamente, dados por

(3.27)
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a, =a +a, +ay +as +(C), 5AAztAy lc;;/ AzAy —[h,,, +h JazAy  (3.29)

5AZAyT o+ ke oAy [h..s +h. JAzAy (3.30)

As curvas foram tratadas de acordo com seu respectivo volume de controle, obtendo-se
uma malha cartesiana, como mostra a Fig. 3.3. O problema de acoplamento entre as

temperaturas do refrigerante € mostrado na Fig. 3.5.

Figura 3.5 - Acoplamento entre as temperaturas da placa aquecida e as temperaturas do

fluido refrigerante.
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3.2 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

A partir das discretizagbes apresentadas anteriormente para o escoamento do fluido
refrigerante e também para as distintas abordagens da transferéncia de calor com o meio, pode-
se agora desenvolver o procedimento de solugédo juntamente com o algoritmo de resolucao para
cada uma das modelagens descritas até agora. Independente do modelo proposto, este serd
capaz de elaborar como resultado as caracteristicas do escoamento do fluido refrigerante bem
como demais propriedades do problema como, por exemplo, distribuices de temperaturas

especificas para cada abordagem em questé&o.

3.2.2 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO PARA O MODELO DE CONTATO DIRETO

Na entrada do condensador a pressdo, a vazdo e o titulo do refrigerante sdo conhecidos e
assim as demais propriedades do refrigerante na entrada sdo determinadas. As Equacdes (3.5),
(3.8), (3.10) e (3.15) sdo, respectivamente, usadas para o célculo das varidveis do refrigerante,
u, p e io, € também a distribuicdo de temperatura da parede do condensador, Ty, ao longo de
todo o tubo do condensador.

O algoritmo de solucdo do modelo de contato direto é:

1. Arbitrar todas as variaveis no instante de tempo imediatamente anterior;

2. Calcular as propriedades do escoamento do refrigerante na entrada do evaporador a
partir dos parametros conhecidos (k=1);

Incrementar k=k+1,;

Calcular a velocidade média do escoamento, u, Eq.(3.5);

Calcular a presséo, p, pela Eq. (3.8);

Calcular a entalpia de estagnacao, io, pela Eq. (3.10);

Calcular a temperatura da parede do condensador, Tp, pela Eq. (3.15);

N o g B~ W

Atualizar as propriedades termodindmicas, termofisicas e os pardmetros empiricos do
escoamento;
9. Retornar ao passo 4 até a convergéncia espacial das variaveis;

10. Retornar ao passo 3 até o ultimo volume de controle;
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11. Impresséo das varidveis ao longo do canal do escoamento.

A Figura 3.6 mostra o fluxograma do algoritmo de solucdo para a abordagem de contato
direto entre o fluido refrigerante e a parede do condensador.

Figura 3.6 — Algoritmo de solugdo para o modelo de contato direto.

3.2.3 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO PARA O MODELO DE ALETA COM
EXTREMIDADE ADIABATICA

Analogamente ao apresentado para o modelo de contato direto, as propriedades, tais como
pressdo, vazdo e o titulo do refrigerante sédo conhecidas na entrada do condensador e assim as
demais propriedades do refrigerante na entrada sdo determinadas. As Equacdes (3.5), (3.8),
(3.10) e (3.26) sdo, respectivamente, usadas para o calculo das variaveis do refrigerante, u, p e
Io, € também das temperaturas da base da aleta, To, ao longo de todo o tubo.

O algoritmo de solucdo do modelo de aleta com extremidade adiabatica é:

1. Arbitrar todas as variaveis no instante de tempo imediatamente anterior;
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10.
11.
12.
13.

14.

15.

16.
17.
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Calcular as propriedades do escoamento do refrigerante na entrada do evaporador a
partir dos parametros conhecidos (k=1);

Incrementar k=k+1;

Estimar o valor de h; e To;

Calcular o rendimento da aleta, 7, Eq.(2.23);

Calcular a temperatura média da aleta, T, Eq.(3.22);

Calcular usando T calculado no passo 6, um novo valor para hj novo;

Compara-se o valor obtido hinovo cOm 0 valor estimado no passo 4, caso a convergéncia
para h; seja alcancada, segue para 0 passo 9, caso contrario, retorna-se para 0 passo 4;
Calcular a velocidade média do escoamento, u, Eq.(3.5);

Calcular a presséo, p, pela Eq. (3.8);

Calcular a entalpia de estagnacao, io, pela Eq. (3.10);

Calcular a taxa de transferéncia de calor na aleta pela Eq. (2.25);

Calcular a nova temperatura da base da aleta, Tonovo, EQ. (2.26), com a temperatura
encontrada para o refrigerante.

Atualizar as propriedades termodindmicas, termofisicas e 0s parametros empiricos do
escoamento;

Compara-se o valor de To, novo Obtido no passo 13 com o valor estimado. Caso tenha-se
alcancado a convergéncia segue para 0 passo 16, caso contrario, retorna-se para 0 passo
4,

Retornar ao passo 3 até o ultimo volume de controle;

Impresséo das variaveis ao longo do canal do escoamento.

A Figura 3.7 mostra o fluxograma do algoritmo de solucdo para o modelo de aleta com

extremidade adiabatica.
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Figura 3.7 — Algoritmo de solucdo para o modelo de aleta com extremidade adiabatica.

3.24 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO PARA A ABORDAGEM DE PLACA
BIDIMENSIONAL

De forma anéloga aos procedimentos para as demais abordagens, as propriedades tais
como pressdo, vazao e o titulo do refrigerante sdo conhecidas na entrada do condensador e
assim as demais propriedades do refrigerante sdo determinadas na entrada. As Equacdes (3.5),
(3.8) e (3.10) sdo usadas para o calculo das variaveis do refrigerante, u, p e io, € as Egs. (3.21)
e (3.25) sdo usadas para o calculo das temperaturas da parede do tubo do condensador, T, e da
placa aquecida, Tp.

O algoritmo de solucdo do modelo de placa bidimensional é:

1. Arbitrar todas as variaveis no instante de tempo imediatamente anterior;

2. Estimar o campo de temperatura da placa aquecida, Tp;

3. Calcular as propriedades do escoamento do refrigerante na entrada do evaporador a
partir dos parametros conhecidos (k=1);

4. Incrementar k=k+1;

5. Calcular a velocidade média do escoamento, u, Eq.(3.5);

6. Calcular a pressao, p, pela Eq. (3.8);



84

7. Calcular a entalpia de estagnacéo, io, pela Eq. (3.10);
8. Calcular a temperatura da parede do tubo do condensador, T, pela Eq. (3.21);
9. Atualizar as propriedades termodinamicas, termofisicas e os parametros empiricos do
escoamento;
10. Retornar ao passo 5 até a convergéncia espacial das variaveis;
11. Retornar ao passo 4 até o ultimo volume de controle;
12. Calcular o campo de temperatura da placa aquecida Tp, novo pela Eg. (3.25), com os
valores convergidos de T;
13. Compara-se o valor obtido Tp, novo COM 0 valor estimado no passo 2, caso a convergéncia
para Tp seja atingida, segue-se para 0 passo 14, ou retorna-se para 0 passo 2;
14. Impresséo das variaveis ao longo do canal do escoamento.
A Figura 3.8 apresenta o fluxograma do algoritmo de solucdo para 0 modelo de placa
bidimensional entre o entre o tubo do condensador e a placa aquecida.

Figura 3.8 — Algoritmo de solucéo para o modelo de placa bidimensional.
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CAPITULO 4 - RESULTADOS E DISCUSSOES

Os resultados obtidos na simulacdo do escoamento e da transferéncia de calor neste
capitulo. Inicialmente, apresenta-se uma analise de sensibilidade do modelo para ao longo de
condensadores do tipo parede-aquecida séo apresentados e discutidos avaliar as influéncias do
refinamento da malha computacional e das diferentes equacfes constitutivas para o calculo do
fator de atrito e dos coeficientes de transferéncia de calor. Posteriormente é realizada a
validacdo do modelo comparando-se os resultados obtidos, segundo as diferentes modelagens
da transferéncia de calor, com dados experimentais selecionados da literatura. As comparacdes
sdo realizadas em termos da carga térmica do condensador e a da queda de pressdo ao longo do
tubo do condensador. Em seguida apresenta-se uma breve analise sobre o desempenho do
condensador de parede-aquecida operando com fluidos refrigerantes alternativos, procurando

destacar uma das potencialidades do modelo.

1.1 INTRODUCAO

Os resultados obtidos sd@o comparados com dados experimentais e computacionais
disponiveis na literatura, entretanto, sdo poucos os trabalhos experimentais encontrados na
literatura atual sobre o estudo de condensadores do tipo parede-aquecida usados em
refrigeradores domésticos.

Com isso, a comparacao dos resultados ficou restrita a carga térmica do condensador e a
queda de pressdo ao longo do tubo do condensador de um refrigerador doméstico especifico,
do tipo estatico, operando com fluido refrigerante HFC-134a ou R134a em diferentes condicdes
de operacéo.

Realiza-se também uma andlise da influéncia do fluxo de massa do refrigerante, da
temperatura ambiente e do titulo sobre o desempenho do condensador.

O condensador analisado € 0 mesmo empregado por Bansal e Chin (2002) e suas dimensdes
geométricas e caracteristicas sdo apresentadas na Tab. 4.1. As propriedades termofisicas do
fluido refrigerante usado nos testes, R-134a, sdo calculadas usando-se o moédulo REFPROP 8.0,
Lemmon, Mclinden e Huber (2007). O material do condensador e da placa aquecida € o aco,

cujas propriedades termofisicas sdo também apresentadas na Tab. 4.1.
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Neste trabalho, a andlise do escoamento e da transferéncia de calor ao longo do
condensador ficou restrita ao regime permanente, uma vez que nao foram encontrados trabalhos

na literatura atual que abordam a simulacéo transiente do condensador do tipo parede-aquecida.

Tabela 4.1 — Caracteristicas geométricas e propriedades do condensador analisado (BANSAL

e CHIN, 2002).
Propriedade do condensador Valor
Diametro interno do tubo [m] 0,00475
Diametro externo do tubo [m] 0,004
Comprimento do tubo [m] 23,21
Area de transferéncia de calor interna (tubo) [m?] 0,2946
Area de transferéncia de calor externa (placa) [m?] 3,240

Condutividade térmica do aco (tubo e placa) [W/m.K] 50

Espessura da placa [m] 0,004
Rugosidade absoluta [mm] 0,00058
2.1 INFLUENCIA MALHA COMPUTACIONAL

Para verificacdo da influéncia do refino de malha sobre os resultados do cédigo
computacional, utilizou-se a modelagem da aleta com extremidade adiabatica, com as

condicdes de operacdo apresentadas na Tab. 4.2.

Tabela 4.2. CondicGes de operacdo para o teste de refino de malha computacional.

Condigdes de Teste

Temperatura ambiente [°C] 25

Temperatura de entrada [°C] 50
Pressé@o na entrada [bar] 9,37
Vazéo na entrada [Kg/h] 2,866

Nos testes, as malhas analisadas foram de 100, 200, 800 e 1600. A andlise da influéncia do
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aumento do ndamero de volumes na malha foi realizada comparando-se as distribuicdes de
temperatura do refrigerante ao longo do tubo, e também das distribuicdes da pressdo do
refrigerante pela variacdo de sua entalpia ao longo do tubo, obtidas pelas diferentes malhas
consideradas. As Figuras 4.1 e 4.2 apresentam-se, respectivamente, as distribuicbes de
temperatura e pressédo ao longo do condensador.

Figura 4.1 — Efeito do refinamento de sobre as distribuicdes de Temperatura ao longo do

tubo do condensador.
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Figura 4.2 — Diagrama pressdo-entalpia dos testes de refinamento de malha.
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Verifica-se na Figura 4.1 que o refinamento de malha praticamente ndo influenciou a
distribuicdo de temperatura do refrigerante ao longo do tubo do condensador. A maior diferenca
entre os perfis de temperatura ocorreu na regido liquida, enquanto que nas regies de vapor
superaquecido e bifésica, tais perfis mantiveram-se sem alteracdes significativas com o refino
de malha.

Para as distribuicdes de pressdo em funcdo do salto entalpico, observa-se na Fig. 4.2, que
o refino de malha exerceu uma pequena influéncia sobre os perfis de pressdo obtidos com as
diferentes malhas nas regides liquida e bifasica do escoamento, enquanto que na regido de vapor
superaquecido ndo se observaram diferencas significativas.

Dessa forma adota-se a malha de 1600 volumes para a obtencdo dos resultados desse

trabalho.

4.3 INFLUENCIA DAS RELACOES CONSTITUTIVAS

Como os resultados obtidos pelo modelo proposto sdo dependentes das equacgdes
constitutivas usadas no célculo da queda de pressdo devido ao atrito e dos coeficientes de
transferéncia de calor ao longo do tubo do condensador, dentre outros parametros, realiza-se

uma andlise de sensibilidade do modelo para verificar a influéncia dessas correlagdes sobre 0s
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resultados obtidos. O modelo de transferéncia de calor utilizado é o de aleta com extremidade
adiabatica.

Dessa forma, resultados foram obtidos usando-se cada uma das correlacfes apresentadas
no item 2.5 para o fator de atrito monofasico, multiplicador bifasico, coeficiente de
transferéncia de calor monofasico, coeficiente de transferéncia de calor biféasico e para as
abordagens da viscosidade bifasica do escoamento.

As condicOes de operacdo empregadas nessa analise sdo as mesmas apresentadas na Tab.
4.2, para um condensador com as mesmas caracteristicas geométricas e propriedades
apresentadas na Tab. 4.1. Apés a analise da influéncia dessas correlages, 0 modelo proposto

é, entdo, definido.
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4.3.1 COEFICIENTE DE ATRITO MONOFASICO

Nas regides monofasicas do escoamento, regides liquida e de vapor superaquecido, foram
analisadas as correlagdes de Churchill (1977), Eq. (2.38), Serghides (1984), Eq. (2.39), e pela
férmula de Pethukov (1970) apresentada por Mills (1999), Eq. (2.43), apresentadas no item
2.5.1, foram avaliadas. As Figuras 4.3 e 4.4 apresentam, respectivamente, as distribuicdes de
temperatura e pressdo ao longo do tubo do condensador para cada correlacdo analisada.

Figura 4.3 — Efeito do fator de atrito monofasico nas distribui¢fes de temperatura ao

longo do tubo do condensador.
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Nota-se na Figura 4.3 a distribuicdo de temperatura ao longo do comprimento do tubo do
condensador, quando a correlacdo de Serghides (1984) foi usada, ocasionou uma antecipacao
do inicio da regido liquida, enquanto que as correlacbes de Churchill (1977) e Pethukov (1970)
néo apresentaram distingdo entre si com relagéo aos perfis de temperatura obtidos.

Na Figura 4.4 identifica-se uma queda de pressdo menos acentuada para 0 caso em que se
utiliza a correlacdo de Serghides (1984) para o fator de atrito monofasico, em relacdo as
correlagdes de (CHURCHILL, 1977, PETHUKOQOV, 1970). Essa diferenca no valor da
distribuicdo da presséo ao longo do escoamento torna-se mais acentuada conforme se aproxima
da saida do tubo.
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Figura 4.4 — Efeito do fator de atrito monofésico nas distribui¢bes de pressdo ao longo
do tubo do condensador.
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Dessa forma, as distribuicdes de temperatura e pressdo do escoamento ao longo no tubo do
condensador mostraram-se praticamente independentes das correlacdes para o célculo do fator
de atrito monofasico. Para a analise dos resultados seguintes a correlacdo de Churchil (1977)

sera empregada para o calculo do fator de atrito monofasico.

4.3.2 MODELO DE CALCULO DA FORCA DE ATRITO, FZ, NA REGIAO BIFASICA

Para verificar a influéncia do modelo de célculo da for¢a de atrito, F, = dp/dz, na regiao
bifasica, as correlagdes de Lin et al. (1991), Eq. (2.60), Lockhart e Martinelli (1949), Egs. (2.61)
e (2.62) e Gronnerud (1979), Eq. (2.64), apresentadas no item 2.5.2, foram avaliadas.

As Figuras 4.5 e 4.6 apresentam as distribuicdes de temperatura e pressao ao longo do tubo
do condensador para cada modelo avaliado. Na Figura 4.5 nota-se que ndo foram afetados de

forma significativa os perfis de temperatura do fluido refrigerante ao longo do escoamento.
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Figura 4.5 — Efeito do modelo de calculo de Fz na regido bifésica sobre as distribui¢des
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A Figura 4.6 mostra uma grande diferenca entre as distribui¢cdes de pressdo ao longo do

condensador quando se emprega a correlagdo de Gronnerud (1979) em relacdo as distribuicdes

de pressdo obtidas quando se utilizam as correlacdes de Lin et al. (1991) e Lockhart e Martinelli

(1949). As correlacdes

de Lin et al. (1991) e Lockhart e Martinelli (1949) resultaram em perfis

de pressdo com comportamentos semelhantes ao longo do escoamento para a regido bifasica,

entretanto, a correlacdo de Gronnerud (1979) gerou uma distribuicdo de presséo ténue, o que

fez com que a reducéo

maior.

de pressdo para as duas primeiras correlacdes fosse consideravelmente

Para as analises posteriores utilizar-se-a a correlagdo de Lin et al. (1991).
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Figura 4.6 — Efeito do modelo de calculo de Fz na regido bifésica sobre as distribui¢des
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4.3.3 MODELO DE CALCULO DA VISCOSIDADE BIFASICA

Considerando que a correlacdo de Lin et al. (1991) necessita do valor da viscosidade

bifasica, f, os resultados obtidos sdo comparados quando essa propriedade é calculada pelas
correlagbes de McAdams, Woods e Heroman (1942), Eqg. (2.56), Cicchitti et al. (1960), Eq.
(2.57), Duckler, Wicks e Cleveland (1964), Eq. (2.58), e Beattie e Whalley (1942), Eq. (2.59).

As Figuras 4.7 e 4.8 apresentam, respectivamente, as distribuicOes de temperatura e pressao

ao longo do tubo do condensador para cada formulacdo empregada no célculo da viscosidade

absoluta bifésica do fluido refrigerante.
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Figura 4.7 — Efeito da correlacdo de u sobre as distribui¢cdes de temperatura ao longo do

tubo do condensador.
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Na Figura 4.7, observa-se que os perfis de temperatura ndo sofreram influéncia
significativa da formulagdo escolhida par ao calculo da viscosidade bifésica.

Entretanto, na Figura 4.8, nota-se que a correlacdo de Cicchitti et al. (1960) gerou a maior
gueda de pressdo ao longo do tubo do condensador, aproximadamente 4,5 kPa, em relacdo as
demais correlagdes analisadas, aproximadamente de 3,5 kPa para a queda de pressao no tubo

do condensador.
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Figura 4.8 — Efeito da correlacdo de u sobre as distribuicGes de presséo ao longo do tubo

do condensador.
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Outro ponto a salientar é que as formulacBes de Duckler, Wicks e Cleveland (1964),
McAdams, Woods e Heroman (1942) e Beattie e Whalley (1942), apresentaram um
comportamento similar, e aproximadamente os mesmos valores para a reducdo de pressao ao
longo do condensador.

Para as proximas andlises utilizar-se-4 a correlacdo de Cicchitti et al. (1960) para a
formulacdo da viscosidade bifasica.

4.3.4 COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR MONOFASICO
Para verificar a influéncia das correlagfes que fornecem o coeficiente de transferéncia de

calor por conveccéo nas regides monofasicas do escoamento sobre 0s resultados obtidos, foram
testadas as equacdes de Gnielinski (1976), Eq. (2.68), e Dittus-Boelter (1930), Eq. (2.69).
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Nas Figuras 4.9 e 4.10 apresentam-se, respectivamente, as distribui¢des do coeficiente de
transferéncia de calor interno ao longo do tubo do condensador e da temperatura do refrigerante,
calculadas pelo presente modelo, para as duas correlacdes analisadas.

As descontinuidades observadas nos perfis do coeficiente de transferéncia de calor
mostrados na Fig. 4.9 devem-se a transi¢do da regido do escoamento de vapor superaquecido
para regido bifasica e dessa para a regido liquida.

Verifica-se na Figura 4.9 que as correlacGes de Dittus-Boelter (1930) e de Gnielinski
(1976) resultam nos mesmo valores do coeficiente de transferéncia de calor na regido
superaquecida do escoamento. No entanto, na regido liquida observa-se uma diferenca nos
valores de hj, em torno de 300 W/m?K, segundo a correlacdo de Dittus-Boelter (1930) e em
torno de 100 W/m?K, segundo a correlagio de (GNIELINSKI, 1976).

Figura 4.9 — Distribuigdes do coeficiente de transferéncia de calor ao longo do tubo do
condensador — efeito das regides monofésicas.
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Figura 4.10 — Efeito das correlagdes do coeficiente de transferéncia de calor monofésico
sobre as distribuicfes de temperatura ao longo do tubo do condensador.
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Tal diferenca, entretanto, ndo afetou significativamente os perfis de temperatura do
refrigerante ao longo do condensador como se observa na Fig. 4.10. Apenas no final da regido
liquida nota-se uma pequena diferenca entre os perfis de temperatura.

Esse comportamento pode ser explicado em razdo do comprimento das regides
monofasicas, vapor superaquecido e liquido subresfriado, corresponde a menos que 15% do
comprimento total do tubo do condensador.

A correlacdo de Gnielinski (1976) sera utilizada para as préximas analises, uma vez que é
mais recente e considera os efeitos da queda de pressdo em razédo do atrito, fator de atrito de

Darcy.

4.3.5 COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR BIFASICO

Para analisar o efeito das correlagGes do coeficiente de transferéncia de calor por convecgédo
na regido bifasica do escoamento sobre os resultados obtidos, trés correlagGes foram testadas:
a correlacdo de Shao e Granryd (1995), Egs. (2.70) e (2.71), Cavallini et al. (1999), Eq. (2.73),
e Mueller (1983), Egs. (2.75), (2.76) e (2.77).
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Nas Figuras 4.11 e 4.12 apresentam-se, respectivamente, os valores da distribui¢éo do
coeficiente de transferéncia de calor interno ao longo do tubo do condensador e da de
temperatura do refrigerante para cada correlacdo apresentada.

Verifica-se na Figura 4.11 verifica-se que as correlaces para o calculo do coeficiente de
transferéncia de calor bifasico, apresentam comportamentos claramente diferentes, possuindo
uma ampla variacéo para os valores na regido de saturagdo, que vio de 1000 a 7000 W/m?K. A
correlacdo de Muller (1983) é a que resultou nos menores valores, aproximadamente na faixa
entre 1600 a 2700 W/m?K, acarretando um pequeno atraso, do inicio da regido liquida em
relagdo as demais correlagdes analisadas. A correlagdo de Shao e Granryd (1995) resultou um
coeficiente de transferéncia de calor bifasico constante ao longo do escoamento na regido
bifasica, enquanto que a correlacdo de Cavallini et al. (1999) e Mueller (1983) apresentaram
uma distribuicdo decrescente para o valor do coeficiente de transferéncia de calor, mais
acentuada na correlacdo de (CAVALLINI et al., 1999).

Figura 4.11 — Distribuicdes do coeficiente de transferéncia de calor ao longo do tubo do

condensador — efeito da regido bifasica.
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Na Figura 4.11 observa-se novamente que as descontinuidades nas distribuicdes do

coeficiente de transferéncia de calor bifasico representam os locais ao longo do tubo onde
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ocorrem as transigdes entre as regides do escoamento. Em razdo da mudanga de fase do fluido
refrigerante, o coeficiente de transferéncia de calor assume valores relativamente altos quando
comparados com os coeficientes de transferéncia de calor das regides monofasicas.

Figura 4.12 — Efeito das correlac6es do coeficiente de transferéncia de calor bifasico

sobre as distribuicfes de temperatura ao longo do tubo do condensador.
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Na Figura 4.12, constata-se que a alteracdo da correlacdo usada para o calculo do
coeficiente de transferéncia de calor para a regido bifasica ndo afeta significativamente a
distribuicdo da temperatura do refrigerante ao longo do condensador. Da mesma forma
observada na analise das correlacdes do coeficiente de transferéncia de calor monofasico, nota-
se uma pequena diferenca entre a posicdo em que ocorre a condensacdo completa do
refrigerante e inicio da regido liquida.

Para as proximas andlises utilizar-se-a a correlacdo de Mueller (1983) para o célculo do

coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo na regido bifasica.
4.4 DEFINICAO DO MODELO

Concluida a andlise do efeito das relagdes constitutivas sobre os resultados obtidos, as

equac0es constitutivas adotadas no modelo sao:
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(1) Fator de atrito na regido liquida e de vapor superaquecida: correlacdo de
(CHURCHILL, 1977);

(i) Forca de atrito na regido bifasica: correlacdo Lin et al. (1991), com a viscosidade da
mistura bifasica calculada pela equacao de Cicchitt et al. (1960).

(iii)  Coeficiente de transferéncia de calor na regido liquida, de vapor superaquecida e na
linha de succgéo: correlacdo de (GNIELINSKI, 1976).

(iv)  Coeficiente de transferéncia de calor na regido bifasica: correlacdo de (MUELLER,
1983).

45 VALIDACAO DO MODELO

Nos testes realizados por Bansal e Chin (2002), o fluido refrigerante apresenta um grau de
superaquecimento de 5 °C na entrada do condensador. A temperatura de saturagdo do
escoamento e a temperatura do ambiente externo sdo fornecidas, bem como a faixa de vaz6es
empregadas para cada caso. A Tabela 4.3 apresenta as condi¢cdes de operacao para quatro testes
realizados por (BANSAL; CHIN, 2002).

As Figuras 4.13 a 4.16 apresentam, respectivamente, para os Casos 1 a 4 da Tab. 4.3, as
comparacOes entre as capacidades térmicas do condensador calculadas neste trabalho, segundo
0 modelo de contato direto, e os dados experimentais de (BANSAL; CHIN, 2002).

Tabela 4.3. Condicdes testadas por (BANSAL; CHIN, 2002).

Condicbes de Teste Casol Caso2 Caso3 Caso 4
Temperatura ambiente [°C] 20 25 20 25
Temperatura de saturacdo [°C] 32 37 35 40
Temperatura de entrada [°C] 37 42 40 45
Presséo na entrada [bar] 8,15 937 887 10,16
Faixa de vaz0es [g/s] 0,7-1.2
Emissividade 0,92
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Figura 4.13 — Comparacdo entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —

Caso 1 (modelo de contato direto) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.14 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —

Caso 2 (modelo de contato direto) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.15 — Comparacdo entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 3 (modelo de contato direto) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.16 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 4 (modelo de contato direto) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Observa-se nas Figuras 4.13 a 4.16 que as capacidades térmicas do condensador calculadas
neste trabalho se encontram na faixa de 0 a 3,2 % em relagédo aos valores experimentais, sendo
que o0 maior desvio ocorre para 0 Caso 3, Fig. 4.15, e o menor desvio, de 1,8 %, ocorre para 0
Caso 2, Fig. 4.14. Nota-se também a tendéncia de aumento do desvio entre os resultados
calculados e medidos com o0 aumento da capacidade térmica do condensador, com excecgdo das
comparacOes para o Caso 4, Fig. 4.16, cujo desvio € aproximadamente constante ao longo de
toda a faixa analisada, 170 a 210 W.

As Figuras 4.17 a 4.20 apresentam, respectivamente, para os Casos 1 a 4 da Tab. 4.3, as
comparacOes entre as capacidades térmicas do condensador calculadas neste trabalho, segundo
0 modelo de aleta com extremidade adiabatica, e os dados experimentais de (BANSAL; CHIN,
2002).

Assim como para a abordagem de contato direto, pode-se observar que os resultados
numeéricos para o valor da capacidade térmica se aproximaram dos valores medidos por Bansal
e Chin (2002), apresentando, no entanto, um desvio para menos, ou seja, os valores encontrados
na simulacdo para a capacidade térmica do refrigerador ficaram aquém da capacidade térmica
medida experimentalmente, com um desvio maior para o Caso 4 com um valor de -4,9%, e um
menor para o0 Caso 3 que foi de 2,5%.

Analogo a abordagem de contato direto, também se observou para a abordagem de aleta
adiabatica que a tendéncia para todos os casos analisados é de que quanto maior é a vazao
empregada para 0 escoamento, mais o valor experimental da capacidade térmica numérica do

condensador se distancia da capacidade experimental para um mesmo caso em questao.
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Figura 4.17 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 1 (modelo de aleta com extremidade adiabatica) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.18 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 2 (modelo de aleta com extremidade adiabéatica) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.19 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 3 (modelo de aleta com extremidade adiabatica) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.20 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 4 (modelo de aleta com extremidade adiabéatica) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).

Capacidade do Condensador (W)

210
§ X T =45°C,T =25°C 7
ent amb A
,///
200 - 7
f/
e //,"
.// ’ X
X
190 P K X
] . X 49%
v X
180 -
< X
d K
/'/('/ X
170 H / X X
e
X
T T T T T T T T
170 180 190 200

Capacidade Experimental do Condensador (W)

210



106

Para o modelo de placa bidimensional as Figs. 4.21 a 4.24 apresentam, respectivamente,
para os Casos 1 a 4 da Tab. 4.3, as comparagdes entre as capacidades térmicas do condensador
calculadas neste trabalho e os dados experimentais de (BANSAL; CHIN, 2002).

Observa-se nas Figuras 4.21 a 4.24 que as capacidades térmicas do condensador calculadas
neste trabalho, segundo o modelo de placa bidimensional, encontram-se na faixa de 0 a 3,4%
em relacdo aos valores experimentais, sendo que o maior desvio ocorre para o Caso 3, Fig. 4.23,
e 0 menor desvio, de 1,4 %, ocorre para 0 Caso 4, Fig. 4.24. Nota-se também a tendéncia de
aumento do desvio entre os resultados calculados e medidos com o aumento da capacidade
térmica do condensador, com exce¢do das comparagdes para o Caso 3, Fig. 4.23, cujo desvio é
aproximadamente constante ao longo de toda a faixa analisada, 170 a 200 W.

A tendéncia de aumento do desvio entre os resultados calculados e medidos com o aumento
da capacidade térmica do condensador, foi observada nos trés modelos de transferéncia de calor
analisados. Na Tabela 4.4 apresentam-se 0s desvios maximos obtidos para cada um dos
modelos de transferéncia de calor analisados, em relacdo a todos o0s casos testados.

Tabela 4.4 — Desvios percentuais entre as capacidades térmicas do condensador medidas e
calculadas. (BANSAL; CHIN, 2002).

Modelo de transferéncia de calor
] ] Casol Caso2 Caso3 Caso4
entre o condensador e o0 meio ambiente

Contato direto +2,5% +1,8% +3,2% +1,9%
Aleta com extremidade adiabatica -3,6% -3,5% -2,5% -4.9%
Placa bidimensional +2.0% +2.2% +3,4% +1,4%
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Figura 4.21 — Comparacdo entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 1 (modelo de placa bidimensional) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.22 — Comparacao entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 2 (modelo de placa bidimensional) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Figura 4.23 — Comparacdo entre as capacidades térmicas do condensador calculadas —
Caso 3 (modelo de placa bidimensional) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Caso 4 (modelo de placa bidimensional) e medidas (BANSAL; CHIN, 2002).
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Outro ponto importante foi a constatagéo de que para vazdes do condensador menores, a
abordagem de aleta se comporta melhor, apresentando resultados mais proximos dos dados
experimentais, enquanto que as abordagens de contato direto e placa bidimensional mostram
melhor congruéncia com valores de capacidade térmica para vazes maiores, e também mantém
um valor aproximadamente constante de desvio com relacdo aos dados experimentais, 0 que
ndo se observa no modelo de aleta adiabética.

Outra diferenca encontrada em relacdo aos trés modelos se deu com a temperatura de
entrada. Nas abordagens de contato direto e placa bidimensional, os maiores desvios se deram
para temperaturas de entrada do escoamento do fluido refrigerante menores, ja para a
abordagem de aleta com extremidade adiabatica, os maiores desvios se apresentaram nas
maiores temperaturas de entrada para o refrigerante.

Uma segunda andlise foi realizada baseando-se nos dados obtidos por meio da simulacéo
numérica do condensador hot-wall também elaborada no trabalho desenvolvido por Bansal e
Chin (2002) para o refrigerante HCFC — 134a nas mesmas especificacdes e propriedades do
condensador apresentadas na Tab. 5, na qual se compararam os resultados para a capacidade
térmica do condensador e a queda de pressdo ao longo do tubo do condensador.

Nas Figuras 4.25 e 4.26 apresentam-se as distribuicdes da capacidade térmica do
condensador em fungdo do fluxo de massa do fluido refrigerante, respectivamente, para 0s
Casos 1 e 2 (Tab. 4.3). Nessas figuras, os dados experimentais de Bansal e Chin (2002) sdo
comparados com os resultados calculados pelo presente modelo, quando os trés modelos da
transferéncia de calor entre a placa aquecida e 0 meio ambiente sdo empregadas: modelo de
contato direto, modelo de aleta com extremidade adiabatica e modelo de placa bidimensional.
Além disso, apresentam-se também nas Figs. 4.25 e 4.26 os resultados calculados por Bansal e
Chin (2002) também usando o modelo de aleta com extremidade adiabatica.

Nota-se nas Figuras 4.25 e 4.26 que os resultados calculados pelo presente modelo, tanto
com a abordagem de contato direto como de placa bidimensional, sdo superestimados em
relagcdo aos dados experimentais de (BANSAL,; CHIN, 2002). Para o Caso 1, nota-se na Fig.
4.25 uma aproximagdo maior entre os resultados calculados pela modelagem de placa
bidimensional e os dados experimentais de Bansal e Chin (2002), apresentado um
comportamento similar aos resultados numéricos de (BANSAL; CHIN, 2002).. Para 0 modelo

de contato direto nota-se uma aproximacdo maior com os dados experimentais, principalmente
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para 0 Caso 1, em fluxos de massa menores e um aumento do desvio entre as capacidades
térmicas medidas e calculadas com o aumento do fluxo de massa.

Para a abordagem de aleta com extremidade adiabatica, observa-se nas Figs. 4.25 e 4.26,
um comportamento inverso, ou seja, os resultados calculados pelo presente modelo sdo
subestimados em relacéo aos dados experimentais de (BANSAL; CHIN, 2002). Além disso, 0s
desvios entre os resultados calculados e os dados experimentais diminuem com o aumento do
fluxo de massa.

Nota-se ainda nas Figs 4.25 e 4.26 o comportamento linear da distribuicdo de capacidade
térmica do condensador em funcéo do fluxo de massa obtido pelos modelos de contato direto e
de aleta com extremidade adiabética, diferentemente dos resultados obtidos pelo modelo de
placa bidimensional, que acompanharam a mesma tendéncia dos dados experimentais de Bansal
e Chin (2002) a medida em que o fluxo de massa aumenta. Os modelos de contato direto e de
placa bidimensional apresentaram valores de capacidade térmica maiores do que os dados
experimentais de Bansal e Chin (2002) e modelo de aleta adiabatica subestimou os valores
experimentais.

As variacOes da queda de pressdo do escoamento ao longo do tubo do condensador em
funcéo do fluxo de massa séo apresentadas para os Casos 1 e 2 (Tab. 4.3), respectivamente, nas
Figuras 4.27 e 4.28. Nessas figuras, os resultados calculados por Bansal e Chin (2002) sdo
também comparados com os resultados calculados pelo presente modelo, usando-se as trés
abordagens da transferéncia de calor entre a placa aquecida e 0 meio ambiente: modelo de

contato direto, modelo de aleta com extremidade adiabatica e modelo de placa bidimensional.



Figura 4.25 — Capacidade térmica do condensador em fungéo do fluxo de massa do

refrigerante — Caso 1.
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Figura 4.26 — Capacidade térmica do condensador em funcéo do fluxo de massa do
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refrigerante — Caso 2.

230
| O— Bansal e Chin (2001) Numérico
220 O Abordagem de Contato Direto
- X-- Abordagem Aleta de Extremidade Adiabatica
| -4~ Abordagem Placa Bidimensional
~ 210 v¢ - Bansal e Chin (2001) Experimental A
z o
5 200 a
S “ Q
g 3
2 ] A | %
% 190 + m]
g R %
< 180 - o
S i g w
()
= o A X
= 170 e
5 i D
g %
5 160 X
U -
150 X
140 T T T T T T
70 75 80 85 90

Vazao Massica Especifica (Kg/s.m:)

111

Observa-se nas Figuras 4.27 e 4.28 que o presente modelo subestima a queda de pressao

do escoamento em relagcdo ao modelo de Bansal e Chin (2002), independente da abordagem

usada para a transferéncia de calor entre a placa aquecida e 0 meio ambiente, com excecéo do
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fluxo de massa 70 kg/m2s para o modelo de contato direto. Tal fato pode estar relacionado com
aincluséo do termo de reducéo de pressdo em funcdo da agdo do campo gravitacional e também
do efeito da curvatura da tubulacdo ao longo do escoamento por parte de (BANSAL; CHIN,
2002).

A tendéncia linear de aumento da queda de pressdo com o fluxo de massa foi observada
em ambos os casos analisados nas Figs. 4.27 e 4.28, quando o modelo de aleta com extremidade
adiabatica e 0 modelo de placa bidimensional foram usados. Tal tendéncia, também é notada
nos resultados calculados pelo modelo de (BANSAL; CHIN, 2002). Entretanto, 0 modelo de
contato direto, aléem de ndo apresentar essa tendéncia linear, apresentou uma oscilacao
conforme se aumenta o valor do fluxo de massa, principalmente para o Caso 2, Fig. 4.28.

Figura 4.27 — Queda de pressdo em funcdo do fluxo de massa do refrigerante - Caso 1.
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Com relagdo a queda de pressdo ao longo do tubo do condensador, pode-se deter como
justificativa para a variacdo relativamente alta dos resultados a introducdo do termo da perda
de presséo pelo efeito do campo gravitacional e também das curvas da tubulacdo ao longo do
escoamento por parte de Bansal e Chin (2002), uma vez que estes consideram que o tubo do
condensador ndo esta totalmente na horizontal, e sim serpenteando a placa do condensador,
empregando dessa forma o efeito da perda de carga devido a gravidade e o efeito de curvatura

ao longo do escoamento, 0 que neste presente trabalho néo é considerado.
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Figura 4.28 — Queda de pressédo em funcéo do fluxo de massa do refrigerante - Caso 2.
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Outro inconveniente encontrado na atual pesquisa se deve a questdo da simulacdo do
regime transiente do condensador, o qual seria abordado o transiente de partida para um sistema
de refrigeracdo e ainda um transiente de operacdo, que seria selecionado a partir do regime
permanente. Esse fato se ateve principalmente a questao da convergéncia do processo transiente
gue ndo se comportou corretamente para as duas primeiras formulacdes para a transferéncia de
calor. Da mesma fora que o problema descrito anteriormente, pretende-se solucioné-lo até o

fim da verséo final do presente trabalho.

46 DISTRIBUICAO DE TEMPERATURA NA PLACA AQUECIDA

O modelo de placa bidimensional permite a obtencdo do campo de temperaturas ao longo
da placa aquecida do condensador em contato com o ambiente, nos quais o tubo do condensador
esta disposto. Na Figura 4.29 apresenta-se, esquematicamente, a posi¢do da placa aquecida de

um condensador hot-wall em um refrigerador doméstico comum.
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Figura 4.29 — Esquema do posicionamento do condensador de parede-aquecida em um

refrigerador doméstico.
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Nas Figuras 4.30 a 4.37 apresentam-se 0s campos de temperatura e as linhas isotérmicas
na placa aquecida, respectivamente, para os Casos 1-4 (Tab. 4.3) e vazdo em massa de 1,2 g/s.
Nota-se que o painel lateral esquerdo (0<x<0,591 m) € o que apresenta as maiores temperaturas
uma vez que a entrada do condensador localiza-se nessa regido, onde, portanto, o fluido possui
a maior carga térmica. Nota-se também que as menores temperaturas se encontram no painel
direito (1,215<x<1,806 m), onde se localiza a saida do condensador.
Em razdo dessa disposicdo, a transferéncia de calor é mais acentuada na regido
correspondente ao painel lateral esquerdo, pois € a regiao que apresenta as maiores temperaturas
da placa, e diminui em direcdo ao painel direito. Nesse painel, a transferéncia de calor é bastante

reduzida se comparada as parcelas dos painéis esquerdo e traseiro.



Figura 4.30 — Distribuicdo de temperatura ao longo da placa aquecida - Caso 1.
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Figura 4.31 — Linhas isotérmicas ao longo da placa aquecida - Caso 1
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Figura 4.32 — Distribuicdo de temperatura ao longo da placa aquecida - Caso 2.
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Figura 4.33 — Linhas isotérmicas ao longo da placa aquecida - Caso 2.
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Figura 4.34 — Distribuicdo de temperatura ao longo da placa aquecida - Caso 3.
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Figura 4.35 — Linhas isotérmicas ao longo da placa aquecida - Caso 3.
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Figura 4.36 — Distribuicdo de temperatura ao longo da placa aquecida - Caso 4.
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Pela andlise das linhas isotérmicas, Figs. 4.31, 4.33, 4.35 e 4.37, observa-se que 0 campo

de temperatura € mais estratificado no painel traseiro do refrigerador (0,591<x<1,215 m), onde
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as linhas isotérmicas se agrupam, e € praticamente homogéneo no painel direito

(1,215<x<1,806 m), no qual a distribuigdo de temperatura mantém-se praticamente constante.

4.7 DESEMPENHO DO CONDENSADOR OPERANDO COM FLUIDOS
REFRIGERANTES ALTERNATIVOS

Atendendo a uma das motivacgdes do presente trabalho, que é a colaboragdo com a pesquisa
para a substitui¢do dos fluidos refrigerantes agressivos a camada de oz6nio e fomentadores do
efeito estufa, uma analise complementar foi realizada a fim de verificar o desempenho do
condensador de parede aquecida operando com tais fluidos refrigerantes alternativos.

Para isso, calcula-se a capacidade térmica do condensador e a queda total de pressdo do
escoamento ao longo do tubo do condensador. A simulagdo numérica foi realizada usando o
modelo de placa bidimensional para o condensador, operando com diferentes fluidos
refrigerantes com os dados de entrada e operacdo do Caso 1 (Tab. 4.3).

Esta andlise visa, obter ndo somente a capacidade térmica de um condensador de parede
aquecida operando com fluidos refrigerantes alternativos, mas a queda de pressdo do
escoamento de cada fluido refrigerante, uma vez que esse é um dos pardmetros que vao definir
a poténcia do compressor que vai ser instalado no sistema de refrigeracéo.

As Figuras 4.38 e 4.39 apresentam, respectivamente, as capacidades térmicas do
condensador de parede-aquecida e as quedas de presséo ao longo do tubo do condensador, para
cada fluido refrigerante analisado.

Figura 4.38 — Capacidades térmicas para um condensador de parede aquecida operando com

diferentes fluidos refrigerantes.
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Nota-se na Figura 4.38 que a am6nia apresentou uma capacidade térmica muito superior a

dos demais fluidos refrigerantes analisados, alcangando valores aproximados de carga térmica

de 1300 W. No entanto, observa-se na Fig. 4.39 que aamdnia também apresentou a maior queda

de pressdo ao longo do tubo do condensador, inviabilizando o seu uso para sistemas de

refrigeracdo domésticos.

Entretanto, em sistemas de refrigeracdo industriais a amoénia torna-se uma alternativa

viavel, sendo uma opcao bastante utilizada nesse ramo da refrigeracdo. A amonia, embora seja

toxica, ndo agride a camada de 0z6nio da estratosfera, nem contribui para o aumento do efeito

estufa.

Observa-se também na Fig. 4.38 que o desempenho do condensador operando com fluidos

refrigerantes hidrocarbonetos (butano, etano, propano, isobutano e propileno) foi superior em
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relacdo a operacdo com fluidos clorofluorcarbonos — CFC’s — e hidroclorofluorcarbonos —
HFC’s — (CFC-12 (R12), CFC115(R115), HFC-22(R22), HFC-41(R41) e HFC-134a(R134a)).
Embora alguns desses hidrocarbonetos, etano, propano e propileno, tenham apresentado uma
queda de pressao maior do que os CFC’s e HFC’s, Fig.4.39, o que implica em maiores poténcias
de compressao, representam uma alternativa pois ndo agridem a camada de 0zonio e contribuem
pouco com o efeito estufa.

Destacam-se 0s gases butano e isobutano, que apresentaram capacidades térmicas em
torno de 450 W, relativamente maiores se comparadas ao R134a, por exemplo, que apresentou
capacidade térmica de aproximadamente 200 W. Esse bom desempenho em relacdo a
capacidade térmica repetiu-se no valor da queda de presséo ao longo do tubo do condensador,
com quedas de pressdo minimas de aproximadamente 2 kPa para o butano e 4 kPa para o
isobutano, valores relativamente baixos se comparados com os fluidos utilizados atualmente,
tais como 0 R134a, que apresentou um valor de aproximadamente 6 kPa.

Em funcéo dessas caracteristicas, o butano e o isobutano se mostraram 6timas alternativas
para serem utilizados como fluidos refrigerantes em sistemas de refrigeracdo domésticos,
aliando boa capacidade térmica com baixa taxa de compressao, e ainda com o beneficio de nédo
agressdo a camada de ozonio.

Outros fluidos refrigerantes, tais como 0 R41e o R134a também se mostraram como boas
alternativas, aliando boa capacidade térmica e pequena queda de pressdo, substituindo o fluido
refrigerante R12, que possui desempenho inferior aos dois e ainda é altamente nocivo a camada
de ozonio.

Esta breve analise em relacdo ao desempenho dos fluidos refrigerantes alternativos pode
ser usada como ferramenta de auxilio na confeccdo de projetos de sistemas de refrigeracéo.
Para analises mais detalhadas do comportamento desses fluidos ha a necessidade de se verificar
como € o seu comportamento em relacdo aos demais equipamentos do sistema de refrigeracéo:
compressor, valvula de expanséo e evaporador, para entdo fazer uma avaliacdo mais completa

de cada fluido com relagéo &s vantagens e desvantagens de seu uso.
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CAPITULO 5 - CONCLUSOES

Neste capitulo sdo apresentadas as conclusdes sobre o trabalho e algumas sugestdes e
aprimoramentos a serem feitos para trabalhos futuros.

Neste trabalho apresenta-se um modelo numérico para a simulacdo do escoamento e da
transferéncia de calor ao longo de um condensador de parede aquecida, hot-wall, situado nas
superficies laterais de um refrigerador doméstico. Nesse modelo, o tubo do condensador é
considerado reto e o condensador € tratado como uma placa plana de espessura uniforme.

O modelo permite o célculo das distribuicGes de temperatura, massa especifica, pressao,
entalpia do fluido refrigerante, temperatura da parede do condensador para a modelagem de
contato direto, temperatura da base da aleta para a modelagem de aleta com extremidade
adiabatica, do campo de temperatura na placa do condensador para a modelagem de placa
bidimensional e da carga térmica do condensador operando em regime permanente. Além disso,
0 modelo pode ser usado para analisar o desempenho do condensador operando com diferentes
fluidos refrigerantes, visando identificar as potencialidades desses fluidos para aplicagdo em
sistemas de refrigeracdo por compressao de vapor.

O método de Volumes Finitos é utilizado para a solu¢do numérica das equacdes governantes
do escoamento e da transferéncia de calor do fluido refrigerante ao longo do condensador. O
sistema de equacdes algébricas resultantes é solucionado iterativamente por substituicdes
sucessivas, ponto a ponto ao longo do tubo do evaporador. O método de Volumes Finitos
também é usado para a solu¢do numeérica da equacdo da conducdo da parede do condensador
para a modelagem de contato direto e da equacéo da conducéo da placa do condensador para a
modelagem de placa bidimensional.

Observa-se que as equacdes governantes do modelo de aleta com extremidade adiabatica,
embora sejam as mesmas usadas no modelo de Bansal e Chin (2002), no presente trabalho as
correlagdes para o célculo da queda de pressdo devido ao atrito nas regides monoféasicas e
bifasica, coeficiente de transferéncia de calor nas regides monofasicas e bifasica e formulagédo
da viscosidade bifasica do escoamento sdo diferentes daquelas empregadas por (BANSAL;
CHIN, 2002).

O desenvolvimento deste trabalho leva as seguintes conclusdes:
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Com relagdo a malha computacional, ndo foram observadas diferengas significativas nos
resultados obtidos ao se alterar o niumero de volumes entre 200 e 1600. Dessa forma, a
malha com 1600 volumes foi usada para a obtengdo dos resultados neste trabalho.

As distribuicdes de temperatura do refrigerante ao longo do tubo do condensador,
praticamente foram independentes da correlacdo usada para o célculo da for¢a de atrito
entre o refrigerante e a parede do tubo, por unidade de volume, tanto nas regides
monofésicas como na regido bifasica, embora tenha se observado uma grande diferenca
entre a distribuicdo de pressédo ao longo do tubo do condensador quando se emprega a
correlacdo de Gronnerud (1979) em relacdo as distribuicdes de pressdo obtidas com as
correlagdes de Lin et. al (1991) e Lockhart e Martinelli (1949), para o calculo da forca
de atrito na regido bifasica;

A andlise de sensibilidade do modelo em relacdo as equagdes constitutivas usadas para o
calculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o fluido refrigerante
e a parede interna do tubo do condensador, tanto nas regiées monofésicas como na regiao
bifasica, demonstrou que as diferentes correlacdes forneceram praticamente as mesmas
distribuicbes de temperatura do refrigerante ao longo do tubo do condensador, embora
tenha se observado que as distribuices do coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo na regido biféasica, obtidas pelas diferentes correlagfes avaliadas, tenham
apresentado comportamentos claramente diferentes;

Os resultados obtidos no presente trabalho, em termos de carga térmica do condensador,
apresentaram boa concordancia com os dados experimentais obtidos por (BANSAL;
CHIN, 2002). Considerando todos os testes realizados, 0os maiores desvios encontrados
entre os valores calculados de carga térmica do condensador e os dados experimentais
para as trés abordagens de transferéncia de calor entre o condensador e o ambiente
externo: modelo de contato direto, modelo de aleta com extremidade adiabatica e modelo
de placa bidimensional, foram, respectivamente, de 3,2%, -4,9% e 3,4%;

As comparacg0es entre as distribui¢es da capacidade térmica do condensador em funcéo
do fluxo de massa do fluido refrigerante, calculados pelo presente modelo e os dados
experimentais de Bansal e Chin (2002), demonstraram que os resultados obtidos pelo
modelo de placa bidimensional, acompanharam a mesma tendéncia dos dados

experimentais de estabilizacdo da capacidade térmica com o aumento do fluxo de massa,
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0 que ndo aconteceu com 0s modelos de contato direto e de aleta com extremidade
adiabética, que apresentaram um comportamento linear da distribuicdo de capacidade
térmica do condensador em funcédo do fluxo de massa;

e Com relacdo a queda de pressdo ao longo do tubo do condensador, verificou-se uma
diferenca acentuada com relacdo aos valores calculados encontrados na literatura,
principalmente em relagdo & modelagem de contato direto, a qual apresentou oscilagdes
significativas nos resultados. Esse fato sera analisado futuramente, uma vez que pode
estar relacionado com a ndo inclusdo do termo de reducéo de pressao em funcdo da acédo
do campo gravitacional e também do efeito da curvatura da tubulacdo ao longo do
escoamento no presente modelo.

e O campo de temperatura na placa aquecida do condensador, obtido pelo modelo de placa
bidimensional, apresentou praticamente a mesma configuracéo para os casos analisados,
nos quais observou-se que o painel esquerdo é o que apresenta as maiores temperaturas
uma vez que esta em contato com a regido de entrada do tubo do condensador. O painel
direito apresenta um campo de temperatura praticamente homogéneo, pois estd em
contato com a regido de saida do tubo do condensador, enquanto o painel traseiro
apresentou uma distribuicdo de temperatura bastante estratificada, visto que estd em
contato com a maior regido do tubo em que ocorre o escoamento bifasico.

e O modelo permite avaliar o desempenho de condensadores de parede-aquecida operando
com diferentes fluidos refrigerantes, em termos de carga térmica do condensador e da
queda de pressdo ao longo do tubo do condensador. Dessa forma, o modelo pode
contribuir para a avaliacdo de fluidos refrigerantes alternativos que se encaixam no perfil
de menor degradagdo ambiental em relagdo aos refrigerantes atualmente usados nos
sistemas de refrigeracdo domeésticos;

Os resultados obtidos demonstraram que o modelo poderd ser usado para analisar o
desempenho de condensadores de parede-aquecida. Entretanto, a partir das consideracoes
apresentadas, observa-se que ainda sera necessario um estudo mais amplo dos fenémenos e
métodos empregados visando aprimorar o modelo e, dessa forma, obter uma maior aproximacgéo
entre os resultados calculados e experimentais dos parametros de desempenho dos
condensadores de parede-aquecida, tais como capacidade térmica e queda de pressdo, bem
como das propriedades do fluido refrigerante ao longo do escoamento.
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E importante mencionar que néo foi possivel a simulagio do regime transiente, em virtude de
problemas de convergéncia no procedimento computacional. Espera-se que, na continuagéo do
desenvolvimento desse trabalho, possa-se resolver esse problema e também introduzir no
codigo computacional algumas particularidades na formulacdo, para que se torne uma

ferramenta mais robusta e operacional.
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