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RESUMO

Neste trabalho apresenta-se um modelo distribuido para analisar o desempenho de
condensadores do tipo tubo-aletado, comumente usados em sistemas de refrigeracdo
comerciais e sistemas de condicionamento de ar. Essa andlise envolve a modelagem do
escoamento ¢ da transferéncia de calor do fluido refrigerante no interior dos tubos do
condensador e a modelagem da transferéncia de calor entre os tubos aletados e o ar externo.
No interior dos tubos o escoamento ¢ considerado unidimensional e dividido em uma regido
monofasica de vapor superaquecido, uma regido bifasica liquido-vapor e outra em que o
refrigerante se encontra no estado de liquido sub-resfriado. A queda de pressdo no interior do
tubo é considerada. Na regido bifasica o escoamento é considerado homogéneo, ou seja, sdo
consideradas condi¢des de equilibrio hidrodindmico e térmico entre as fases. As equagdes
fundamentais de conservagdo da massa, da quantidade de movimento ¢ de conservagdo de
energia, aplicadas ao escoamento do fluido refrigerante, sdo resolvidas usando-se o método de
Volumes Finitos ¢ o sistema de equagdes algébricas resultante ¢ solucionado iterativamente
por substituicdes sucessivas. Da mesma forma, sdo resolvidas as equagdes de conservagdo da
energia na parede do tubo e de conservagdo de energia do ar, para obter, respectivamente, as
distribuicdes de temperatura da parede do tubo e de temperatura do ar. O modelo pode ser
usado para determinar a capacidade do condensador, as distribui¢des de press@o e temperatura
do fluido refrigerante, a queda de pressdo e o aumento de temperatura do ar, conhecidas as
condi¢des de operacdo e seus parametros geométricos. Os resultados numéricos de capacidade
do condensador foram comparados com dados experimentais, disponiveis na literatura, € o
desvio absoluto médio foi de 1,3%, para condensadores com o mesmo espagamento entre

aletas, e de 4% para condensadores com diferentes espagamentos entre aletas.

Paravras-chave: condensador tubo-aletado, refrigeracdo, modelagem numérica.



ABSTRACT

This work presents a distributed model is presented to analyze the performance of tube-
finned condensers, commonly used in commercial refrigeration systems and air conditioning
systems. This analysis involves the modeling of the flow and heat transfer from the refrigerant
inside the condenser tubes and the modeling of the heat transfer between the finned tubes and
the external air. Inside the tubes the flow is considered one-dimensional and divided into a
vapor superheated single-phase region, a two-phase liquid-vapor region and a subcooled
liquid region. The refrigerant pressure drop is taking into account. The homogeneous model is
hydrodynamic and thermal equilibrium between the phases are considered. The fundamental
equations of mass conservation, momentum and energy conservation for the refrigerant flow
are solved by Finite Volume method and the resulting system of algebraic equations is solved
iteratively by successive substitutions. Also, the energy conservation equation for the tube
wall and the energy conservation for the air are solved to obtain the tube wall temperature and
air temperature distributions, respectively. The model can be used to determine the condenser
capacity, the distributions of temperature and pressure of the refrigerant fluid, the pressure
drop end temperature increase of the air, knowing the operating conditions and their
geometric parameters. The calculated results of condensing capacity were compared with
experimental data, available in the literature, and the mean absolute deviation was 1.3%, for

condensers with the same fin spacing, and 4% for condensers with different fin spacing.

Keywords: Refrigeration, tube-finned condenser, numerical modeling.
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1 INTRODUCAO

Ha séculos o homem necessita de algum mecanismo para manter bebidas e alimentos
refrigerados. Houve periodos na historia em que o homem transportava gelo de regides mais
frias, armazenava-o em ‘“casas de gelo” durante o inverno e utilizava-o no verdo ou mesmo
durante alguns dias mais quentes. Essa técnica foi utilizada por séculos, principalmente na
regido do Oriente Médio e na india. O gelo ja foi considerado um patriménio de muito valor a
que apenas um grupo pequeno de pessoas influentes tinha acesso. O crédito para quem obteve
gelo em grande escala e o comercializou ¢ dado para Frederic Tudor, que, em 1806, cortou
gelo do rio Hudson e do lago de Massachusetts para vender em outros paises. O comércio de
gelo natural prevaleceu por um longo periodo de tempo, mesmo depois da invencdo da
maquina de refrigeragdo (GOSNEY, 1982).

O primeiro passo para criar um sistema de refrigeracdo por meios artificiais foi dado pelo
professor de quimica da Universidade de Edinburgh, Willian Cullen, em 1755 (GOSNEY,
1982). Cullen colocou agua em contato térmico com o éter em uma bomba de vacuo, que
acelerou o processo de vaporizacdo do éter e resfriou a agua. Entretanto, o processo era
descontinuo, pois ndo se conhecia a forma de se obter refrigerante liquido a partir de vapor. A
primeira ideia para alcancar esse objetivo foi de Oliver Evans, um inventor norte-americano
criador do motor de alta pressdo. Entretanto, ele ndo deixou claro como realizou esse
experimento (GOSNEY, 1982).

A primeira descri¢do completa de uma maquina ciclica de refrigerag@o foi apresentada por
Jacob Perkins em 1834. Essa maquina foi prototipo de todos os sistemas de compressdo de
vapor subsequentes. Um dos maiores responsaveis pela introdugdo de sistemas comerciais de
refrigeragdo foi o escocés James Harrison, que em 1856 patenteou e construiu maquinas de
refrigerag¢@o na Inglaterra (GOSNEY, 1982).

A refrigeracdo hoje ¢ quase totalmente produzida por meios artificiais. Nos processos de
refrigeragdo mais comuns, o refrigerante ¢ submetido a uma sequéncia de processos a fim de
retirar o calor do ambiente a ser refrigerado e rejeitar esse calor para o meio externo. Os
principais métodos de refrigeragdo sdo: compressdo de vapor, absor¢do de vapor, ciclo de ar,
jato de vapor e termoelétrico. O método mais utilizado, tanto para refrigeradores domésticos
quanto industriais, ¢ o de compressdo de vapor. Os outros métodos sdo utilizados em
condigdes especiais.

Na Figura 1 ¢ mostrado esquematicamente um sistema de refrigeracdo padrdo por
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compressdo de vapor, no qual se observa a posi¢do relativa dos quatro principais
componentes: compressor, condensador, evaporador ¢ o dispositivo de expansido, neste caso
um tubo capilar. O fluido refrigerante, no estado de vapor superaquecido, ponto 1, ¢
comprimido da pressdo de evaporagdo até a de condensagdo, sendo para isso necessaria a

adi¢do de trabalho, W, provido pelo compressor.

Figura 1 - Esquema de um ciclo padrio de refrigeracio por compressao de vapor.

t qCDHEf

L ——
Condensador
Compressor |

Tubo Capilar

Evaporador

1 qemp

Fonte: Proprio autor.

O vapor em alta temperatura e pressao €, entdo, condensado até o estado de liquido sub-
resfriado, ponto 3, rejeitando calor, q.,n4, para o meio externo. Em seguida a pressdo do
liquido ¢ reduzida ao longo do tubo capilar até a pressdo de evaporacdo, ponto 4. Tal redugdo
deve-se ao atrito e a aceleragdo do fluido refrigerante, resultando na evaporacdo de parte do
liquido. A mistura de liquido e vapor na saida do tubo é conduzida para o evaporador, onde
calor, (eyqp, € absorvido do ambiente a ser refrigerado, ¢ dai para o compressor, no qual
inicia-se um novo ciclo de operacao.

Com a necessidade de se economizar energia elétrica, busca-se cada vez mais
comercializar refrigeradores com boa eficiéncia térmica e baixo consumo de energia elétrica.
Para isso, € necessario projetar seus componentes visando a maior eficiéncia possivel, em

razdo da influéncia de cada um sobre o desempenho do refrigerador.
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1.1 Tipos de Condensadores

Os trés tipos mais comuns de condensadores aplicados na refrigeracdo industrial sdo:
resfriados a ar, resfriados a agua e evaporativo. Os condensadores resfriados a ar sdo
utilizados na refrigeragdo comercial e industrial. Nesses trocadores de calor, o refrigerante se
condensa a medida em que rejeita calor para o ar externo por meio de uma superficie aletada,
geralmente usando-se um ventilador do tipo axial.

Os condensadores resfriados a ar sdo constituidos por uma série de fileiras de tubos, em
forma de serpentinas com aletas continuas na parte externa, no interior dos quais escoa o
fluido refrigerante e no exterior dos quais escoa o ar. A Figura 2 ilustra um condensador do
tipo tubo-aletado. As aletas sdo usadas para aumentar a transferéncia de calor entre o gas ¢ o
liquido, equilibrando melhor as resisténcias térmicas entre os fluidos, pois o coeficiente de
transferéncia de calor do liquido ¢ aproximadamente uma ordem de grandeza superior ao do
escoamento do ar. Bhuiyan e Islam (2016) afirmam que a resisténcia térmica no lado do ar

pode representar 85% ou mais da resisténcia térmica total.

Figura 2 - Condensador de tubo-aletado.

Fonte: Serraf (2019).

Dentre os condensadores resfriados a agua, os mais comuns sdo os de carcaga/tubo ¢ os de
placas. No primeiro, a condensacdo do refrigerante ocorre na carcaga ¢ a agua circula no
interior dos tubos. No condensador do tipo placas, o refrigerante se condensa escoando no

sentido descendente ao passo que a agua circula no sentido ascendente.
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Os condensadores evaporativos possuem caracteristicas semelhantes as torres de
resfriamento, nas quais o calor rejeitado pelo refrigerante ¢ transferido sucessivamente a agua
¢ ao ar ambiente (STOECKER; JABARDO, 1994).

Segundo Stoecker ¢ Jabardo (1994), a distribuicdo de temperatura ao longo do
condensador ¢ relativamente complexa, pois o escoamento ¢ dividido em trés regides: de
vapor superaquecido, de escoamento bifasico liquido-vapor e de liquido sub-resfriado. O
fluido refrigerante entra nos tubos do condensador no estado de vapor superaquecido e ao
longo do tubo atinge o estado de saturacdo. A partir dai o processo de condensagdo convectiva
ocorre até que o refrigerante saia do condensador no estado saturado ou de liquido sub-
resfriado.

A necessidade de manter as condigdes preestabelecidas pelo sistema de controle resulta
em variagoes na vazao de fluido refrigerante no interior dos tubos do condensador tornando
seu comportamento dinamico. O surgimento de periodos transientes no funcionamento de
condensadores ¢ resultado de alguns fatores externos ao sistema, tais como: variacdes nas
condi¢cdes do ambiente externo ao equipamento, capacidade térmica do material dos tubos
aletados e do fluido refrigerante, inicio do funcionamento do sistema, ciclos de parada e
acionamento do compressor. Essas caracteristicas tornam o estudo desse tipo de equipamento
ainda mais complexo (STOECKER; JABARDO, 1994).

Quando o equipamento funciona em regime transiente, as regides de vapor superaquecido,
escoamento bifasico e de liquido sub-resfriado podem se formar em diferentes locais ou
desaparecer, aumentando ainda mais a dificuldade de modelagem do escoamento.

O fato dos condensadores estarem diretamente conectados a saida do compressor torna-os
extremamente sensiveis as instabilidades provocadas pelas variagdes abruptas do fluxo de
massa do fluido refrigerante, tanto no acionamento quanto no desligamento do compressor.
Dessa forma, observa-se que a analise de condensadores ¢ uma tarefa complexa,
principalmente, considerando-se o funcionamento do sistema de refrigeracdo em regime
transiente (CAREY, 1992).

Além disso, o processo de condensagdo convectiva no interior do tubo ¢ bastante
complexo, pois uma variedade de padroes 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 condensag¢do convectiva, a mudanca de fase causa uma variacdo apreciavel na

velocidade relativa entre as duas fases e o padrdo do escoamento pode se alterar drasticamente
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ao longo do tubo (CAREY, 1992). Frequentemente, os padrdes de escoamento observados na

condensagdo convectiva sdo: anular, estratificado ondulado, pistonado (s/ug) e em bolhas.

1.2 Revisao Bibliografica

Varios estudos sobre condensadores de tubos aletados, tanto experimentais como tedricos
apresentando modelos computacionais com diferentes graus de complexidade, sdo
encontrados na literatura.

Ge e Cropper (2005) realizaram avaliacdes do desempenho de condensadores de tubo-
aletado utilizando refrigerante puro e mistura de refrigerantes, usando o modelo global €-
NTU. O condensador foi dividido em quatro se¢des, uma de vapor superaquecido, duas na
regido de saturacdo e uma de liquido sub-resfriado. O modelo proposto foi utilizado para
comparar o desempenho de condensadores de tubo-aletado com diferentes circuitos e arranjos
de tubos utilizando os refrigerantes R22 ¢ R404A. Ge e Cropper (2005) concluiram que os
condensadores usando o refrigerante R404A apresentaram desempenhos piores do que os
condensadores com R22, sendo necessarias algumas modificagdes na estrutura do trocador de
calor quando o refrigerante R404A ¢ utilizado no lugar do refrigerante R22.

Wang et al. (2007) elaboraram um método distribuido especial para simulagdo de sistema
de refrigeracdo dindmica, envolvendo as variaveis do condensador e do evaporador no ciclo
de refrigeracdo. Esse método permitiu calcular as variaveis das fases de vapor e de liquido
separadamente, ja que apresentam velocidades diferentes na regido bifasica. O modelo foi
elaborado com base nos principios dos balangos de energia e massa, para resolver a
velocidade, pressdo, temperatura e temperatura da parede em trocadores de calor
simultaneamente. Os resultados mostraram que o tamanho da malha ¢ um fator que influencia
no desempenho do condensador e o modelo foi validado para melhorar a previsdo das
variagdes de superaquecimento e sub-resfriamento.

Weber (2007) construiu uma bancada experimental, constituida basicamente de um
circuito para circulacdo de ar e outro para o fluido refrigerante, para avaliacdo termo-
hidraulica de condensadores do tipo tubo-aletado e analisou o desempenho de geometrias
especificas. Weber (2007) também desenvolveu um codigo computacional para simulagdo de
condensadores usando o método e-NTU. Essas avaliacdes basearam-se nos valores do fator de
Colburn, j, e do fator de atrito, f, obtidos no experimento ¢ comparados com os citados na
literatura. Comparando os valores médios de j e de j/f das amostras fornecidas por dois

fabricantes, as diferencas percentuais foram de aproximadamente 18% para j e de
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aproximadamente 15% para j//. Dentre suas conclusdes, Weber (2007) observou que o
espacamento entre aletas afeta significativamente o desempenho dos condensadores de tubo-
aletado, existindo um valor 6timo para cada vazdo de ar. Para identificar o melhor projeto do
condensador para uma dada aplicacdo, Weber (2007) recomenda a utilizagdo de algoritmos de
otimizagdo, o que pode reduzir o custo de matéria-prima em até 20 %, gerando beneficios
para a industria e para a sociedade.

Saechan e Wongwises (2008) elaboraram um modelo matematico, com base na segunda
lei da Termodinamica, para determinar a configuragdo ideal de condensadores tubo-aletados
amplamente utilizados em condicionadores de ar. Dentre os resultados obtidos, Saechan e
Wongwises (2008) afirmaram que a transferéncia de calor tem muito mais influéncia sobre a
taxa de geracdo de entropia do que a queda de pressdo e que a diminui¢do de didmetro e
namero de tubos faz com que a geracdo de entropia diminua. Segundo Saechan e Wongwises
(2008), a configuracdo ideal do didmetro do tubo estd entre 6,35 e¢ 12,7 mm (1/4 ¢ 1/2
polegada) e cerca de 11-12 aletas por polegada, que é uma configuracdo de condensador
comumente usada no atual sistema de ar-condicionado.

Ding et al. (2011) apresentaram um modelo para prever a transferéncia de calor em
trocadores de calor tubo-aletados. Segundo os autores, esse modelo pode ser aplicado a
qualquer configuragdo de circuito e também possui grande flexibilidade na simulagdo do
trocador de calor com diferentes estruturas de aletas, tipos de tubos e condigdes do
refrigerante. Para calcular a capacidade do trocador de calor utiliza-se o0 método €-NTU ou o
método LMTD. Ding et al. (2011) apds realizarem os testes com varias configuragdes de
circuito contidas no modelo, validaram o modelo mostrando que as diferencas entre as
temperaturas da parede prevista no modelo e as temperaturas da parede obtida
experimentalmente sao inferiores a 2°C.

Vaisi, Talebi e Esmaecilpour (2011) apresentaram um modelo para simulacdo do
comportamento transiente de trocadores de calor do tipo tubo-aletado, considerando a
variacdo das temperaturas de entrada de ambos os fluidos. Um dos problemas encontrados foi
a dificuldade de prever o comportamento transiente desses trocadores de calor durante a
partida e o desligamento do sistema. Nesse modelo, as equagdes da conservagdo da energia
para o escoamento e para a parede dos tubos foram resolvidas numericamente usando o
método de Diferengas Finitas. Os resultados numéricos referentes ao regime permanente
foram comparados com aqueles obtidos pelo método €-NTU. Os autores ndo apresentaram os

valores dos desvios entre os resultados calculados e os dados experimentais.
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Lauar (2011) prop6s um modelo para simulagdo de condensadores de tubo-aletado com
base no método €-NTU. Os resultados obtidos por Lauar (2011), para dois condensadores
com geometrias diferentes, foram comparados com os resultados do programa
COILDESIGNER (RADERMACHER; AUTE; JIANG, 2006) disponivel comercialmente.
Para isso, Lauar (2011) usou cinco parametros relevantes: as temperaturas de entrada e saida
do ar, a temperatura do refrigerante e a capacidade do condensador. Em relacdo a capacidade
do condensador obtiveram-se desvios de aproximadamente 2% e de 8%, respectivamente,
para os dois condensadores analisados.

Ye e Lee (2012) apresentaram um modelo numérico global para analise de condensadores
de tubo-aletado com circuitos complexos de refrigerante. Nesse modelo o condensador foi
dividido em seg¢des e os autores usaram o método €-NTU para calcular a taxa de transferéncia
de calor em cada secdo, considerando as condi¢des na entrada de cada secdo. Os resultados
calculados para as taxas de transferéncia de calor foram comparados com dados experimentais
e os desvios obtidos foram menores do que 10 %.

Pisano et al. (2015) apresentaram uma discussdo sobre diferentes metodologias para
validagdo de um modelo de condensador do tipo tubo-aletado considerando diferentes
correlagdes para o calculo dos coeficientes de transferéncia de calor e da queda de pressao.
Pisano et al. (2015) compararam duas opgdes para definir as condi¢des de contorno no lado
do refrigerante e discutiram sobre a interpretacdo correta de parametros tais como o erro
médio, o erro médio quadratico e o desvio padrdo. Para prever o desempenho dos
condensadores analisados, tanto para o lado do ar quanto para o lado do refrigerante, Pisano et
al. (2015) utilizaram o software Investigacion y Modelado de Sistemas Térmicos — Advanced
Refrigeration Technology IMST-ART (2010), no qual se aplica o método de Volumes Finitos
para discretizar as equagdes do trocador de calor.

Ap0s analisar a metodologia de alguns trabalhos cientificos disponiveis na literatura sobre
condensadores de tubo-aletados e investigando variaveis importantes, tais como: velocidade
do ar, temperatura de condensagdo, fluxo de massa do refrigerante e sub-resfriamento do
condensador, Pisano ef al. (2015) afirmaram que, para a validagdo da metodologia proposta, o
pardmetro estatistico mais importante ¢ o desvio padrdo. Além disso, usando as correlagdes
mais adequadas, os desvios entre os resultados calculados e os dados experimentais estdo
dentro de uma faixa de + 0,4°C para a temperatura de condensac¢do e em uma faixa de =+ 0,6%
em termos de capacidade térmica.

Liu, Yu e Yan (2016) realizaram um estudo numérico sobre a transferéncia de calor do
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lado do ar em trocadores de calor do tipo tubo-aletado com aletas perfuradas com grandes
passos entre elas. Foram investigados os efeitos dos tamanhos dos furos, o fator j de Colburn
¢ a taxa de transferéncia de calor em diferentes regides de aletas. Do lado do ar, o escoamento
foi assumido tridimensional, incompressivel e turbulento no regime permanente. Para realizar
as simulacdes foi utilizado o software FLUENT 15.0, cujo codigo é baseado no método de
Volumes Finitos. No modelo, desconsiderou-se a resisténcia térmica a condugdo nas paredes
dos tubos e 0 método €-NTU foi utilizado para determinar a condutancia térmica do lado do
ar.

Dentre suas conclusodes, Liu, Yu e Yan (2016) indicaram, de acordo com os resultados
obtidos, que um projeto 6timo de perfuragdo pode ser obtido para produzir o0 maximo aumento
no fator de Colburn, j. Para trocadores de calor do tipo tubo-aletado perfurados, comparados
com os trocadores tubo-aletados planos, esse maximo ocorreu quando o passo entre aletas foi
de 10 mm. Quando o passo entre aletas foi reduzido de 20 mm para 7,5 mm, o aumento de j
foi de 2,7 % para 9,2 %, para Re = 2350. Entretanto, a transferéncia de calor total é reduzida
em 6,5 % quando o passo entre aletas é de 7,5 mm, para Re = 750, em razdo da redugdo da
superficie de transferéncia de calor causada pelos furos.

Xiao et al. (2017) realizaram um estudo experimental sobre a melhoria da transferéncia de
calor em condensadores do tipo tubo-aletado com aletas planas, efetuando o resfriamento por
spray de agua através do tinel de vento. Dentre suas conclusdes, Xiao et al. (2017) afirmou
que o aumento da velocidade de ar diminui a eficiéncia de refrigeracdo nesse tipo de
experimento, ja o aumento da vazdo de agua pode melhorar a eficiéncia de refrigeracao.

Deng e Liu (2019) apresentaram um estudo sobre a previsdo do desempenho de
condensadores do tipo tubo-aletado utilizando um modelo conjugado de transferéncia de
calor. Dentre suas conclusdes, Deng e Liu (2019) afirmaram que um aumento da velocidade
do ar de 0.5 m/s para 4 m/s faz com que o fluxo de calor de condensacdo e resfriamento do ar
por convecgdo aumente entre 4 ¢ 7 vezes, enquanto uma diminui¢do na pressdo atmosférica de

101 kPa para 60 kPa reduz de 63% para 54% o fluxo de calor.

1.3 Objetivos

Observa-se que, embora sejam encontrados na literatura varios estudos, tanto
experimentais quanto computacionais, de condensadores de tubos-aletados, a maioria dos

modelos utiliza 0 método €-NTU, que ndo permite obter as propriedades do refrigerante e do
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ar ponto a ponto ao longo do condensador, fundamental para analisar o desempenho desses
trocadores de calor.

Para preencher esta lacuna, apresenta-se neste trabalho um modelo distribuido para analise
do desempenho de condensadores do tipo tubo-aletado, comumente usados em sistemas de
refrigeragdo comerciais ¢ sistemas de ar-condicionado. Essa analise envolve a modelagem do
escoamento e da transferéncia de calor do fluido refrigerante no interior dos tubos e a
modelagem da transferéncia de calor entre os tubos-aletados e o ar externo. Para isso, propde-
se a solugdo numérica das equacdes do escoamento do fluido refrigerante: conservagdo da
massa, quantidade de movimento e conservacdo de energia, da equagdo de conservacdao de
energia do lado do ar e a equagdo de conservagdo de energia para a parede do tubo. Tais
equacdes sdo resolvidas pelo método de Volumes Finitos e o sistema de equacdes algébricas
resultante € solucionado iterativamente por substitui¢des sucessivas.

O modelo ¢ usado para determinar os parametros de desempenho do condensador, tais
como: capacidade de condensacdo, temperaturas de saida do refrigerante e do ar, distribuicdes
de pressdo e temperatura do refrigerante ¢ queda de pressao do ar, desde que as condigdes de
operagdo e os pardmetros geométricos sejam conhecidos. O modelo ¢ validado a partir da
comparagdo de seus resultados com os dados experimentais disponiveis na literatura e/ou

obtidos por outros modelos.

1.4 Estrutura da Dissertacao

Esta dissertacdo esta dividida em cinco capitulos e dois apéndices:

CAPITULO 2 — MODELO MATEMATICO. Neste capitulo apresenta-se a modelagem
matematica para o escoamento do fluido ao longo do tubo do condensador, para a
transferéncia de calor entre o refrigerante e a parede do tubo e para a transferéncia de calor
entre a parede do tubo e o ar externo. Sdo apresentadas as hipdteses adotadas, as condigdes de

contorno e as equagdes constitutivas que complementam a formulacdo do problema.

CAPITULO 3 — METODOLOGIA DE SOLUCAO. Neste capitulo apresenta-se a
metodologia e o procedimento utilizados na solug@o do sistema de equagdes do escoamento e

da transferéncia de calor do modelo apresentado no Capitulo 2.
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CAPITULO 4 — RESULTADOS E DISCUSSAO. Neste capitulo sdo apresentados e
discutidos os resultados obtidos utilizando o modelo proposto. Inicialmente ¢ mostrado o
trabalho experimental encontrado na literatura com os dados a serem utilizados para validagdo
do modelo. Em seguida, realiza-se uma analise de sensibilidade do modelo ao refinamento da
malha e as equagOes constitutivas adotadas. Apos a definicido do modelo, os valores
numéricos de capacidade de condensag@o sdo comparados com dados experimentais da
literatura. Posteriormente, apresenta-se uma analise de influéncia de alguns parametros com o

objetivo de destacar a potencialidade do modelo.

CAPITULO 5 — CONCLUSOES. Este capitulo apresenta as conclusdes obtidas pelo autor de

acordo com os resultados do trabalho e algumas sugestdes para trabalhos futuros.

APENDICE A — EQUACOES CONSTITUTIVAS. Neste apéndice sdo apresentadas as
correlagdes necessarias para calcular os fatores de atrito e os coeficientes de transferéncia de

calor por convecgao nas regides monofasicas e bifasicas.

APENDICE B— CONDICOES DE OPERACAO PARA OS TESTES DE AVALIACAO DO
PROCESSO DE FABRICACAO E DO ESPACAMENTO ENTRE ALETAS. Neste apéndice
apresentam-se as condi¢cdes de operacdo na entrada dos condensadores analisados, usadas nos
testes de verificacdo da influéncia do processo de fabricag@o e da influéncia do espagamento

entre as aletas.
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2 MODELO MATEMATICO

Neste capitulo apresenta-se a modelagem matematica para o escoamento do fluido ao
longo do tubo do condensador, para a transferéncia de calor entre o refrigerante e a parede do
tubo e para a transferéncia de calor entre a parede do tubo e o ar externo. Sdo apresentadas as
hipoteses adotadas, as condi¢des de contorno e as equagdes constitutivas que complementam

a formulacdo do problema.

2.1 Introducao

Para elaborar o modelo matematico, ¢ necessario estabelecer as equacdes do escoamento e
da transferéncia de calor ao longo do condensador e analisar a dependéncia entre suas
variaveis. Além disso, consideram-se no modelo algumas hipodteses para simplificar o
problema real, as condi¢des de contorno a serem usadas na solugdo das equagdes diferenciais
¢ as equagdes constitutivas que complementam o conjunto de equagdes do modelo.

No presente modelo o escoamento do fluido refrigerante ¢ dividido em trés regides: de
vapor superaquecido, de escoamento bifasico liquido-vapor e de liquido sub-resfriado.
Consideram-se a queda de pressdo do escoamento e a aceleracdo do fluido refrigerante no
interior dos tubos. O escoamento do fluido refrigerante no interior do tubo e o escoamento
externo do ar sdo turbulentos, uma vez que os numeros de Reynolds sdo, respectivamente, da
ordem de 10* e de 10°. As hipoteses adotadas no modelo sio:

(i) os escoamentos e a transferéncia de calor do refrigerante e do ar sdo considerados
unidimensionais e no regime estacionario;

(i1) o diametro do tubo do condensador é considerado constante ¢ as aletas sdo consideradas
uniformemente espacadas;

(iii) o refrigerante ¢ considerado como fluido Newtoniano, livre de 6leo, e o escoamento do ar
¢ assumido incompressivel;

(iv) sdo desconsideradas: a conducdo de calor na dire¢do axial da parede dos tubos e na
direcdo axial do escoamento do refrigerante, a dissipag@o viscosa de energia, a variagdo
de energia potencial e a pulsacdo do escoamento do refrigerante, caracteristica de
refrigeradores que operam com compressores de deslocamento positivo;

(v) o escoamento bifasico ao longo do tubo sera considerado homogéneo, ou seja, o

escoamento serd tratado como um pseudoescoamento monofasico, cujas propriedades
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serdo obtidas considerando o titulo e¢ as propriedades de cada fase individualmente.

Consequentemente, ambas as fases terdo as mesmas velocidades, pressdes e temperaturas

e os efeitos de tensdo superficial serdo desconsiderados em qualquer se¢do transversal ao

longo do tubo.

Na Figura 3 apresentam-se, esquematicamente, as distribuigdes de temperatura do fluido
refrigerante ¢ do ar ao longo de um condensador. Na entrada do condensador, o fluido
refrigerante encontra-se no estado de vapor superaquecido — ponto 1, e o ar encontra-se na
temperatura relativa ao ponto 1°. A medida que o escoamento se desenvolve ao longo da
serpentina, a temperatura do refrigerante diminui, trajeto entre os pontos 1 e 4, a temperatura
do ar aumenta, como se observa no trajeto entre os pontos 1’ e 4’. Ao atingir o ponto 2 o
fluido refrigerante encontra-se no estado de vapor saturado e a partir dai inicia-se a regido de
escoamento bifasico. Ao atingir o ponto 3, liquido saturado, o fluido refrigerante entra na
regido sub-resfriada, na qual sua temperatura diminui, enquanto a temperatura do ar quase nao

se altera.

Figura 3 — Esquema das distribuicoes de temperatura do refrigerante e do ar ao longo
do condensador.
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Fonte: Proprio autor.

O escoamento do refrigerante ao longo do tubo condensador ¢ descrito pelas equacdes da

conservacdo da massa, da quantidade de movimento e da conservagdo de energia escritas na
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forma unidimensional. A transferéncia de calor entre o condensador ¢ o ar externo ¢ descrito
pela equagdo de conservacdo da energia escrita na forma unidimensional. A equagdo da
conservagdo da energia também ¢ escrita na forma unidimensional para a parede dos tubos ¢

aletas.

2.2 Equacoes do Modelo Matematico

As equagOes apresentadas a seguir referem-se a regido de escoamento bifasico.
Substituindo-se nessas equagdes oo = 1 ¢ a = 0 obtém-se as equagdes do escoamento,
respectivamente, nas regides de vapor superaquecido e de liquido sub-resfriado. O parametro
o ¢ a fragdo de vazio, que no modelo unidimensional é a razdo entre a area da segdo

transversal do tubo ocupada pelo vapor, A, ¢ a area total da sec¢@o transversal do tubo, 4;.
o FEquacdo da conservagdo da massa

Efetuando o balanco de massa do fluido refrigerante que escoa através do volume de
controle mostrado na Figura 4 obtém-se a equag¢do da conservacdo da massa na forma
unidimensional para o fluido refrigerante no regime estacionario, dada por

a(pu) _
0z 0 1)

na qual z ¢ a coordenada ao longo do tubo, u ¢ a velocidade média do escoamento do
refrigerante na secdo transversal do tubo, p = [(1 — a)p; + ap,] é a massa especifica da
mistura liquido-vapor e os indices / e v indicam, respectivamente, as fases liquido e vapor. Na
Figura 4, A; = (ndiz / 4) ¢ a area da se¢do transversal interna do tubo, d; é o diametro interno
do tubo e dz ¢ o comprimento diferencial do volume de controle ao longo do tubo do
condensador.

A Equagdo 1 ¢ usada para o calculo da velocidade do refrigerante ao longo dos tubos.

A fragdo de vazio, a, ¢ dada por

1

o o)
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na qual x, = (1, /m) ¢ a fragcdo de secagem, dryness fraction, m, ¢ a vazao em massa de
vapor, m = (m, + m;) é a vazdo em massa total, S = (u,/u;) é a razdo de deslizamento
entre as fases de vapor e liquido. No caso do modelo homogéneo, S = 1, ou seja, ndo se
considera o deslizamento entre as fases, u, = u;, ¢ x,, coincide com o titulo termodinamico,
isto ¢, x, = x = (m,,/m), razdo entre a massa de vapor, m,, ¢ a massa total, m. Em modelos
nao homogéneos, o valor de S depende das propriedades do fluido, do seu titulo e do fluxo de

massa.

Figura 4 - Volume de controle para o balan¢o de massa.
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o  FEquacdo da quantidade de movimento

Efetuando o balanco de quantidade de movimento linear no volume de controle mostrado
na Figura 5 obtém-se a equagdo da quantidade de movimento na forma unidimensional para o

regime estacionario, dada por

d(pu®)  dp (dp
9z 0z (_>F @

- 0z

na qual p € a pressdo absoluta do escoamento no interior dos tubos e (dp/0z) representa a
queda de pressdao do fluido ao longo do volume de controle, causada por efeitos viscosos.
Esse termo ¢ calculado pela equacdo de Darcy-Weisbach, ou seja, (dp/0z)r = (fpu?/2d,),
em que f ¢é o fator de atrito de Darcy (FOX; MCDONALD, 2018). Na Figura 5, t,, ¢ a tensao
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de cisalhamento na parede do tubo e P; = (1d;) ¢ o perimetro interno do tubo. A Equagédo 3 é

usada para o calculo da pressdo do refrigerante ao longo dos tubos.

Figura S - Volume de controle para o balanco de quantidade de movimento.
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Fonte: Proprio autor.
e Equacgdo da conservagado de energia para o fluido refrigerante

Efetuando o balango de conservagdo de energia no volume de controle mostrado na Figura
6 obtém-se a equacdo da conservagdo da energia na forma unidimensional para o fluido

refrigerante no regime estacionario, dada por

d(puior) _ Py T 1) 4)
0z Ai w r

na qual, ig, = (i, +u®/2) é a entalpia de estagnagdo especifica do fluido refrigerante, i, ¢ a
entalpia especifica do fluido refrigerante, h, ¢ o coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo no interior do tubo, T, e T,, sdo, respectivamente, as temperaturas do fluido
refrigerante e da parede do tubo. Na Figura 6, e ¢ a energia interna especifica, v ¢ o volume
especifico e q", = h,. (T, — T,,) ¢é o fluxo de calor por convec¢do entre o refrigerante ¢ a
parede interna do tubo.

A Equacio 4 ¢ usada para o calculo da entalpia de estagnacdo especifica do refrigerante ao

longo do tubo.
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Figura 6 - Volume de controle para o balanco de energia.
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Fonte: Proprio autor.
o  FEquacgdo da conservagdo da energia para a parede dos tubos e aletas

Efetuando o balancgo de energia no volume de controle mostrado na Figura 7 obtém-se a
equacdo da conservag@o da energia na forma unidimensional para a parede do tubo e aletas,

dada por

_ hPT. +hPT,
w = )
(hrPi + hapt) a

na qual h, ¢ o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo do lado do ar, T, ¢ a
temperatura do ar, P, = (P. + Pfny) € o perimetro total de transferéncia de calor, B. € o
perimetro externo do tubo ndo coberto pelas aletas, P; € a area da superficie das aletas por
unidade de comprimento e 7y ¢ a eficiéncia da aleta. Na Figura 7, Grw = [0 (T, —T,)] é 0
fluxo de calor entre o refrigerante e a parede do tubo e qyq = [he (T, — T,)] ¢ o fluxo de
calor entre a parede do tubo-aletado e o ar.

A Equacao 5 ¢ usada para o calculo da temperatura da parede do tubo.

Para calcular a eficiéncia 7y utiliza-se 0 modelo de Liang et al. (1999), no qual as aletas

sdo consideradas circulares, como mostrado esquematicamente na Figura 8, e a distribuig@o
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de temperatura ao longo dessas aletas deve ser calculada.

Figura 7 - Volume de controle para o balanco de energia na parede do tubo.

Fonte: Proprio autor.

Para isso, a equagdo da conservagdo de energia a ser resolvida ao longo das aletas ¢

(INCROPERA; BERGMAN; LAVINE, 2019)

d’T, dT, 2h
r—f+—f—r -
dr?  dr kY

(T —T,) =0 (6)

na qual Ty ¢ a temperatura da aleta, k¢ ¢ a condutividade térmica do material da aleta ¢ Yy € a

espessura da aleta.

Figura 8 - Esquema de uma aleta circular.
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FONTE: Adaptado de Liang ef al. (1999).
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Para a solucdo da Equacdo (6) utilizam-se as condi¢des de contorno de temperatura

prescrita na base da aleta ¢ a condigdo de simetria na extremidade da aleta, respectivamente,

dadas por
(7)
Tr(r) =Ty
®)
dTs (7o) _0
dr

na qual T}, o ¢ a temperatura da parede do tubo na base da aleta (Figura 8).

Obtida a distribuicdo de temperatura ao longo da aleta, sua eficiéncia ¢ calculada por

(LIANG et al., 1999)

X = 2 )ha(Trj — Ta)

ng = 9
d (TZO - rzi)ha(Tw,O - Ta)
e Queda de pressdo devido ao atrito do lado do ar
A queda de pressdo do lado do ar ¢ determinada por Kakag e Liu (1998) como
APa - GCZ {f Atot par,ent + [1 _ ( Ao )2] (par,ent _ 1> + Kc + Ke par,ent} (10)
Zpar,ent Ao par,med WH par,sai par,sai

na qual G, ¢ o fluxo massico baseado na area livre minima, A;,,; ¢ 4, sdo, respectivamente, as
areas de superficie externa e area minima do condensador, Purent. Parmed € Parsai S0,
respectivamente, as massas especificas do ar na entrada, média e na saida do trocador de
calor, W e H sdo, respectivamente a largura e a altura do condensador. Os fatores K. e K, sdo,
respectivamente, os fatores de contracdo e expansdo abruta e o fator de atrito f ¢é calculado

inicialmente pela correlagdo de Kim, Youn e Webb (1999), dada por

As,aletas

frim = f5 2

As,aletas] [1 _ Yf ] (11)
As,ext

ohi-

s,ext Paleta
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na qual Aggrerqs € a drea de superficie aletada, Ag.,y € a area da superficie externa do
trocador de calor, Yy € a espessura das aletas , pgjerq € 0 passo de aletas (Figura 9) e fr e f;

sdo, respectivamente, parametros definidos por

(12)
4 0,118 _0 16
ft :E 0,25 + S 108 [ -

1]

S —-0,347
1 ASR —0,656 ( )
)f - €ac Sh

(paleta>_0'134 (Sv>1'23 (13)
de de

nas quais d.=(d.+2Yy) ¢ o diametro de colar e S, e S, sdo, respectivamente, os passos dos

tubos na direcdo vertical e horizontal.

Figura 9 - Dados geométricos: passo, espacamento e espessura da aleta do tipo wavy.

DETALHE E

Ty

_h Paieta .—_,L--:. 5 J__,1

Fonte: Adaptado de Weber (2007).

o  FEquacgdo da conservagdo da energia para o ar

Realizando o balanco de conservacgio de energia no volume de controle do lado do ar mostrado na

Figura 10, obtém-se

. dig _ d 14
mad_;:a[haptdz(Tw_Ta)] (14
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na qual i, ¢ a entalpia especifica do ar, m, ¢ a vazdo em massa de ar e h, ¢ o coeficiente de
transferéncia de calor do lado do ar. Substituindo i, = [cpaT, + Wy (ivo + cpyT,)] na
Equacgdo (14), sendo cp, = 1,0 kJ /kgK o calor especifico a pressdo constante do ar, W, a
umidade absoluta do ar, i, = 2501 kJ/kg a entalpia do vapor d’agua saturado a 0°C e
cpy, = 1,805 kJ /kgK o calor especifico a pressdo constante do vapor d’agua, obtém-se a

equagdo para o calculo da temperatura do ar, T,, dada por

. d . d 15
maa [CpaTa + W(lv,o + vaTa)] = a [haPtdz (Tw - Ta)] ( )

Figura 10 - Volume de controle para o balanco de energia do ar.

T L0 LLLL]
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ala| iy

}4 dz "
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Fonte: Proprio autor.

2.3 Resumo do modelo proposto

O modelo proposto constitui-se do sistema de Equacgoes (1), (3), (4), (5), (10) e (15), que
deve ser resolvido para o célculo das seis incognitas: u, p, iy, Ty, , AP, € T,. Além dessas
equacdes, o modelo necessita de equagdes constitutivas para o calculo dos fatores de atrito,
dos coeficientes de transferéncia de calor e para o calculo das propriedades termofisicas do

refrigerante e do ar.
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Neste trabalho, as propriedades termofisicas do fluido refrigerante e do ar s@o calculadas
usando a biblioteca de propriedades termodindmicas REFPROP 8.0 (LEMMON; HUBER;
MCLINDEN, 2007). As propriedades termofisicas do material da parede dos tubos e aletas
sdo obtidas de Incropera, Bergman e Lavine (2019).

As equagdes constitutivas adotadas inicialmente sdo (Apéndice A):

(a) fator de atrito na regido liquida e de vapor superaquecido: Churchill (1977);
(b) queda total de pressdo devido ao atrito do lado do ar: Kakag e Liu (1998) e fator de atrito

do lado do ar: Kim, Youn e Webb (1999);

(c) fator de atrito na regido bifasica: correlagdo Gronnerud (1979), com a viscosidade de

mistura bifasica calculada pela equagao de Chichitti ez al. (1960);

(d) coeficiente de transferéncia de calor na regido liquida e de vapor superaquecida:

correlagdo de Gnielinski (1976);

(e) coeficiente de transferéncia de calor na regido Dbifasica: correlagio de

Cavallini et al. (1999);

(f) coeficiente de transferéncia de calor entre a parede e o ar externo: correlagdo de Wang et

al. (1999).

Apds a implementagdo do modelo e com o programa computacional em funcionamento,
outras correlacdes da literatura foram testadas e a sensibilidade do modelo em relagéo a essas

correlacdes € apresentada no Capitulo 4.

2.4 Condicoes de Contorno

Para analisar o escoamento e a transferéncia de calor ao longo do condensador ¢
necessario obter a solugdo das equacdes do modelo na regido de vapor superaquecido, na
regido bifasica e na regido de liquido sub-resfriado. Na Figura 11, a linha entre os pontos 1 e 4
representa esquematicamente uma situacdo comum do escoamento ao longo do condensador.
Os trechos localizados entre os pontos 1-2, 2-3 e 3-4 correspondem, respectivamente, a regiao
de vapor superaquecido, regido bifasica e a regido de liquido sub-resfriado.

Na entrada do condensador o fluido refrigerante encontra-se no estado termodinamico
representado pelo ponto 1 na Figura 11. A partir dai inicia-se a transferéncia de calor para o ar
externo, até a posicdo ao longo do tubo em que a temperatura do refrigerante atinja a
temperatura de saturacdo correspondente a pressao do escoamento, na qual inicia-se a regido

bifasica. Ao longo da regido bifasica, trecho 2-3, em razdo da aceleracdo do escoamento ¢ do
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atrito ha uma pequena queda de pressdo e, em razdo da rejeicdo de calor para o ambiente
externo, ha uma acentuada redug¢do de entalpia. Quando o titulo termodinamico do
refrigerante for igual a zero, o escoamento atinge a linha de liquido saturado, ponto 3. A partir
desse ponto, o fluido refrigerante entra na regido de liquido sub-resfriado e continua a rejeitar

calor para o ambiente, até que atinja a saida do condensador no ponto 4 da Figura 11.

Figura 11 - Diagrama p-h esquematico representando os estados termodiniamicos do
fluido refrigerante ao longo do condensador.

Pressao

\

\

Linha de Linha de
liquido vapor
saturado saturado

A 4

Entalpia

Fonte: Proprio autor.

Para determinar a massa especifica e a temperatura do refrigerante nas regides bifasica e
monofasicas utilizam-se os valores da pressdo e da entalpia especifica do fluido refrigerante

calculados, respectivamente, pelas equagdes da quantidade de movimento e conservagdo de

energia, na forma
p=pi) (16)
T =T (p,ir) 17)
Com isso, a massa especifica e a temperatura do refrigerante, nas formas dadas,

respectivamente, pelas Equagoes (16) e (17) s@o calculadas também por meio do programa de

propriedades termodindmicas REFPROP 8.0 (LEMMON; HUBER; MCLINDEN, 2007).
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As condigoes de entrada do refrigerante e do ar, bem como os pardmetros geométricos do
condensador, devem ser conhecidas. As equagdes do escoamento do refrigerante ao longo do
condensador, Equacdes (1), (3) e (4) sdao equagdes diferenciais parciais de primeira ordem e,
portanto, para serem resolvidas necessitam da condigdo inicial e da condi¢cdo de contorno na
entrada do tubo do condensador. Para resolver as equagdes de conservag@o de energia para a
parede do tubo e aletas, Eq. (5), e de conservacdo da energia para o ar, Eq. (15), necessitam-se
das respectivas condi¢des de contorno na entrada do condensador.

Conhecidas a vazdo em massa, a temperatura e a pressao do refrigerante no estado 1 da
Figura 11, determinam-se as demais propriedades termodinamicas nesse estado. Além disso,
adotando-se a hipotese de que na entrada a parede do tubo esta na mesma temperatura do

refrigerante, as condi¢des na entrada do tubo do condensador sao

m.=my p=pp L =T,=T (18)
Pr = pr(plle) I = ir(pllTl)

z=2z,=0 {
Para o ar, as condi¢Oes conhecidas na entrada do condensador sdo: a vazio em massa,
Mg e, a temperatura, T, ., a umidade absoluta do ar, W, € a pressdo, pg .. Dessa forma, a
entalpia especifica do ar na entrada do condensador ¢ obtida por: i, = iy (P, Ts)e, usando

também o modulo REFPROP 8.0.
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3 METODOLOGIA DE SOLUCAO

Neste capitulo apresenta-se a metodologia usada na solug¢do do sistema de equacdes do
escoamento e da transferéncia de calor do modelo apresentado no Capitulo 2. As equagdes sdo
integradas de acordo com o método de Volumes Finitos (MALISKA, 2017) e, posteriormente,
apresenta-se o procedimento de solugdo do sistema de equagdes algébricas que resulta do

procedimento de integragao.

3.1 Consideracoes Iniciais

O sistema de equagdes do modelo apresentado no Capitulo 2 compde-se de equagdes
diferenciais ordindrias e parciais, ndo homogéneas e ndo lineares. Além dessas equagdes, 0
modelo necessita de correlagdes empiricas para o calculo dos fatores de atrito, dos
coeficientes de transferéncia de calor para o fluido refrigerante e para o ar e para o calculo das
propriedades termofisicas do fluido refrigerante e do ar.

Em razdo dessa complexidade, o sistema composto pelas Equagdes (1), (3), (4), (5), (10) e
(15) ¢ solucionado pelo método de Volumes Finitos e o sistema de equagdes algébricas
resultante é resolvido por substitui¢des sucessivas ponto a ponto ao longo do condensador. O
modelo ¢ utilizado para calcular os parametros de desempenho do condensador, e, para isso, é
necessario conhecer a vazdo em massa do refrigerante, as demais condi¢des de operacdo e as

dimensoes do condensador.

3.2 Discretizacao das Equacoes do Modelo

No método de Volumes Finitos o tubo do condensador ¢ dividido em volumes de controle
de comprimento Az e as equagdes do escoamento sdo integradas no espago em cada volume.
A Figura 12 mostra um trecho do dominio de solug@o discretizado segundo o método de
Volumes Finitos. Observa-se que os indices mintisculos w e e denotam as faces dos volumes
de controle, enquanto os indices maiusculos, W, P ¢ E, representam o centro dos volumes, de
acordo com a notagdo tradicionalmente empregada. A Figura 13 (a) apresenta um esquema da
divisdo do tubo do condensador, onde os circulos cheios representam os locais ao longo do
tubo onde as variaveis do refrigerante sdo armazenadas. Do lado do ar, as Equagdes (10) ¢

(15) sdo integradas analiticamente, ao longo das fileiras x; e Xx;,4, mostradas
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esquematicamente na Figura 13 (b). Nessa figura, os circulos vazios representam os locais na

dire¢do transversal do condensador onde as variaveis do ar sdo armazenadas.

Figura 12 - Volume discretizado segundo 0 método de volumes finitos.
Az

w P E

@ @ 9¢@

Az Az,

FONTE: Adaptado de Maliska (2017).

Figura 13 — (a) Esquema da divisido do tubo condensador; (b) Esquema da divisao do lado do ar.
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Fonte: Proprio autor.

As integrais no espaco sdo realizadas entre as faces w e e do volume de controle mostrado
na Figura 12. As variaveis dependentes, com excecdo das velocidades, sdo armazenadas nos
pontos centrais dos volumes de controle, W, P e E mostradas na Figura 12. As velocidades sdo
armazenadas nas faces w e e dos volumes de controle (Figura 12). Uma vez que o problema ¢é
predominantemente convectivo, o esquema upwind é usado na aproximagdo dos termos

convectivos das equagdes do escoamento do fluido refrigerante ao longo do condensador, ou
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seja, ¢, = ¢p ¢ ¢, = ¢py. Adotando as aproximagdes anteriores, apresenta-se a seguir a
discretizagdo das equacdes do modelo.
o FEquacdo da conservagdo da massa para o fluido refirigerante

Integrando a equagdo da conservagdo da massa, Equagdo (1), na dire¢do z entre os pontos

w ¢ e da Figura 13 (a), obtém-se

fea(pu) o (19)
0z B

Realizando as integracdes da Equagdo (19), e usando as aproximagdes mencionadas,
obtém-se a equacdo discretizada para o calculo da velocidade do refrigerante no interior dos

tubos do condensador, dada por

up = Uy Pw (20)
Pp

o  Equacgdo da quantidade de movimento para o fluido refrigerante

Integrando a equagdo da quantidade de movimento, Equagdo (3), ao longo da diregéo z,

entre os pontos w e e da Figura 13 (a), obtém-se

€0 2 €0 €0 21
f (pu)dzz_f_pdz_f(_p> iz (21
dz dz w \0z/p

w w

Da mesma forma, realizando as integracdes da Equacdo (21) e usando as aproximacgdes
mencionadas obtém-se a equagdo discretizada para o célculo da pressdo do fluido refrigerante

ao longo do condensador

Pp =pw — b — FAz (22)
na qual os coeficientes b ¢ F, sdo, respectivamente, dados por

b= (pu?)p — (pu)w (23)

(fpu®)p 24

2= 724,
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o  FEquacdo da conservagdo da energia para o fluido refrigerante

Procedendo de forma similar, a integracdo da equacdo de conservagdo de energia para o

refrigerante, Equacido (4), ¢ dada por

© d(puio,) Pi (¢ (25)
fw sz = wa h‘r(Tw - Tr)dZ

Usando mais uma vez as aproximagdes mencionadas, obtém-se a equagdo discretizada
para o calculo da entalpia de estagnagao especifica do refrigerante ao longo do condensador,

dada por

aw, b (26)

lorp = —lorw —
\ ap " ap

na qual os coeficientes ap, ay, ¢ b, respectivamente, sdo dados por

__ pplUp (27)
ar = Az
Py
ay = 2 (28)
b= hrPi (Tr - TW)P (29)
A;

o  Equacgdo da conservagdo da energia para o ar

Integrando analiticamente a equacdo da energia para o ar, Equagdo (15), entre as fileiras

X; € X;41, mostradas esquematicamente na Figura 13 (b), obtém-se

i+1 d i+1 d (34)
f maﬁ [cpaTa + W (iyo + cpyTy)]dx = f = [hoPd,(T, —T,)]dx
L L

Realizando as integragdes da Equagdo (34), obtém-se a equacdo discretizada para o

calculo da temperatura do ar, dada por
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b (35)

ait1
na qual os coeficientes b e c, respectivamente, sdo dados por
b = dmgyc, T, , + 1,805dm W, T, . + ho P T, pAz (36)
¢ =dmgcyipq +1,805dm Wy 14 + hgPrAz (37

3.3 Procedimento de Solucao

A solucdo do sistema de equacdes algébricas formado pelas Equacdes (20), (22), (26),
(31) e (35) ¢ obtida para determinar os parametros de desempenho do condensador,
conhecidas as condicdes de operacdo e as dimensdes do condensador. O tubo do condensador
¢ dividido em m volumes de controle. As equacdes discretizadas para o calculo das variaveis
apresentam a mesma forma para todos os pontos.

Para uma dada configuracdo da serpentina, a simulag@o inicia-se com um conjunto de
condi¢cdes de entrada do ar e do refrigerante. Para o refrigerante, as varidveis: vazado em
massa, M, , pressao, P., e temperatura, T,, sdo fornecidas na entrada da serpentina, z = 0.
Para o ar, a vazdo em massa, m, , a pressio, p,, a temperatura, T, , ¢ a umidade absoluta, W,,
sdo fornecidas na entrada do condensador.

A solucgdo do sistema algébrico formado pelas Equagdes (20), (22), (26), (31) e (35) ¢
obtida para cada ponto do condensador, calculando-se cinco varidveis: u, B, ig,, Ty, € Ty. A
pressdo do ar, p,, ¢ calculada pela correlacio de Kaka¢ e Liu (1998), Equacdo 10. As
variaveis u, B, ip, e T, sdo armazenadas no pontos W, P e E. As variaveis p, € T, sdo
armazenadas nos pontos X; € X; 41, Figura 13 (b).

As equagdes do refrigerante, da parede do tubo e aletas ¢ as equagdes do ar formam um
sistema de equacdes algébricas, que € resolvido por substitui¢des sucessivas. A linguagem de

programacao utilizada foi a FORTRAN 90.
e Algoritmo de solugdo

1) Informar os parametros geométricos do condensador;
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2) Informar as condi¢des de entrada do refrigerante, n=1, e do ar: m,., P, T,., Mg, pg € Ty;

3) Dividir o tubo do condensador em m volumes de controle de comprimento Az e verificar a
posicdo do volume de controle ao longo do tubo para definir a temperatura de entrada do ar

de acordo com o niimero de fileiras de tubos;

4) Calcular a entalpia, i,, e a massa especifica, p, do fluido refrigerante na entrada do tubo por

meio do mdédulo REFPROP 8.0;

5) Arbitrar os valores de todas as varidveis: u, P, iy, Ty, Pg € iz para todo dominio de

solugdo iguais aos valores conhecidos na entrada;

6) Resolver o sistema formado pelas Equacdes (20), (22), (26) e (31) e calcular,
respectivamente, u, P, iy, e T, por meio do método de substituigdes sucessivas, ponto a

ponto, iniciando-se da entrada do tubo, n=2, até a saida do tubo, n=m.

7) Resolver as Equacdes (10) e (35) e calcular, respectivamente, p, e T, para toda a malha por

meio de substitui¢cdes sucessivas;

8) Comparar os valores obtidos para u, P, iy,, Ty, Dg € T, com os valores calculados na
iteracdo anterior. Caso a convergéncia seja alcangada, seguir para o passo 11, caso

contrario, seguir para o passo 10;

9) Atualizar as propriedades termodinamicas, termofisicas e os pardmetros empiricos do

escoamento do refrigerante e do ar e retornar ao passo 7;
10) Calcular a taxa de transferéncia de calor no condensador;
11) Imprimir as variaveis para todos os pontos da malha do condensador.

O fluxograma de solu¢do do modelo distribuido elaborado nesse trabalho esta apresentado

na Figura 14.



Figura 14 - Fluxograma do algoritmo numérico para o modelo proposto.
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

Neste capitulo sdo apresentados e discutidos os resultados obtidos pelo modelo proposto.
Inicialmente aborda-se brevemente o trabalho experimental encontrado na literatura, cujos
dados foram usados para a validagdo do modelo. Em seguida, realiza-se uma analise de
sensibilidade do modelo ao refinamento da malha e as equagdes constitutivas adotadas. Apds
a definicdo do modelo, os valores de capacidade de condensacdo calculados sdo comparados
com os dados experimentais. Posteriormente apresenta-se uma analise da influéncia de
algumas variaveis sobre o desempenho do condensador, com o objetivo de destacar as

potencialidades do modelo.

4.1 Dados Experimentais

Muitas vezes a indisponibilidade de informagdes completas sobre a geometria e condi¢des
de operacdo dos condensadores analisados reduz o ntimero de trabalhos disponiveis na
literatura que podem ser usados para a validagdo de modelos tedricos. O presente modelo foi
validado usando-se o trabalho desenvolvido por Weber (2007) que realizou uma analise
experimental do desempenho termo-hidraulico de condensadores do tipo tubo aletado. Para
isso, 0 aparato experimental consistiu, basicamente, em um circuito para circula¢do de ar e de
outro para circulacdo de refrigerante.

O fluido refrigerante usado por Weber (2007) foi o R134a. Para medir as temperaturas de
entrada e saida de refrigerante do condensador, Weber (2007) utilizou termopares com
incerteza de medi¢ao de +0,2°C. As medi¢oes das temperaturas do ar foram feitas com
termopares tipo T de bitola 24 AWG para a faixa de -30 a 200°C. A incerteza de calibracao
foi estimada em +0,14°C.

A pressao do refrigerante na entrada e na saida do condensador foi medida por meio de
transdutores de pressdo fabricados pela Hottinger Baldwin Messtechnik, modelo P3MB,
alimentados por uma fonte de corrente continua de 5 A, operando na faixa de 0 a 20 bar. O
diferencial de pressdo no circuito de ar foi medido por meio de transdutores de pressdo com
sensores de capacitancia variavel e diafragmas ultrafinos de silicio fabricados pela Dwyer e
trabalham com sinal de saida de 0 a 4 mA DC. A incerteza de medi¢cdo informada pelo
fabricante ¢ de +0,5% do fundo de escala. A vazdo em massa do refrigerante foi medida por

meio de um medidor tipo Coriolis fabricado pela Siemens, modelo Mass 2100 DI3. Sua faixa
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de medigdo vai de 0 a 250 kg/h e sua incerteza de medi¢do fornecida pelo fabricante foi de
+4%.
As propriedades e os dados geométricos do condensador analisado sdo apresentados na

Tabela 1.

Tabela 1 - Propriedades e dados geométricos do condensador.

Propriedades do Condensador Valor
Diametro externo do tubo [m] 0,0095
Diametro interno do tubo [m] 0,0085
Comprimento do tubo [m] 6,3413
Largura [m] 0,305
Profundidade[m] 0,044
Altura [m] 0,254
Condutividade térmica do tubo (cobre) [W/mK] 401
Condutividade térmica das aletas (aluminio) [W/mK] 237
Distancia horizontal entre tubos [m] 0,022
Distancia transversal entre tubos [m] 0,0254
Espacamento entre aletas [m] 0,0045
Espessura da aleta [m] 0,00015
Tipo de aleta ondulada
Numero de fileiras 2
Numero de circuitos 1
Configuracdo dos tubos alternados

Fonte: Adaptado de Weber (2007).

Na analise de influéncia do refinamento da malha sobre a capacidade do condensador ¢ os

perfis de temperatura, as condigdes de operagdo estdo mostradas na Tabela 2.

Tabela 2 - Condicoes de operacio para o teste de refinamento de malha.

Condicoes de teste na entrada do condensador

Temperatura do ar [°C] 30
Temperatura do refrigerante [°C] 43,73
Pressdo do refrigerante [kPa] 1044
Vazdo em massa do refrigerante [kg/h] 19,93
Vazdo em massa de ar [kg/h] 1903,8

Fonte: Adaptado de Weber (2007).

Para validacdo do modelo, as capacidades do condensador calculadas foram comparadas
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com as capacidades experimentais obtidas por Weber (2007), que realizou testes usando
condensadores de trés empresas nacionais denominadas por ele de fabricantes 4, B e C. Cada
fabricante forneceu duas amostras de condensadores com geometrias iguais aquelas
apresentadas na Tabela 1. O objetivo desses testes foi comparar o efeito do processo de
fabricacdo sobre o desempenho dos condensadores.

Além desses, Weber (2007) também realizou testes com o objetivo de analisar a influéncia
do espacamento entre aletas sobre o desempenho dos condensadores. Nesse caso, foram
testados cinco condensadores fornecidos pela empresa EMBRACO, cujas configuragdes sdo
as mesmas apresentadas na Tabela 1, mas com diferentes espagamentos entre aletas de 1,9;
2,6; 3,2; 3,8 e 4,5 mm. Duas amostras de cada configuragdo foram testadas, cada uma em trés
vazdes de ar, totalizando 30 testes. As capacidades dos condensadores medidas por
Weber (2007) nesses testes também foram usadas para a validacdo do presente modelo.

As condigdes de operagdo na entrada dos condensadores avaliados foram: temperatura do
ar, Tg one, temperatura do refrigerante, T op,¢, vazdo em massa de refrigerante, m,., pressdo do
refrigerante, Py on¢, € vazdo em massa de ar, m,. Tais condi¢des de operacdo para os testes de
verificagdo da influéncia do processo de fabricacdo dos condensadores e da influéncia do
espacamento entre as aletas sdo apresentadas, respectivamente, nas Tabelas 10 e 11

apresentadas no Apéndice B.

4.2 Influéncia da Malha Computacional

Para avaliar a influéncia da malha computacional utilizada no tubo do condensador, foram
realizados testes com malhas de 100, 200, 400, 800 ¢ 1600 volumes. As condi¢des de
operagdo empregadas nessa analise estdo listadas na Tabela 2.

A analise da influéncia do aumento do numero de volumes na malha foi realizada
comparando-se as distribuigdes de temperatura do refrigerante ao longo do tubo e a
capacidade do condensador para cada teste.

A Figura 15 apresenta as distribuigdes de temperatura do refrigerante ao longo do
comprimento do condensador e a capacidade do condensador, q.,n4, Variando a quantidade
de volumes de controle e, assim, mostrando sua influéncia sobre os resultados calculados.

Na Figura 15 e também nas Figuras 16 e 17, os perfis de temperatura e pressdo sao
apresentados em fung¢do do comprimento relativo ao longo do tubo do condensador, z/L, ou

seja, razdo entre a posi¢do ao longo do tubo e seu comprimento total, L. Além disso, nas
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Figura 15 e 16 s3o apresentados também os desvios percentuais entre os valores de
capacidade de condensagdo calculados em cada teste e o dado experimental obtido por Weber
(2007). Observa-se que a temperatura do refrigerante diminui inicialmente na entrada do
condensador, regido superaquecida, de 44 °C para aproximadamente 41 °C. Em seguida,
inicia-se a regido bifasica aproximadamente a 0,25 m da entrada do condensador, onde quase
ndo ha alteracdo na temperatura do refrigerante. Essa regido estende-se até aproximadamente
5,4 m da entrada do condensador e a partir dai inicia-se a regido de liquido sub-resfriado,
onde a temperatura do refrigerante diminui de 41 °C para aproximadamente 37 °C. Na Figura
15 observa-se também que a capacidade do condensador apresentou um valor aproximado de

947 W e teve pouca variagao com o refinamento da malha.

Figura 15 — Efeito do refinamento da malha sobre a distribuicio de temperatura do
refrigerante ao longo do condensador.
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Fonte: Proprio autor.

A variacdo do numero de volumes de controle da malha computacional resultou em
variagdes insignificantes nos perfis de temperatura do refrigerante. A fim de visualizar tais
variagdes € preciso observar com mais detalhes as regides onde ha alguma oscilacdo nas

curvas.
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A Figura 16 apresenta os perfis de temperatura em destaque proximos ao final da regido
biféasica e inicio da regido liquida. Nota-se que ha uma pequena diferenca entre os perfis no
ponto em que ha a transicdo de fases. Exceto para o caso com 100 volumes de controle, as

demais malhas apresentam resultados semelhantes.

Figura 16 - Detalhe dos perfis de temperatura do refrigerante na regifio de liquido

comprimido.
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Fonte: Proprio autor.

Observa-se nas Figuras 15 e 16 que ndo ha variagdes expressivas entre os perfis de
temperatura do refrigerante a medida que é alterado o numero de volumes da malha
computacional.

A Figura 17 apresenta as distribuigdes de pressdo do refrigerante ao longo do tubo do
condensador obtidas com as malhas de 100, 200, 400, 800 ¢ 1600 volumes. Observa-se que a
queda de pressdo do escoamento € muito pequena, de aproximadamente 0,6 kPa (0,006 bar),
entre a entrada e a saida do condensador. Nota-se que a redugdo de pressdo ¢ pouco maior na
regido bifasica, uma vez que ocorre aceleracdo do escoamento nessa regido em razdo da
mudanca de fase. Observa-se também que ndo ha diferenca expressiva entre os perfis de

pressdo a medida que aumenta o nimero de volumes da malha computacional.
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Como os resultados entre 200 e 1600 volumes de controle sdo muito proximos em todas as
regides do escoamento, foi escolhida a malha com 200 volumes para obtengdo dos demais

resultados.

Figura 17 — Efeito do refinamento da malha sobre a distribuicio de pressido do
refrigerante ao longo do tubo do condensador.
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Fonte: Proprio autor.
4.3 Influéncia das Rela¢des Constitutivas

O modelo necessita de equagdes constitutivas para o calculo dos fatores de atrito
monofasico e bifasico do refrigerante, coeficiente de transferéncia de calor monofésico e
bifasico do refrigerante. Do lado do ar, sdo necessarias as correlagdes para o calculo do fator
de atrito externo e do coeficiente de transferéncia de calor.

Como os resultados calculados dependem das equagdes constitutivas escolhidas, ¢
necessario realizar uma andlise de sensibilidade do modelo com o intuito de verificar a
influéncia dessas equagdes e definir o melhor conjunto de correlagdes a ser adotado. Essa
andlise foi feita utilizando os dados geométricos do condensador apresentados na Tabela 1 e
as condigdes de operacdo dadas na Tabela 10.

O conjunto de correlagdes inicialmente adotado, Configuracdo 1, foi
(a) fator de atrito na regido liquida e de vapor superaquecido: Churchill (1977);

(b) queda total de pressdo devido ao atrito do lado do ar: Kakag e Liu (1998) e fator de atrito
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do lado do ar: Wang et al. (1999);

(c) fator de atrito na regido bifasica: Lin et al. (1991), com a viscosidade de mistura bifasica

calculada pela equagdo de Chichitti et al. (1960);

(d) coeficiente de transferéncia de calor na regido liquida e de vapor superaquecida:

Gnielinski (1976);

(e) coeficiente de transferéncia de calor na regido bifasica: Cavallini ez al. (1999);
(f) coeficiente de transferéncia de calor entre a parede e o ar externo: Wang et al. (1999).

Para avaliar a influéncia das relagdes constitutivas no modelo proposto, foi calculado o
desvio relativo médio, D, que representa a qualidade do ajuste global, ou seja, a dispersio
entre os resultados numéricos e experimentais. Dessa forma, dentre todos os n testes
realizados, calcula-se a média do valor absoluto da diferenca entre o valor medido da
capacidade do condensador, g4, € 0 valor calculado pelo modelo, g q;., em relacdo ao valor

medido, ou seja

dcalc—9med

N x 100 (38)

Amed

n

D=

Os desvios relativos médios obtidos para cada configuracdo de equagdes constitutivas
foram comparados até se encontrar a melhor configuracdo, ou seja, aquela em que o desvio
relativo médio possuia o menor valor.

A Tabela 3 apresenta os desvios relativos médios entre os valores de capacidade do
condensador calculados no modelo numérico e os valores medidos por Weber (2007)
utilizando os dados da Tabela 10 (Apéndice B) e comparando as equagdes constitutivas

disponiveis para o calculo do fator de atrito nas regides monofasicas.

Tabela 3 - Desvios relativos médios entre as capacidades do condensador calculadas
pelo modelo e medidas por Weber (2007): correlacées do fator de atrito monofasico.

Fabricantes Churchill Serghides  Pethukov Haaland
(1977) (1984) (1970) (1983)
1,56 2,32 4,15 8,04
B 1,19 4,11 2,46 6,85
C 1,10 3,27 3,06 6,59
Desvio relativo 1,28 3,23 3,22 7,16
médio (%)

Fonte: Proprio autor.
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Observa-se na Tabela 3, dentre os desvios relativos médios obtidos quando se utilizam as
quatro correlagdes para o fator de atrito monofasico, para todos os fabricantes, que a
correlagdo de Churchill (1977) resultou no menor valor, 1,28%, e, por isso, foi adotada para
as avaliagOes seguintes.

Na analise de influéncia do fator de atrito da regido bifasica foram testadas trés
correlacdes: Lin et al. (1991), Gronnerud (1979) e Lockhart e Martinelli (1949). A Tabela 4
mostra que as trés correlagdes apresentaram desvios relativos médios iguais e, como a
correlacdo de Lockhart e Martinelli (1949) ¢ a mais antiga e amplamente utilizada para esse

tipo de condensador, foi adotada nesse modelo.

Tabela 4 - Desvios relativos médios entre as capacidades do condensador calculadas
pelo modelo e medidas por Weber (2007): correlacées do fator de atrito bifasico.

. Lin et al. Gronnerud Lockhart N
Fabricantes (1991) (1979) Martinelli
(1949)
A 1,56 1,55 1,56
B 1,19 1,20 1,19
C 1,10 1,10 1,10
Desvio relativo 1,28 1,28 1,28

médio %

Fonte: Proprio autor.

A Tabela 5 apresenta os desvios relativos médios obtidos na comparagdo entre as
correlacdes de coeficiente de transferéncia de calor monofasico. Foram testadas as equagoes
de Gnielinski (1976) e Dittus-Boelter (1930). Os testes com a correlagdo de Gnielinski (1976)
apresentaram um desvio relativo médio menor, de 1,28%, e por isso foi adotada no modelo.

Tabela 5 - Desvios relativos médios entre as capacidades do condensador calculadas
pelo modelo e medidas por Weber (2007): correlacdes do CTC monofasico.

) o Dittus-Boelter
Fabricantes Gnielinski

1930
(1976) (1930)
A 1,56 1,62
B 1,19 1,31
C 1,10 1,21
Desvio relativo 1,28 1,38
meédio %

Fonte: Proprio autor.
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Na analise da influéncia das correlagdes do coeficiente de transferéncia de calor para a
regido bifésica, foram testadas trés equagdes: Cavallini et al. (1999), Mueller (1997) e Shao e
Granryd (1995). A Tabela 6 mostra que a correlagdo de Cavallini ef al. (1999) resultou em um

desvio relativo médio menor que as demais, de 1,28%, e, portanto, foi adotada nesse modelo.

Tabela 6 - Desvios relativos médios entre as capacidades do condensador calculadas
pelo modelo e medidas por Weber (2007): correlacées do CTC bifasico.

Fabricantes Cavallini Mueller GS:;(;; d
(1999) (1997) (1995)
A 1,56 2,32 7,91
B 1,19 1,46 3,52
C 1,10 1,45 3,35
Desvio relativo 1,28 1,74 4,93
médio %

Fonte: Proprio autor.

A Equagdo 10, que calcula a queda de pressdao do lado do ar proposta por Kakag e
Liu (1998), dentre outras variaveis, € funcao do fator de atrito externo. Neste trabalho foram
avaliadas trés correlagdes para o fator de atrito do lado do ar: Wang et al. (1999), Kim, Youn
e Webb (1999) e Xie et al. (2009). A Tabela 7 mostra que as correlagdes que resultaram no
menor desvio relativo médio foi a de Wang ef al. (1999) ¢ a de Kim, Youn ¢ Webb (1999),
com o valor de 1,28%. Neste trabalho a aleta considerada foi a do tipo wavy e a correlagdo de
Kim, Youn e Webb (1999) foi definida para aleta plana. Dessa forma, a correlacdo de Wang
et al. (1999) foi adotada no modelo.

Tabela 7 - Desvios relativos médios entre as capacidades do condensador calculadas
pelo modelo e medidas por Weber (2007): correlacoes do fator de atrito externo.

Wang et al. Kim, Youne  Xie efal

Fabricantes (1999) Webb (1999)  (2009)
A 1,56 1,56 1,60
B 1,19 1,19 1,19
C 1,10 1,10 1,17
Desvio relativo 1,28 1,28 1,32
médio %

Fonte: Proprio autor.
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O modelo requer também correlagdes para o calculo do coeficiente de transferéncia de
calor do lado externo, ou seja, do lado do ar. As equagdes avaliadas foram: Wang et al.
(1999), Zukauskas (1987) ¢ Wang ¢ Chang (1998). De acordo com a Tabela 8, observa-se que
a correlagdo que resultou no menor desvio relativo médio foi a de Wang et al. (1999), sendo

por isso adotada no modelo.

Tabela 8 - Desvios relativos médios entre as capacidades do condensador calculadas
pelo modelo e medidas por Weber (2007): correlacées do CTC do ar.

Wang e
Fabricantes Wang et al.  Zukauskas Chang
(1999) (1987) (1999)
A 1,56 2,40 13,00
B 1,19 3,53 8,60
C 1,10 2,60 7,91
Desvio relativo 1,28 2,82 9,84

médio %

Fonte: Proprio autor.

4.4 Definicao do Modelo

Ap6s analisar a influéncia das equagdes constitutivas sobre os resultados, a combinacao de
correlagdes que resultou no menor desvio relativo médio foi escolhida ¢ o modelo foi
definido.

A Tabela 9 apresenta as configuragdes testadas no modelo e os desvios relativos médios
de cada configuragdo. No total foram testadas 13 configuragdes e escolhida a configuracdo 6,
pois resultou no menor desvio relativo médio e suas correlagdes sdo amplamente utilizadas
pra esse tipo de condensador. Dessa forma, as equagdes constitutivas utilizadas foram:

(i) fator de atrito na regido liquida e de vapor superaquecido: Churchill (1977);
(i1) fator de atrito na regido bifdsica: Lockhart e Martinelli (1949), com a viscosidade de

mistura bifasica calculada pela equacao de Chichitti ez al. (1960);

(iii) coeficiente de transferéncia de calor na regido monofasica: correlacdo de

Gnielinski (1976);

(iv) coeficiente de transferéncia de calor na regido bifasica: correlagdo de

Cavallini et al (1999);

(v) coeficiente de transferéncia de calor entre a parede ¢ o ar externo: correlacdo de

Wang et al. (1999).



(vi) fator de atrito do lado do ar: Kim, Youn e Webb (1999);
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Tabela 9 - Configuracdes das equacdes constitutivas e respectivos desvios relativos

médios.
x f f CTC CTC CTC f So

Configuragio monofasico  bifasico =~ monofasico bifasico ar externo D%

1 Churchill Lin et al. Gnielinski ~ Cavallini e Wang et Wang et 128
(1977) (1991) (1976) al. (1999) al. (1999) al. (1999)

) Serghides Lin et al. Gnielinski ~ Cavallini e Wang et Wang et 323
(1984) (1991) (1976) al. (1999) al. (1999) al. (1999) =

3 Pethukov Lin et al. Gnielinski  Cavallini e Wang et Wang et 320
(1970) (1991) (1976) al. (1999) al. (1999) al. (1999) =

4 Haaland Lin et al. Gnielinski ~ Cavallini et  Wanget Wang et 716
(1983) (1991) (1976) al. (1999) al. (1999) al. (1999) 7

5 Churchill  Gronnerud  Gnielinski ~ Cavallini et  Wanget Wang et 198
1977 (1979) (1976) al. (1999) al. (1999) al. (1999)

Lockhart Cavallini

6 Churchill e Gnielinski e‘t’ al Wang et Wang et 1.28

a977) Martinelli (1976) a 999') al. (1999) al. (1999)
(1949)

- Churchill ~ Gronnerud Dittus-Boelter Cavallini et Wang et Wang et 138
1977 (1979) (1930) al. (1999) al. (1999) al. (1999 ’

8 Churchill ~ Gronnerud  Gnielinski Mueller Wang et Wang et 174
(1977 (1979) (1976) (1997)  al. (1999) al.(1999)

Churchill  Gronnerud  Gnielinski Shao e Wang et Wang et

9 Granryd 493

(1977) (1979) (1976) al. (1999) al.(1999) 7
(1995)

10 Churchill  Gronnerud  Gnielinski ~ Cavallini ez Zukauska Wang et )34
(1977) (1979) (1976) al. (1999) s (1987) al.(1999) =

1 Churchill  Gronnerud  Gnielinski  Cavallini et \gﬁgrgl © Wang et 9.84
(1977) (1979) (1976) al. (1999) & al (1999)

(1998)

12 Churchill  Gronnerud  Gnielinski ~ Cavallini e¢ Wang et Kim 128
(1977) (1979) (1976) al. (1999) al. (1999) (1999) ’

13 Churchill  Gronnerud  Gnielinski ~ Cavallini et Wanget Xie et al. 132
1977 (1979) (1976) al. (1999) al. (1999) (2009) ’

Fonte: Proprio autor.
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4.5 Validacao do Modelo

A validagdo do modelo proposto ¢ realizada comparando os valores calculados de
capacidades dos condensadores com os resultados experimentais de Weber (2007), que
analisou, por meio de um estudo experimental, o desempenho de condensadores de trés
fabricantes: A, B e C. Para cada fabricante foram feitos oito testes, cada um com uma
condi¢do de operacdo definida. Dessa forma, apresentam-se neste item os resultados dos vinte
e quatro testes realizados. As Figura 18 e Figura 19 apresentam os resultados desses testes

para as condi¢des de operacdo definidas, respectivamente, nas Tabelas 3 e 4.

Figura 18 - Comparacio entre as capacidades do condensador calculadas e medidas
(WEBER, 2007) - fabricantes A, B e C.
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Fonte: Proprio autor.

A Figura 18 apresenta, para os fabricantes A, B e C, as comparagdes entre as capacidades
do condensador calculadas neste trabalho e os dados experimentais de Weber (2007).
Observa-se que as capacidades dos condensadores calculadas neste trabalho encontram-se na
faixa de £ 4 % em relacdo aos dados experimentais. O desvio relativo médio dos vinte e

quatro testes realizados foi de 1,3%.
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Weber (2007) também realizou testes experimentais de avaliagdo da capacidade do
condensador variando o espagamento entre as aletas. Para cada espagamento foram testados
dois condensadores, cada um sujeito a trés vazoes de ar, totalizando trinta testes, Tabela 4. Os
espacamentos testados foram de 1,9 mm, 2,6 mm, 3,2 mm, 3,8 mm ¢ 4,5 mm.

A Figura 19 apresenta, para os seis espacamentos testados, as comparagdes entre as
capacidades do condensador calculadas neste trabalho e os dados experimentais de Weber
(2007). Observa-se que em 96,7 % dos testes realizados as capacidades do condensador
calculadas encontram-se na faixa de = 6 % em relagdo aos dados experimentais. O desvio
relativo médio dos trinta testes realizados foi de, aproximadamente, 4 %.

Observa-se também na Figura 19 que o espacamento entre as aletas afeta de forma
significativa a capacidade do condensador. Mantidas as condi¢des de operag@o, quanto menor

0 espacamento entre as aletas, maior a capacidade do condensador.

Figura 19 - Comparacio entre as capacidades do condensador calculadas e medidas
(WEBER, 2007) — influéncia do espacamento entre aletas.
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Fonte: Proprio autor.
A Figura 20 apresenta as distribui¢des de temperatura do refrigerante, da parede do tubo ¢
do ar ao longo do tubo do condensador. Nesse caso o condensador ¢ do fabricante A e as
condi¢des de operagdo sdo as do teste 5 apresentadas na Tabela 3. Ndo foram encontrados na

literatura resultados de distribui¢des de temperatura ao longo do tubo de condensadores do
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tipo tubo-aletado. Porém, a distribuicdo de temperatura do refrigerante calculada pelo modelo
esta coerente com aquelas obtidas em outros tipos de condensadores, tais como Quizzini
Junior (2020) e Lima (2008).

Observa-se na Figura 20 que a temperatura da parede do tubo cai de 44°C para,
aproximadamente, 33°C na regido de vapor superaquecido, aumenta no inicio da regido
bifasica para, aproximadamente, 40°C e mantém-se proxima da temperatura do refrigerante
ao longo da regido bifasica. Esse aumento no inicio da regido bifasica deve-se ao aumento do
coeficiente de transferéncia de calor do refrigerante nessa transi¢do de fase, fazendo com que
as temperaturas do refrigerante e da parede do tubo se aproximem. Ao final da regido bifasica,
a temperatura da parede encontra-se a, aproximadamente, 34°C e reduz para 32°C na regido

liquida.

Figura 20 - Distribuicdes de temperatura do refrigerante, da parede e do ar ao longo do

condensador.
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Fonte: Proprio autor.

Observa-se também na Figura 20 que a temperatura do ar aumenta no inicio do
condensador e oscila entre os tubos da primeira e segunda fileira. Isso pode ser explicado pelo
fato dos tubos da primeira fileira atuarem como geradores de turbuléncia, aumentando o

coeficiente de transferéncia de calor na regido dos tubos da segunda fileira e,
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consequentemente, aumentando a temperatura do ar (INCROPERA; BERGMAN; LAVINE,

2019). A temperatura média do ar na saida do condensador ¢ de 31°C.

4.6 Influéncia das Condicoes de Operacio e Parametros Geométricos

Apos a validacdo do modelo, foram realizados testes para avaliar a influéncia de algumas
condi¢des de operacdo e parametros geométricos sobre a capacidade do condensador e sobre a
queda de pressdo do refrigerante. Alguns resultados computacionais sdo apresentados para
destacar as potencialidades do modelo, avaliando a influéncia sobre o desempenho do
condensador de varidveis como: temperatura de entrada do refrigerante, temperatura de
entrada do ar, vazdo em massa de entrada do refrigerante, vazdo em massa do ar, diametro
interno do tubo, distancia horizontal e vertical entre tubos, espagamento entre aletas e numero
de aletas. Para a realizacdo desses testes, foram utilizadas as propriedades ¢ dados
geométricos do condensador apresentado na Tabela 1 e as condigdes de operacgdo do teste AS
da Tabela 3. Os testes consistiram em obter a capacidade do condensador em fungdo de uma

dada variavel, mantendo-se fixa as demais condi¢des de operacao.

4.6.1 Influéncia da temperatura de entrada do refrigerante

A Figura 21 mostra o comportamento da capacidade do condensador em funcdo da
temperatura de entrada do refrigerante, variando de 2 °C na faixa de 40 °C até¢ 50 °C. Como
esperado, a capacidade do condensador aumenta com a elevacao da temperatura de entrada do

refrigerante, uma vez que aumenta a diferenca de temperatura entre o refrigerante e o ar.
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Figura 21 — Capacidade do condensador em funciio da temperatura de entrada do

refrigerante.
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Fonte: Proprio autor.
O aumento de 10°C na temperatura de entrada do refrigerante, mantendo-se constante as

demais condi¢des de operacdo, resultou em 3,2% de aumento da capacidade do condensador.
Entretanto, ¢ importante mencionar que o aumento da temperatura de entrada do refrigerante
no condensador também representa um aumento do trabalho de compressdo, o que reduz o
coeficiente de desempenho, COP, do sistema de refrigeragdo para a mesma temperatura de

evaporacao.

4.6.2 Influéncia da vaziao em massa de entrada do refrigerante

A Figura 22 apresenta a varia¢do da capacidade do condensador em funcdo da vazdo em
massa de entrada do refrigerante. Nesse caso, os testes foram realizados variando-se a vazao
de entrada do refrigerante na faixa de 10 e 20 kg/h, variando em 2 kg/h cada simulacdo.
Observa-se na Figura 22 que o aumento de 100% na vazao de entrada do refrigerante resultou

em 90% de aumento da capacidade do condensador.
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Figura 22 — Capacidade do condensador em funcio da vazio de entrada do
refrigerante.
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Fonte: Proprio autor.

4.6.3 Influéncia da temperatura de entrada do ar

Analisando o lado externo do condensador, ou seja, as variaveis de entrada do ar, a Figura
23 apresenta a variagdo da capacidade do condensador em fungdo da temperatura de entrada
do ar. As simulagdes foram realizadas na faixa de temperatura de entrada do ar entre 24 e 34
°C, variando em 2 °C cada teste. Também como se esperava, a capacidade do condensador
diminui com o aumento da temperatura de entrada do ar, mantidas constantes as demais
condi¢des de operacdo. Isso ocorre em fungdo da reducdo da diferenca entre as temperaturas
do refrigerante e do ar. O aumento de 10°C na temperatura de entrada do ar causou a redugdo

de 52% na capacidade de condensagao.
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Figura 23 — Capacidade do condensador em func¢iio da temperatura de entrada do ar.
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4.6.4 Influéncia da vazio em massa do ar

Na Figura 24 ¢ apresentado o perfil de capacidade do condensador em funcao da vazdo em
massa do ar. Observa-se que na faixa de vazdes de ar entre 300 e 1000 kg/h a influéncia sobre
a capacidade do condensador ¢ expressiva, variando de 570 a 920 W. Entretanto, na faixa de
1000 a 2100 kg/h, a capacidade do condensador quase nao se alterou, variando de 920 a
930 W. Segundo Incropera, Bergman e Lavine (2019), esse comportamento pode ser
explicado pelo fato dos tubos da primeira fileira do condensador atuarem como geradores de
turbuléncia, aumentando o coeficiente de transferéncia de calor nos tubos da segunda fileira.
Entretanto, com o aumento da vazdo de ar, as condi¢bes de transferéncia de calor se
estabilizam de tal modo que ocorre apenas um pequeno aumento do coeficiente de

transferéncia de calor.
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Figura 24 — Capacidade do condensador em funciio da vazio de entrada do ar.
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Fonte: Proprio autor.

4.6.5 Influéncia do didmetro interno do tubo

A Figura 25 apresenta a variag@o da capacidade do condensador em funcao da variagdo do
diametro interno do tubo, mantendo sua espessura constante. Observa-se que o aumento do
diametro interno do tubo, de 6,5 a 11,5 mm, causou uma reducdo de, aproximadamente, 10%

na capacidade do condensador.

Figura 25 - Capacidade do condensador em funcio do didmetro interno do tubo.
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As Figura 26 e 27 apresentam, respectivamente, as variacdes da capacidade do
condensador ¢ da queda de pressdo em fungdo da vazdo em massa do refrigerante, na faixa de
15 a 23 kg/h, para trés valores de diametros internos do tubo: 6,5; 9 e 11,5 mm. Na Figura 26
observa-se que o aumento da vazdo em massa do refrigerante eleva a capacidade do
condensador. Entretanto, observa-se também que a capacidade do condensador diminui com o

aumento do diametro interno do tubo, para uma mesma vazao de refrigerante.

Figura 26 - Influéncia do diAmetro interno do tubo sobre a capacidade do
condensador, variando a vazio em massa de entrada do refrigerante.
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Fonte: Proprio autor.

A Figura 27 apresenta os perfis da queda de pressdo do escoamento de refrigerante em
fun¢do da vazdo em massa do refrigerante, para os mesmos trés didmetros internos do tubo:
6,5; 9 e 11,5 mm. Os perfis relativos aos diametros de 9 e 11,5 mm sdo praticamente lineares
e resultaram em quedas de pressdo inferiores a 600 Pa para todos os valores de vazdo em
massa na faixa de 15 a 23 kg/h. O perfil relativo ao didmetro de 6,5 mm mostra uma elevagao
quase exponencial da queda de pressdo do refrigerante em fun¢do do aumento da vazdo em
massa de refrigerante, variando de, aproximadamente, 800 Pa em 15 kg/h para 2300 Pa em
23 kg/h. Conforme esperado, o aumento do didmetro interno do tubo reduz a queda de pressio

do escoamento.
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Figura 27 - Influéncia do didmetro interno do tubo sobre a queda de pressao do
refrigerante, variando a vazio em massa de entrada do refrigerante.

2400 -
—— .5 mm .__l
o % mm :
w0 o —— 115 mm A
& -
= -
= ]
B
- 1604 - .
= i
.g - . .
= 1200 4 =
3 —
&
=
S g0 - "
A
o 400 < e
—
ot A
- . ———
P R S - h—
0 T T T T
14 1& I8 20 22 4

Vazao masaca de refrigerante [ke'h)

Fonte: Proprio autor

4.6.6 Influéncia das distancias horizontal e vertical entre os tubos

As Figuras 28 e 29 apresentam, respectivamente, as influéncias das distancias horizontal e

vertical sobre a capacidade do condensador.

Figura 28 - Capacidade do condensador em funcio da distincia horizontal entre
tubos.
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Fonte: Proprio autor.
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Na Figura 28, observa-se que a varia¢@o da distancia horizontal entre os tubos de 20 a 25
mm resultou em um aumento na capacidade do condensador de 15%. Na Figura 29, nota-se
que o aumento na distancia vertical entre os tubos resultou em uma redug@o na capacidade do

condensador de, aproximadamente, 11%.

Figura 29 - Capacidade do condensador em funcio da distincia vertical entre tubos.
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4.6.7 Influéncia do espacamento entre aletas e do niimero de aletas

A Figura 30 mostra o perfil da capacidade do condensador em fun¢do do espacamento
entre aletas e do nimero de aletas do condensador. Conforme esperado, observa-se que o
menor espacamento, 1,5 mm, e a maior quantidade de aletas, 184, resultaram em uma maior
capacidade do condensador, aproximadamente, 1020 W. Com o maior espagamento entre as
aletas, 6,5 mm, ¢ a menor quantidade de aletas, 45, observa-se a menor capacidade do
condensador, aproximadamente, 760 W. Isso se deve ao fato de que as aletas sdo utilizadas
para aumentar a taxa de transferéncia de calor entre o refrigerante e o ar externo. Com o
aumento do espacamento entre as aletas, ocorre a diminuigdo do niimero de aletas suportado
pela geometria do condensador, fazendo com que ocorra a redugdo da capacidade do

condensador.
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Figura 30 - Capacidade do condensador em funciio do espacamento e do nimero de

aletas.
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5 CONCLUSOES

Neste trabalho apresenta-se um modelo distribuido para analise do desempenho de
condensadores do tipo tubo-aletado, comumente usados em sistemas de refrigeracdo e ar
condicionado. Esse modelo inclui o escoamento do fluido refrigerante e a transferéncia de
calor com o ar externo ao longo desse tipo de condensador, considerando a queda de pressdo
do escoamento no interior dos tubos.

O escoamento do fluido refrigerante no interior do tubo ¢ dividido em trés regides: vapor
superaquecido, bifasica e sub-resfriada. As equagdes da conservacdo da massa, quantidade de
movimento e conservacdo de energia sdo escritas para o fluido refrigerante e a equagdo da
conservacdo de energia € escrita para o ar. Por meio da discretizacdo dessas equagdes usando
o método de Volumes Finitos, elaborou-se um modelo numérico que permite o calculo das
distribuicdes locais das temperaturas do refrigerante, da parede do tubo e do ar, da velocidade
do refrigerante, da pressdo do refrigerante, pressdo e temperatura do ar, conhecidos os
parametros geométricos do condensador e as demais condi¢des de operacdo. Para isso, o
modelo necessita de equacdes constitutivas para o calculo dos fatores de atrito e coeficientes
de transferéncia de calor.

Os parametros geométricos e as condi¢des de operagdo dos condensadores analisados sdo
aqueles do trabalho experimental de Weber (2007). Nao foram encontrados na literatura
resultados de distribuicdes de temperatura ao longo do tubo de condensadores do tipo tubo-
aletado. Porém, a distribuicdo de temperatura do refrigerante calculada pelo modelo esta
coerente com aquelas obtidas em outros tipos de condensadores, tais como Quizzini Junior
(2020) e Lima (2008).

Os testes de refinamento da malha computacional mostraram que, para os condensadores
analisados, as malhas com 200 até 1600 volumes resultaram em perfis de temperatura ¢
pressdo praticamente coincidentes. Além disso, os desvios percentuais entre os valores de
capacidade de condensacdo calculados, quando essas malhas foram usadas, ¢ o resultado
experimental, foram de aproximadamente 2,3%.

Na validagdo do modelo, os resultados de capacidade do condensador calculados pelo
modelo foram comparados com dados experimentais obtidos por Weber (2007). As
capacidades do condensador calculadas pelo modelo ficaram na faixa de 4% em relagdo aos
dados experimentais ¢ o desvio relativo médio foi de 1,3% considerando todos os testes

realizados com os condensadores de trés fabricantes.
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Os resultados calculados de capacidade do condensador variando o espagamento entre as
aletas mostraram que 96,7% dos testes realizados ficaram na faixa de 6% em relagdo aos
dados experimentais. O desvio relativo médio obtido nesse caso foi de 4%, considerando
todos os testes realizados.

Apbs a comparagdo com os dados experimentais, verificou-se a influéncia de alguns
parametros das condi¢des de operacdo sobre a capacidade do condensador. Os parametros
analisados foram: temperatura de entrada do refrigerante, temperatura de entrada do ar, vazao
do refrigerante, vazao de ar, didmetro interno do tubo, distdncia horizontal e vertical entre
tubos, espagamento entre aletas.

Dessa analise, observou-se que um aumento de 10 °C nas temperaturas de entrada do
refrigerante e do ar resultaram, respectivamente, em 3,2% de aumento e em 52% de redugdo
da capacidade do condensador. Em rela¢do as vazdes, o aumento de 100% na vazdo de
refrigerante ¢ na vazdo do ar resultou, respectivamente, em 90% e de 38% de aumento da
capacidade do condensador.

Analisando os parametros de geometria do condensador, observou-se que um aumento de
25% no didmetro interno do tubo resultou em uma diminui¢do de 11% da capacidade do
condensador. O aumento das distancias horizontais e verticais em 5 mm, resultou em um
aumento de 15% e diminui¢@o de 11% na capacidade do condensador, respectivamente. Em
relacdo a quantidade de aletas e o espacamento entre elas, foi mostrado que o aumento no
espacamento entre as aletas, de 1,5 mm a 6,5 mm, e a diminuigdo do nimero de aletas, de 184
para 45, resultou em uma queda da capacidade do condensador de 25%. Portanto, dentre os
parametros avaliados, a vazao de refrigerante ¢ a varidvel que exerce maior influéncia sobre a
capacidade do condensador.

Embora o conjunto de dados experimentais usados para a valida¢do do modelo precise ser
ampliado, os resultados obtidos demonstraram que o modelo pode ser usado para analisar o
desempenho de condensadores de tubo-aletado. Além disso, existem alguns aspectos que
podem ser melhorados e que podem deixar o modelo mais proximo da situagao real.

Com isso, algumas sugestdes para trabalhos futuros sdo:

e Incluir no modelo a queda de pressdo nas curvas de retorno do tubo do condensador;
e  Ampliar o modelo para analise de problemas no regime transiente;

e Implementar e testar outros modelos de analise da regido de escoamento bifésico;
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Testar o modelo para um conjunto mais amplo de dados experimentais, em
condensadores com maior numero de fileiras e com diferentes configuragdes da
disposic¢do de tubos;

Avaliar o desempenho do condensador com outros fluidos refrigerantes, por exemplo,
HFO, fluidos refrigerantes naturais e outros;

Implementar no modelo o calculo de geracdo de entropia ou destruicdo de exergia,
prevendo futuros estudos de otimizagao;

Comparar o desempenho dos condensadores de tubo-aletado e de arame-sobre-tubo, nas

mesmas condigdes de operagdo.
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APENDICE A- EQUACOES CONSTITUTIVAS

Neste apéndice sdo apresentadas as equacdes constitutivas necessarias para o calculo dos
fatores de atrito e dos coeficientes de transferéncia de calor nas regides monofasicas e

bifésica.

A.1 Fator de Atrito
e Escoamento monofisico
Na regido de escoamento de vapor superaquecido e de liquido sub-resfriado a queda de

pressdo do fluido causada por efeitos viscosos ¢ calculada por

na qual G = (pu) ¢ o fluxo de massa e f¢ o fator de atrito de Darcy, que pode ser calculado
utilizando-se as correlagdes de Churchill (1977), Serghides (1984), Pethukov (1970) ou
Haaland (1983) que abrangem os regimes de escoamento laminar, de transi¢do e turbulento,

dadas por

a) Churchill (1977)

-3/2
16

L2 12 7\%° 7 37530
2,457ln[(ﬁ> +0'27E] ] +( — ) (40)

(8 = (%) *

na qual Re = [(pu)d;/u,] ¢ o nimero de Reynolds, e &, é a rugosidade absoluta da parede

interna do tubo [m].

b) Serghides (1984)
Outra opgdo ¢ a correlagio de Serghides (1984), valida para as faixas: 3000 <Re<5.10° e
0,5 <Pr< 2000, dada por

1_, (A — B)? (41)
f 7 (A+2B+0)
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na qual,

e/di 12> (42)
74 " Re

A= —0,8686ln(

B = —0,86861 (E/d+251A>
- "72 T ke

)

(43)

¢) Pethukov (1970)
Uma correlagdo para o fator de atrito de Darcy mais simples do ponto de vista algébrico e
utilizada para escoamentos turbulentos ao longo de tubos lisos, é a de Pethukov (1970), valida

para as faixas: 3000 <Re<5.10° e 0,5 <Pr< 2000, dada por
£ =10,791In(Re) — 1,64]2 (44)

d) Haaland (1983)
Uma correlagdo explicita para o fator de atrito de Darcy em escoamentos turbulentos

(Re>2300) ao longo de tubos rugosos, foi obtida por Haaland (1983), dada por

e \!1 69 —2 (45)
f = {—1,8 IOg [(m) + E]}

o  Escoamento bifdsico

Na regido de escoamento bifasico, a queda de pressdo resultante do atrito pode também
ser calculada pela Equagéo (45), sendo que nesse caso, f = f, € o fator de atrito bifasico, ¢ p
¢ a massa especifica da mistura liquido-vapor.

O termo (dp/0z)r nos escoamentos bifasicos, frequentemente é calculado em termos de
multiplicadores bifasicos, usados para corrigirem o valor do fator de atrito monofasico nas

formas

_ (9p/02); (46)

2 e —
P = @p/aDes
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b 2 _ (0p/0z)F 47)
" (0p/02)ry

bl = (0p/02)F (48)
T (9p/02)r 0

b 2 _ (0p/0z)F (49)
" (9p/02)p o

nas quais os indices inferiores indicam:

I: o gradiente de pressdo em razdo do atrito, que resultaria se o escoamento fosse somente de
liquido a vazdo em massa, m; = pu(1l — x)A4;,

v: o gradiente de pressdo em razdo do atrito, que resultaria se o escoamento fosse somente de
vapor a vazao em massa 1m,, = pux4;;

lo: o gradiente de pressdo em razdo do atrito, que resultaria se o escoamento fosse somente de
liquido a vazdo em massa total, 1, = pud;,

vo: o gradiente de pressdo em razdo do atrito, que resultaria se o escoamento fosse somente de
vapor a vazao em massa total m, = pud;.

Nota-se que nas Equacdes (A.8) a (A.11) os multiplicadores bifasicos sdo fatores de
correcdo, que aplicados ao gradiente de pressdo devido ao atrito no escoamento monofasico,
permitem calcular a queda de pressao devido ao atrito no escoamento bifésico.

Os gradientes de pressdo no escoamento monofasico nas Equagdes (A.8) a (A.11) sdo

calculados, respectivamente, por

(dp) _fiG*(1—x)? (50)
dz/p, 2d;p,

(dp) _ fuGPX? (51)
dz Fv Zdipv

(d_p) _ fioG* (52)
dz/p,  2dip
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(d_p) _ froG? (53)
dz F,vo Zdipv

nas quais os fatores de atrito: fj, f,, fio € fyo Sd0 calculados utilizando-se as correlagdes para o
fator de atrito de Darcy, Equagdes .(A.2), (A.3), (A.6) ou (A.7) apresentadas anteriormente
para o calculo do fator de atrito na regido monofasica, com as respectivas propriedades fisicas

e com os numeros de Reynolds, respectivamente, dados por,

G(1—x)d; 4
Re, = SL=)d: (54)
28]
e, =
Uy
Gd; (56)
Rey, = —
to 23]
Gd; 57
Re,, = : (57)

nas quais [; e W, sdo, respectivamente, as viscosidades dindmicas do refrigerante nas fases de
liquido e vapor.
Na literatura encontram-se varias correlagdes e/ou modelos para o calculo da queda de

pressdo em escoamentos bifasicos. Alguns desses modelos serdo apresentados a seguir.

(a) Modelo de viscosidade média

Neste caso, o fator de atrito f;, é assumido igual a f;,, que é calculado pelas correlagdes
para o fator de atrito monofasico usando uma viscosidade bifasica média, (i, na defini¢do de
niamero de Reynolds. A relacdo entre & e o titulo x deve ser escolhida de tal forma que
satisfaca as condigoes: (i) se x = 0, entdo, f = y;; (i) se x = 1, entdo i = w,. De acordo

com Cicchitti et al. (1960), & é dado por
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= xp, + (1= x) (58)

(b) Correlagdo de Lin ef al. (1991)

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

refrigerante escoa como liquido, dada por

(59)

0,9 16
In [( 7 ) + 0,27*’—*]
o & [1 +x (ﬂ - 1)]
Py

In [(é)o9 + 0,272—:]

2
b1 =

na qual Re ¢ definido como Re = Gd;/ji. A correlagdo de Lin et al. (1991) ¢ valida na faixa

de Reynolds de 4,64x103 a 3,76x10*.

c) Correlacdo de Lockhart and Martinelli (1949)
Lockhart and Martinelli (1949) propuseram correlagdes para determinar os

multiplicadores bifasicos ¢; e ¢,,. Essas correlacdes sdo, respectivamente, dadas por

C 1

$i=14+—+ — para Re > 4000 (60)
Xee Xy

¢y =14 CXyp + Xpt? para Re < 4000 (61)

nas quais C € uma constante definida de acordo com o tipo de escoamento e X;; ¢ o parametro

de Martinelli considerando ambas as fases escoando em regime turbulento, dada por

- (5978 (&)
’ x p) iy

d) Correlagao de Gronnerud (1979)

A correlagdo de Gronnerud (1979) foi desenvolvida especificamente para fluidos
refrigerantes. Neste caso, a queda de pressdo ¢ calculada com o multiplicador bifasico ¢,

dado pela correlagao
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(%) 1 (63)

(ﬂ)O,ZS
Hy

dp
=1 -
¢l + <dZ)FT

sendo (dp/dz)p, calculado por

d
(D), = frl-+ 40 = 5,2%) (6“)

na qual fr- ¢ o fator de atrito calculado com base no valor do niimero de Froude da fase

liquida, sendo que: fr- = 1se Fr; = 1 ese Fr; < 1, fg, € calculado por

112 65
for = F1,%3 4 0,005 (ln ﬁ) (63)
l

na qual Fr; ¢ dado por

G? 66
Fry=—— (60)
gdip

na qual g ¢ a aceleraco gravitacional.

A.2 Coeficiente de Transferéncia de Calor por Conveccao — Fluido
Refrigerante

o Escoamento monofisico
Na regido monofasica do escoamento foram utilizadas as correlagdes de Gnielinski (1976)

e Dittus-Boelter (1930), de acordo com a configuracdo adotada.

a) Gnielinski (1976)

= (E) [ (f/8)(Re — 1000)Pr (67)

d;) |1+ 12,7(f/8)/2(Pr2/3 — 1)
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na qual Re = Gd;/u, ¢ o nimero de Reynolds, k, ¢ a condutividade térmica do refrigerante,
Pr = (urcm / kr) ¢ o numero de Prandtl do escoamento ¢ ¢, ¢ o calor especifico a pressdo
constante do refrigerante. A Equagdo (67) é valida para as faixas: 3000 <Re<5.10° ¢ 0,5
<Pr<2000.

b) Dittus-Boelter (1930)
A correlacdo de Dittus-Boelter (1930) ¢ dada por

Nu = 0,023 Re*/5 prn (68)

na qual n ¢ igual a 0,4 no caso de aquecimento e igual a 0,3 no caso de resfriamento e os

numeros de Nusselt, Prandtl e Reynolds sdo dados, respectivamente por:

Nu = hrvdi (69)
ky

r= UpCp oy (70)
ks,

Re = & 1)
Uy

A Equacdo (A.30) ¢ valida para as faixas 0,7 < Pr < 160, Re > 10.000 ¢ (L/d;) = 10,
na qual L ¢ o comprimento do tubo e todas as propriedades devem ser calculadas na

temperatura de mistura.

e Escoamento bifdsico
Na regido de escoamento bifasico adotam-se as correlagoes de Mueller (1997), Cavallini
et al. (1999) e Shao e Granryd (1995) para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor

por convecgdo. Tais correlagdes sdo, respectivamente, dadas por

a) Mueller (1997)

2 (72)

hi 7

1/3
S =1,1Re"1/3, paraRe < 40
k, [m(pz - pv)g]
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W _2 1/3 (73)
_l[“—] = 0,8Re”'/3, para40 < Re < 2300
kr 1 pi(or — pv)g
b 7 1/3 (74)
_L[_________J = 0,023Rel/4pyr1/2, paraRe > 2300
ky 1 pi(or — pu)g
b) Cavallini et al. (1999)
(75)

k
by = (d—r) 0,05Re,q**Pros
i

na qual o namero de Reynolds equivalente, Re,q, € calculado utilizando os numeros de

Reynolds do liquido e do vapor, Re; e Re,, por meio da expressdo, valida para 2300 < Re <

5 x 10, dada por

i\ (P1\*° (76)
Re,, = Re (—) (—) + Re
e v Ui/ \py :

¢) Shao e Granryd (1995)

= (77)
h-:E 0,084 P LGRe 0,67 Re, > 2400
' di ’ ! Cp,l(Tr - Tc) v v
1
h ki 15,9 Pr;3 1y gR 0.15 Re, > 2400 o
;T — 3 | — ’
' di ’ n Cp,l(Tr - Tc) & &

nas quais k; ¢ a condutividade térmica do liquido saturado, /4;, ¢ a entalpia de vaporizagdo,
Pr; € o nimero de Prandtl da fase liquida e Re,, € o nimero de Reynolds para a fase de vapor

saturado, dado por

(79)
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A.3 Coeficiente de Transferéncia de Calor por Convec¢ao — Ar
O coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo entre a parede do tubo e o ar
externo € calculado pelas correlacdes de Wang e Chang (1998), Wang et al. (1999) e

Zukauskas (1987), que s2o dadas, respectivamente, por

a) Wang e Chang (1998)

O valor médio h,, € obtido por meio do coeficiente de Colburn, dado por

0052 N, -0,03170,607(4—Ny) (80)
j=0991}, [2,24ReDC_ : (—) ]
4
s —-0,502 P, 0,0312 (81)
= 0,14 Rep, %378 (—T> (—f
]1 eDC SL de
_ jGacpg (82)
@ prz/3

na qual Re ¢ o numero de Reynolds, s ¢ a distancia transversal entre tubos, s; ¢ a distancia
longitudinal entre tubos, N, € o nimero de fileiras de tubos, Pr € 0 passo entre aletas, d, € 0
diametro externo do tubo ¢ G, = m,/A. . As condi¢gles para que essa equagdo seja valida
sdo: 300< Rep, < 8000, 7x 1073 < d, < 19,51 x 1073, 1,07 X 1073 < P, < 8,51 x 1073,
20,35 x 1073 < 57 <50,73x1073,12,7x 1073 < 5, < 44,09 x 103e1 < N, < 8.

b) Wang et al. (1999)
Nessa correlagdo o valor médio de h, também é calculado por meio do coeficiente de

Couburn, dado por

P J2 Sy \J4
j = 0,34Rep /1 (S—f> [tan(w)]’3 (S—L) N, 428
L T

(83)
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PA%6 g (054 (84)
f L
J1 = —0,229 + 0,115 (—) (—)
! de dh
0,232N, 7 (85)

=—0,251 +
J2 In(Reg,) — 2,303

PO 15,\-175 (86)
- - f 2L -0,93
o)
J4 = 0,502[In(Rey,) — 2,54] (87)

na qual Re;, ¢ o numero de Reynolds calculado de acordo com o didmetro externo do tubo
com o colarinho, w ¢ o dngulo formado entre a aleta e a linha horizontal paralela ao solo e D,
é o didmetro hidrdulico. As condi¢des nas quais a Equagdo (83) é vélida sdo: 8,58 X 1073 <
d, <10,38x 1073, 1,21 x 1073 < P; < 3,66 x 1073, 19,05 X% 1073 < dj, < 25,4 x 1073,
s =254%x10"3e¢1 <N, <6.

c) Zukauskas (1987)
Nessa correlacdo o coeficiente médio h, ¢ calculado por meio do nimero de Nusselt,
dado por

Pry** (88)

Nug, = CReyz,"Pr" (ﬁ)
S

na qual todas as propriedades sdo avaliadas com base na temperatura do ar externo, exceto
Pr; que € avaliado na temperatura de pelicula. Os valores de C e m sdo constantes tabeladas
de acordo com o valor de Rey,. Se Pr < 10, n = 0,37. Se Pr > 10, n = 0,36. As condigdes

para que a Equagdo (88) seja valida sdo: 0,7 < Pr < 500, 1 < Reg, < 10°.
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APENDICE B - Condicdes de operacio para os testes de avaliacio do
processo de fabricacdo e do espacamento entre aletas

Neste apéndice apresentam-se as condigdes de operacdo na entrada dos condensadores
analisados, usadas nos testes de verificacdo da influéncia do processo de fabricacdo e da
influéncia do espagamento entre as aletas. Tais condi¢Oes sdo: temperatura do ar, Ty ent,
temperatura do refrigerante, T, en¢, vazio em massa de refrigerante, m,, pressio do
refrigerante, Py .pn¢, € vazdo em massa de ar, m,., sdo apresentadas, respectivamente, nas

Tabelas 10 e 11.

Tabela 10 - Condic¢des de operacio para os testes de avaliacio do processo de

fabricacao.
. o Ta,ent Tr,ent mr P r.ent ma-
Fabricante N" o) °C]  [kghl  [10°Pa]  [kgh]
1 30,09 44,12 13,19 10,44 828,82
2 30,02 44,34 13,47 10,52 814,38
3 30,01 45,38 12,39 10,25 817,18
A 4 29,85 45,18 12,82 10,32 821,48
5 30 43,73 19,93 10,44 1903,79
6 29,99 447 18,59 10,36 1866,53
7 29,98 44,99 17,56 10,31 1868,86
8 30,01 44,86 18,3 10,35 1858,38
1 30,04 46,28 10,97 10,03 825,91
2 30,01 4443 11,49 10,38 824,63
3 29,9 44,72 12 10,35 808,91
B 4 29,93 45,21 11,64 10,23 820,09
5 29,87 45,51 16,96 10,24 1900,3
6 30 44 41 16,45 10,31 1880,51
7 29,99 44,67 16,51 10,38 1871,19
8 30,18 44,52 16,54 10,35 1865,37
1 30,01 44,54 12,18 10,4 830,1
2 29,99 44,65 11,44 10,36 818,92
3 29,8 45,08 11,23 10,23 831,85
4 29,96 44,87 11,48 10,22 824,63
c 5 30,21 44,86 15,6 10,29 1874,68
6 30,2 44,04 16,41 10,45 1868,86
7 30,08 44,85 15,95 10,36 1857,22
8 30,14 45,04 15,98 10,32 1871,19

Fonte: Adaptado de Weber (2007).



Tabela 11 - Condicdes de operacio para os testes de avaliacio do efeito dos

espacamentos entre aletas.

Espacamento

) Ta,ent Tr,ent mr P r.ent ma-

e“tfﬁliﬁtas N ey [°C] [kg/h]  [10°Pa]  [kg/h]
I 3036 4492 1,14 10,29 347,10

2 3004 4448 1242 10,41 350,02

» 303010 4475 17,98 10,42 807,28
’ 4 2993 4482 1971 10,50 817,87
52999 4482 27,12 1046 1814,14
6 3016 4445 2572 1043 1888,66

I 3000 446l 10,57 10,34 344,43

2 2980 4467 10,59 10,39 350,02

> 302996 4429 1637 10,52 815,43
’ 4 3007 4459 1648 10,36 829,40
52990 4466 22,68 10,43 1853,72
6 3000 4409 2284 10,50 189331

I 2988 44,71 9,53 10,39 346,99

2 2999 4519 9,48 10,38 350,48

- 302990 4509 1438 10,37 807,86
’ 4 2994 4486 1479 10,48 814,85
53039 4466 1986 10,41 1858,38
6 3007 4428 2038 1044 187119

I 2099 44,68 9,00 10,50 341,17

2 2997 44,62 8,88 10,54 341,29

i 303004 4495 12,64 10,36 819,39
’ 4 3023 4452 1213 10,44 824,05
53001 4484 1857 1040 1863,04
6 3028 4431 18,26 1052 187584

I 30,09 4486 7,40 10,40 344,78

2 2997 4412 8,12 10,46 351,65

is 302992 4508 11,74 10,46 819,85
; 4 2999 4411 12,58 10,54 827,07
53018 4420 1595 1040 187818
6 3006 4474 15,66 10,41 1884,00

Fonte: Adaptado de Weber (2007).
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