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MODELAGEM MATEMATICA E SIMULACAO DE UM CONDENSADOR DO
TIPO TUBO ALETA EMPREGADO EM UM CONDICIONADOR DE AR
DOMESTICO

MATHEMATICAL MODELLING AND SIMULATION OF A FIN-TUBE
CONDENSER USED FOR DOMESTICAL AIR-CONDITIONING

Alan Coelho Kremer Junior
RESUMO

O dimensionamento adequado de condensadores é de suma importancia para
que o sistema em que eles sdo instalados, seja um refrigerador ou um
condicionador de ar, opere eficientemente. Geralmente, o projeto desses e
outros tipos de trocadores de calor € realizado com o auxilio de modelos
matematicos, minimizando o tempo e 0s custos associados a experimentos. Este
trabalho tem como objetivo a implementacdo de um modelo matemético para
simulacdo de um condensador do tipo tubo aleta utilizado em um condicionador
de ar doméstico. O modelo é baseado em uma abordagem permanente das
equacles da conservacdo da massa e da energia, aplicadas em trés zonas do
condensador: vapor superaquecido, mistura bifasica e liquido sub-resfriado. Nas
zonas de escoamento monofasico, adotou-se uma formulacéo integral, enquanto
gue a zona de mistura bifasica foi dividida em 10 volumes de controle, levando-
se em consideracdao o efeito da variacéao do titulo sobre o coeficiente convectivo
de transferéncia de calor. O modelo foi validado através da analise de resultados
de taxa de transferéncia de calor, fracdo de ocupacado das diferentes zonas no
condensador e perda de carga, sendo os dois ultimos comparados com dados
da literatura para geometrias similares. Finalmente, foi conduzido um estudo
paramétrico do sistema, avaliando-se o impacto de variagbes do diametro da
tubulacéo, da temperatura do ar e da vazao de ar sobre o desempenho térmico
e hidraulico do condensador.

Palavras-chave: Trocador de calor; Simulagéo; Perda de carga.

ABSTRACT

Proper sizing of condensers is of paramount importance for the system in which
they are installed, be it a refrigerator or an air conditioner, to operate efficiently.
Generally, the design of these and other types of heat exchangers is carried out
with the aid of mathematical models, minimizing the time and costs associated
with experiments. This work aims to implement a mathematical model for
simulation of a tube condenser used in a household air conditioner. The model is
based on a permanent approach to the equations of mass and energy
conservation, applied in three zones of the condenser: overheated steam,
biphasic mixture and subcooled liquid. In the single-phase flow zones, an integral
formulation was adopted, while the biphasic mixing zone was divided into 10
control volumes, considering the effect of the variation of the title on the
convective coefficient of heat transfer. The model was validated by analyzing heat
transfer rate results, occupancy fraction of the different zones in the condenser
and pressure drop, the latter two being compared with literature data for similar
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geometries. Finally, a parametric study of the system was conducted, evaluating
the impact of variations in tube diameter, air temperature and air flow on the
thermal and hydraulic performance of the condenser.

Key words: Heat exchanger; Simulation; Pressure loss.

1 INTRODUCAO

Condensadores s&o trocadores de calor comumente utilizados em
aplicacoes de refrigeracao, condicionamento de ar e em plantas de poténcia. Em
refrigeradores e em condicionadores de ar, o condensador atua na rejeicao de
calor para um ambiente as custas da condensacdo de um fluido refrigerante a
altas pressao e temperatura. Além do condensador, outros trés componentes
sdo fundamentais para a operacdo do ciclo de refrigeracdo por compressao
mecanica de vapor. Sao eles: (i) o evaporador, responsavel por absorver calor
do ambiente a ser refrigerado a partir da evaporacédo do fluido refrigerante a
baixas pressdo e temperatura; (i) o compressor, responsavel por elevar a
pressdo do fluido e promover o seu escoamento ao longo do sistema e (iii) o
dispositivo de expanséo, que atua na reducdo da pressao e da temperatura do
fluido. A Figura 1 mostra um esquema do ciclo padréo de refrigeracao.

O correto dimensionamento do condensador é fundamental para o bom
funcionamento do sistema em que ele estiver operando. Ao passo que 0O
subdimensionamento incorre em reducdo do desempenho do sistema, o
sobredimensionamento acarreta um maior custo. Modelos de simulagéo
computacional sdo usualmente empregados durante o projeto desses trocadores
de calor, pois permitem otimizar o componente e o sistema mediante a alteracao
de parametros dimensionais e operacionais. Esse processo é relativamente
rapido e tem baixo custo, se comparado ao desenvolvimento de protétipos e
execucao de testes experimentais. Os trabalhos reunidos e aqui referenciados
fazem uso de modelos de formulag&o permanente, com algumas variagdes entre
suas consideragdes sobre perda de carga, avaliacdo de taxa de transferéncia de
calor e quantidade de volumes de controle adotadas no modelo.

Hé& muitos trabalhos na literatura sobre desenvolvimento de modelos para
simulacdo de condicionadores de ar. Sadler (2000) implementou um modelo de
simulacdo de sistema de condicionamento de ar, dividindo o sistema nos
componentes principais e aplicando as equacdes da conservacdo da massa e
da energia em cada um deles, seguindo uma formulacéo integral e permanente.
O modelo foi utilizado para realizacdo de um estudo paramétrico do sistema,
variando parametros como diametro do tubo e nimero de circuitos tendo o valor
de COP como referéncia para as comparagdes. Concluiu-se que o valor de COP
€ maximizado quando a area frontal € maximizada e que a adicéo de fileiras deve
ser feita apenas quando existirem limitagBes para o valor de area frontal. O
desvio médio dos resultados de simulacédo em relagédo a dados experimentais €
de 15%, tendo como referencial tedrico o trabalho de outros autores como Travis.
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Figura 1 — Ciclo de refrigeracdo de compresséo de vapor
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Fonte: INTARCON(2022).

Ge et al. (2005) desenvolveram um modelo para simulacdo de
condensadores do tipo tubo aleta, com foco em estudar diferentes configuracdes
de parametros para aumentar a eficiéncia do conjunto. Os autores discutiram a
metodologia de divisdo do condensador para modelagem da troca de calor em 4
volumes de controle. Em geral, a divisdo do trocador em poucos volumes de
controle é justificada por baixo tempo de simulacdo, mas mantendo uma precisao
satisfatoria. Um modelo de zonas foi empregado por Ge et al. (2005), no qual as
regides monofasicas foram representadas por um unico volume de controle
cada, e a regido de condensacédo foi dividida em apenas dois volumes de
controle, um para a sub-regido de titulo entre 1 e 0,4, e outra para a faixa entre
0,4 e 0. Segundo os autores, essa divisdo é suficiente, utilizando-se um valor de
coeficiente de transferéncia de calor por conveccao mais elevado na sub-regido
de titulo entre 0,4 e 0. Seu modelo apresentou uma exatiddo com erro inferior a
+ 10% entre o resultado da simulacdo e os valores esperados, sendo que a
grande maioria dos resultados apresenta erro muito inferior a +10%, dependendo
da geometria utilizada na simulagao.

Ding et al. (2011) desenvolveram o software FTHX-Calculator para
simulagdo numérica de trocadores de calor tubo aletados, e o utilizaram para
analisar um condensador. A abordagem proposta pelos autores considera a
divisdo do dominio de calculo em centenas de volumes de controle, bem como
efeitos de variacdo das propriedades do ar e de ndo uniformidade do
escoamento sobre o condensador. Apesar de prever a perda de carga distribuida
nos tubos, tanto do lado do refrigerante quanto do lado do ar, 0 modelo despreza
as perdas localizadas causadas por curvas, pontos de mistura e pontos de
separacao do fluido refrigerante. Os resultados do modelo foram comparados
com dados experimentais, obtendo-se boa concordancia.
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Pisano et al. (2015) realizaram um estudo sobre os melhores métodos de
se validar um modelo de condensador. Os autores argumentaram que a escolha
correta das correlagdes usadas para descrever os fenbmenos de troca de calor
e perda de carga tem uma grande influéncia sobre os resultados, e propuseram
correlagbes que conferiram um erro de = 0,4°C para a temperatura de
condensacdo e um erro de +0,6% para a capacidade de troca de calor do
condensador.

Ma et al. (2020) propuseram um modelo de simulacédo de um condensador
tubo aleta que resolve o escoamento de ar via CFD (Computational Fluid
Dynamics) 3D, e o lado do fluido refrigerante € modelado como um escoamento
unidimensional. Dessa maneira, € possivel analisar o impacto da distribuicdo nédo
uniforme do ar sobre o desempenho do condensador. O modelo apresentou
precisdo de +10% no calculo da taxa de transferéncia de calor no condensador
e um desvio de 2K na temperatura de saida entre as previsdes e os dados
experimentais. Finalmente, os autores realizaram uma andlise paramétrica e
concluiram que a velocidade do ar afeta sensivelmente o desempenho do
trocador de calor.

Shao et al. (2003) apresentaram um modelo para simulacdo de
condensadores usando de equacgles e légica mais simples que 0s outros
trabalhos, tomando-se como referéncia a facilidade de implementacdo do
modelo, tanto na parte de equacionamento quanto de logica de resolugcédo. De
forma similar a outros trabalhos j& mencionados, Shao et al. (2003) fez uso de
uma abordagem detalhada do condensador, dividindo o mesmo em um grande
namero de volumes de controle de mesmo tamanho. O modelo é capaz de
realizar simulacdes de condensadores que possuem mais de um circuito e mais
de uma fileira, permitindo analisar diferentes configuracbes geométricas. Os
autores utilizaram o modelo para analisar trés configuracdes de condensador e
observaram erros inferiores a 4% e 9,5% para a taxa de transferéncia de calor e
para a perda de carga, respectivamente, em relacdo a dados obtidos de
experimentos.

Este trabalho tem como objetivo a implementacao e a simulacdo numérica
de um condensador utilizado em um condicionador de ar domeéstico, com
capacidade de refrigeracdo de 7500 BTU/h. O modelo matematico foi inspirado
naquele apresentado por Shao et al. (2003), pois € um modelo relativamente
simples e de boa precisédo. Ao final, é feita uma verificagdo dos resultados do
modelo em relacdo a dados da literatura e um estudo paramétrico € conduzido
a fim de demonstrar a aplicabilidade do modelo.

2 METODOLOGIA

Este capitulo é dividido em duas partes principais: (i) modelo matematico,
onde é exposto detalhadamente todo o equacionamento empregado e (ii)
procedimento de solucéo, onde é apresentado o algoritmo de solucao.
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2.1. Modelo Matematico

O condensador objeto deste trabalho € do tipo tubo aletado com apenas
uma fileira de tubos, e faz parte de um condicionador de ar do tipo janela, com
capacidade de refrigeracao de 7500 BTU/h (Figura 2).

O condensador € dividido em trés zonas, nomeadas de acordo com a fase
do fluido refrigerante - vapor superaquecido, mistura saturada e liquido sub-
resfriado. As zonas de vapor superaquecido e de liquido sub-resfriado sé&o
modeladas utilizando uma abordagem integral, com um Unico volume de controle
abrangendo cada uma delas. A zona de mistura saturada € modelada utilizando
uma abordagem distribuida, dividindo-a em 10 volumes de controle. O uso de
uma abordagem distribuida para essa zona se deve ao fato de que as
propriedades variam significativamente ao longo do processo de mudanca de
fase, afetando a troca de calor.

Figura 2 - Condensador

Fonte: O autor
2.1.1 Dimensdes do condensador e dados operacionais

O condensador analisado neste trabalho € do tipo tubo-aleta de Unica
fileira, utilizado em um condicionador de ar de janela com capacidade de
refrigeracdo de 7500 BTU/h. As dimens@es necessarias para alimentar o modelo
matematico foram medidas com um paquimetro simples e trena, elas séo
mostradas na (Tabela 1). A (Tabela 2) exibe os valores dos dados operacionais.
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Tabela 1: Dados de Geometria do Condensador

Diametro externo

Numero de Fileiras 1 do Tubo (D) 0,0075 m
Altura do
Densidade de Aleta (numaiee) | 700/m Condensador (Alt) 0,32 m
Largura do

Espessura da Aleta (e a) | 0,0002 m | Condensador(Larg) 0,76 m
Numero de Passes

Largura Aleta (PI) 0,016 m (NumPass) 14
Comprimento total
Altura Aleta (Pt) 0,0228 m (Ltot) 10,96 m

Fonte: O autor.

Tabela 2: Dados Operacionais.

Temperatura de entrada

Refrigerante (Tin) 94,2 °C Temperatura do Ar (Tar) | 35 °C
100
Refrigerante R22 Presséo do Ar (Par) kPa
3,5

Vazao de refrigerante (mr) | 0,01287 kg/s | Velocidade do ar (Var) | m/s
Pressao de entrada do

refrigerante (Pin) 2128 kPa
Fonte: O autor.

2.1.2 Modelo de trocador de calor

O condensador foi modelado através do método efetividade-NUT
(INCROPERA, 2008), em que a taxa de transferéncia de calor Q e a maxima taxa
de transferéncia de calor possivel Q,,,, S&0 calculadas a partir de:

Q = €.Qmax (l)
Qmax = Cpin - (TQ - Tf) (2)

onde ¢ é a efetividade e To e Tr séo as temperaturas de entrada dos fluidos
guente e frio, respectivamente. A taxa de capacidade térmica minima, Cmin, € 0
menor valor entre Car e Cref, que S80 as taxas de capacidade térmica do ar e do
fluido refrigerante, respectivamente. A taxa de capacidade térmica é definida
pelo produto da vazdo massica pelo calor especifico:

C=nm.cp (3)

A efetividade ¢ é funcdo do NTU e depende da configuragdo do
escoamento no trocador de calor. Para as zonas de vapor superaquecido e
liguido sub-resfriado, a efetividade é determinada a partir da equacéo (4) e para
a zona de condensacéao, utiliza-se a equacao (5), assim como no trabalho de
Sadler (2000):

NTU 22
e=1—exp(—— .(exp(—C .NTU®78) —1)) (4)
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e=1—-exp (—NTU) (5)
(6)

em que U é o coeficiente global de transferéncia de calor e A é a area de troca
de calor. A resisténcia das paredes dos tubos foi desconsiderada por ser
insignificante, podemos observar no trabalho de Poplaski et al. (2016), que sua
contribuicdo para a resisténcia total é inferior a 1%. O produto UA corresponde
a condutancia térmica e € determinado por:

NTU = 24

Cmin

1 1 1

o= e (D

UA har.AextNsup.ale hyAine

onde har € hr denotam os coeficientes de transferéncia de calor por convecgéo
do lado do ar e do lado do fluido refrigerante, respectivamente, Aext € Aint
representam as areas de troca de calor externa e interna, e 74, 4. COrresponde

a eficiéncia global da superficie. As areas sao determinadas conforme:
Ay =m.D . AL (8)

AL
Aext = 4o -E (9)

em que D é o didmetro interno do tubo, AL é o comprimento do volume de
controle, Lwt € 0 comprimento total do tubo e Ao € a area total externa do
condensador.

A eficiéncia global da superficie € calculada como em Sadler (2000):

Aagle
A (10)

Nsup.ale = 1-(1—nge)-
2.1.3 Determinacao de parametros do lado do refrigerante

2.1.3.1 Vapor superaquecido

O coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo é determinado a partir de
(FISCHER et al. ,1988 apud SHAO et al. , 2003):

2

3
h, = C;.Gy.Cpr.Pr.Re  (11)
Gy.D
Re = T (12)

onde Re é o niumero de Reynolds, Pr € o nimero de Prandtl, Cpr € a capacidade
térmica do refrigerante, ur é a viscosidade dindmica do refrigerante e Gr € o fluxo
de massa de refrigerante por unidade de area. Ci1 e Cz sdo constantes
determinadas conforme as equacdes 13 a 18. As propriedades termofisicas séo
calculadas com base na temperatura de mistura, que € a média aritmética entre
as temperaturas de entrada e de saida do tubo.
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C1=1.10647 para Re <3500 (13)
C1=3.5194 . 107 para 3500 < Re < 6000 (14)
C1=0.01080 para Re = 6000 (15)
C2=-0.78992 para Re <3500 (16)
C2=1.03804 para 3500 < Re < 6000 (17)
C2>=-0.13750 para Re = 6000 (18)
Fonte: (HIRAO et al. ,1992 apud SHAO;SHI;LI;YAN,2003).

A perda de carga ao longo da tubulacdo na zona de vapor superaquecido
é dada pela soma das perdas distribuidas (em trechos retos), AP, e

concentradas (nas curvas), APy enq:
APtOt == APf + APbend (19)

A parcela de perdas distribuidas € determinada a partir de:

foap -p AL Vel?

APy = 2.D

(20)

foap = = para Re<2300 (21)

1
foap = (0,790 . In(Re)—1,64)2 para

2300 < Re < 5.107¢ (22)

onde fvap € 0 fator de atrito, p € a densidade do refrigerante e Velr é a velocidade
do escoamento, que é calculada como:

Vel, == (23)

sendo V, a vazao volumétrica e A, a area da secao transversal do tubo, ambas
facilmente calculadas a partir dos dados de entrada com a equacéo (24) e (25),
ressaltando que a vazao é calculada utilizando-se de um volume especifico
médio entre entrada e saida a cada iteracao.

a=mn.2 (24)

V =rt.vl, (25)

em que vl, é o volume especifico médio do refrigerante. A equacédo (26) também
é utilizada para calcular a perda de carga localizada, mas empregando-se um
comprimento equivalente, ALPr no lugar de AL:

Vel,
2.9

ALP; = K .=~ (26)

1

K =013.016 () '5.(1)E 27)

180

.p.ALPf Vel,?
APyeng = fvap 2 Y Df o (28)

onde r € o raio da curva, 8 € o angulo da curva e g é a aceleracdo da gravidade.
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2.1.3.2 Mistura saturada

O coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo associado ao
escoamento bifasico no interior de um tubo varia com o titulo da mistura, X,
conforme (TRAVIS et al. ,1973 apud SHAO;SHI;LI;YAN,2003):

Para Fxx< 1,0 , h,(x) = k;.Pr.(Re)*". 2 (29)
£

1,15
(FXtt)

D.F,

Para 1,0 < Fxt <15, h,(x) = k;.Pr.(Re)%®. (30)

onde Re para a regido bifasica é:
Re = Gr.D.l;ux (31)

Os parametros F2 e Fxt sao determinados por:
F2 = 0,707 .Pr . Re®5 para Re <50 (32)
F2 = 5.Pr+5.In(1 + Pr. (0,09636 .Re®%% — 1)) para 50 < Re < 1125 (33)

F2 = 5.Pr+5.In(1 +5.Pr) + 2.5. In (0,00313 . Re®812) para Re = 1125 (34)

F, = 015. G- - 2.85.Xz>*%) (35)

Xtt _ (ﬂ)O.S . (ﬂ)o.l . (2)0.9 (36)

Pv Wy X

Fonte: (TRAVIS et al. ,1973 apud SHAO;SHI;LI;YAN,2003).

em que Xu denota o niumero de Lockhart-Martinelli e os indices | e v indicam
liqguido e vapor saturados, respectivamente.

A perda de carga na zona de mistura saturada é afetada tanto pela friccdo
quanto pela desaceleracdo do escoamento decorrente da mudanca do estado
fisico de vapor para liquido. Essas parcelas séo calculadas respectivamente por
(HIRAO et al.,1992 apud SHAO;SHI;LI;YAN,2003):

AL R (-xm)?]
APp = f;. = A—T— p.F, (37)
_ () (1-x)2  (1-x)?] , (m)? x5 _
APa_(Z) 'pl'[ 1-a, N 1—ai]+ (Z) Pg - a_o_a_i] (38)

onde xm denota o valor médio do titulo entre a entrada e a saida do volume de
controle e f; € o fator de atrito do escoamento obtido a partir de:
fi== para Re<2300 (39)

— 1 .
fr = (0,790%In(Re)—1.64)2 para Re<5.10° (40)

Ainda observando a equacéao (38), « é a fracdo de vazio, calculada por:
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Vipix = Wl, . x) + (1 —x).vl; ) (41)

a = 22 X(42)

Vimix
Finalmente, a perda de carga total na zona bifasica é determinada via:

APtOt = APa + APf + APbend (43)

em que AP,.,q € calculado como na regido de vapor superaquecido. Vale
ressaltar que todas as propriedades termo fisicas utilizadas no célculo da perda
de carga e troca de calor de cada volume de controle, sdo uma média entre as
propriedades da entrada e saida, sendo seu valor atualizado ao longo da
resolucao.

2.1.3.3 Liquido sub-resfriado

Para o calculo do coeficiente de troca térmica da regido subresfriada, é
usada a correlacao de Dittus-Boelter (FISCHER et al. ,1988 apud SHAO et al. ,
2003):

-0,7

h, = 0,023.G,.Cp .Pr . Re™%% (44)

sendo os parametros independentes da equacdo determinados de forma
analoga aquela apresentada para a zona de vapor superaquecido. O célculo da
perda de carga na zona de liquido sub-resfriado também segue o
eguacionamento apresentado para a zona de vapor superaquecido.

2.1.4 Determinacao de parametros do lado do ar

O coeficiente de troca de calor por conveccdo para o lado do ar é
calculado conforme (WANG;CHI;CHANG,2000):

j . .G
har — Cparzar (45)
Prgr3
onde j é o fator de Chilton e Colburn, cpar € 0 calor especifico do ar e Prar € 0

namero de Prandtl do ar. O fluxo de massa de ar por unidade de area, Gar, €
determinado da seguinte forma:

Gor = 2z 29
Aminar = Alt .Larg — e, .numg,.Larg . (Alt — Numpas . D) —
(Larg .Numpas . D) (47)

onde Alt e Larg representam a altura e a largura do trocador de calor,
respectivamente, ea é a espessura de aleta, numae € 0 NUmero de aletas por
metro de tubo, Numpas € o numero de tubos presentes na fileira e Dw € 0
diametro externo do tubo. O fator de Chilton e Colburn € obtido de:

j = 0108, R0 .(E)Pla | (g)—1,084.(%)—0,786.(%)P2a 48)
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em que P: e P representam a dimensao transversal e a altura da aleta,
respectivamente, Fp representa a distancia entre aletas, e Dn e Dc séo o diametro
hidraulico e o diametro calculado a partir do diametro do tubo somado a duas
vezes a espessura da aleta como podemos observar nas equacdes (49) e (50)
(WANG et al., 2000).

Abaixo podemos observar a Figura 3 que apresenta a simbologia da aleta
em uma vista 3D elaborada pelo autor contendo as principais dimensdes da aleta
e diametro do tubo, enquanto na Figura 4 podemos observar uma vista 2D frontal
e sua simbologia.

4 Aminar Pl
Dh = Zfmiar — - (49)

Dc= D +2.e, (50)

O numero de Reynolds do escoamento de ar e as constantes Pla e P2a
séo calculados conforme:

_ Gar. D

Mmuagr

Re,, (51)

P1,=1,9.-0,23.In (Rey) (52)
P2, = —0,236.+0,126.In (Re,,) (53)
onde muar é a viscosidade absoluta do ar, avaliada na entrada do trocador.

Para determinar o fluxo de massa de ar, mg, ;,;, Utilizado no calculo do
ndmero de Reynolds, é necessario medir a velocidade do escoamento de ar junto
ao condensador. Um anemometro tipo turbina mostrado na Figura 5 foi
empregado para realizar essa medicdo, obtendo-se o valor de 3,5 m/s. De
acordo com a literatura, os valores tipicos se situam na faixa entre 2 m/s e 5 m/s
(WANG et al., 2001).

Finalmente, como o condensador é dividido em volumes de controle, o
fluxo de massa de ar sobre cada um deles € proporcional ao seu comprimento:

. . AL
Mgy ye = Mgy ot Lot (54)



Figura 3 — Desenho dimensional aleta simbolos
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Fonte: O autor.

Figura 4 — Geometria do Condensador
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Fonte: O autor.
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Figura 5 — Anemo6metro

Fonte: O autor

2.2 Procedimento de Solucéo

O modelo matematico foi implementado no software EES (Engineering
Equation Solver) (Klein et al., 1992), que possui bibliotecas préprias para o0s
calculos de propriedades termodinamicas. Antes de iniciar a simulacdo, €
necessario informar os dados de entrada: (i) parametros geométricos do
condensador, (ii) vazdo massica de fluido refrigerante, (iii) estado termodinamico
do refrigerante na entrada do condensador e (iv) velocidade e temperatura do
escoamento de ar junto ao condensador. O fluxo de massa de refrigerante e seu
estado termodinamico na entrada do condensador foram determinados com
dados de catalogo de um compressor indicado para operar em um condicionador
de ar com capacidade de refrigeracdo de 7500 BTU/h. Detalhes podem ser
consultados no Apéndice.

A Figura 6 mostra o algoritmo de solucdo da zona de vapor
superaquecido. Apds a configuracdo dos dados de entrada, estima-se a pressao
na saida e o comprimento, pois este € necessario para determinar a parcela de
fluxo de massa de ar sobre essa zona do trocador. Resolve-se o trocador de
calor, determinando-se como dado de saida o comprimento. Se o valor obtido
for suficientemente préximo do valor estimado inicialmente, 0 processo segue
adiante. Caso contrario, o comprimento € atualizado e os célculos séo repetidos.
Em seguida, calcula-se a perda de carga e verifica-se se a pressao na saida &
suficientemente proxima do valor inicialmente estimado. Caso néo seja, a
estimativa para pressao na saida dessa zona € atualizada e os calculos sao
reiniciados. Caso contrario, a simulagéo é finalizada.

A zona bifasica é dividida em 10 volumes de controle, com o valor do titulo
sendo arbitrado na entrada e na saida conforme uma diviséo linear. Portanto, no
primeiro volume de controle, os valores de titulo na entrada e na saida sdo 1 e
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0,9, respectivamente, enquanto no décimo volume, esses valores sédo 0,1 e 0.
Os processos iterativos para determinacdo do comprimento e da perda de carga
associados a cada trecho desta zona (volume de controle) seguem o mesmo
procedimento descrito para a zona superaquecida.

Por fim, na zona de liquido sub-resfriado, o valor do comprimento de tubo
€ conhecido, e é dado pelo comprimento total do condensador decrescido dos
comprimentos das zonas de vapor superaquecido e bifasicas j4 determinados.
Isso simplifica o algoritmo de solugdo em relacdo as demais zonas, ja que o Unico
processo iterativo é aquele associado a perda de carga.

Figura 6 — Algoritmo usado para solucéo.
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Fonte: O autor.
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3 RESULTADOS
3.1 VALIDACAO

Como nao foram encontrados dados da literatura para comparacao direta
com previsdes do modelo, a consisténcia dos resultados foi verificada através da
analise de trés parametros: (i) taxa de transferéncia de calor no condensador, (ii)
fracOes de area ocupada por cada zona e (iii) perda de carga.

O principal parametro analisado em um trocador de calor € sua
capacidade de troca de calor. No caso do condensador de um condicionador de
ar, o calor rejeitado deveria equivaler, idealmente, a soma do calor absorvido no
evaporador com o trabalho do compressor. Entretanto, boa parte do trabalho do
compressor € convertido em calor e rejeitado através da sua prépria carcaca.
Segundo Dutra e Deschamps (2013), a proporcao de calor rejeitado em relacéo
ao trabalho é de aproximadamente 60%, para um compressor alternativo de
pequeno porte utilizado em refrigeracdo. Assim, estima-se que a taxa de
transferéncia de calor no condensador corresponda a capacidade de
refrigeracdo do ar-condicionado somada a 40% da poténcia de acionamento do
compressor.

O catalogo do compressor adotado para obtencdo dos dados de entrada
da simulacdo consta no Apéndice. E um compressor projetado para
condicionadores de ar de pequeno porte, com capacidade de refrigeracao de
7500 BTU/h (2198 W), ou seja, apropriado para a aplicacdo em analise. Como a
poténcia consumida pelo compressor € 930 W, conclui-se que o condensador
deve rejeitar aproximadamente 2565 W. O valor calculado pelo modelo é 2624
W, o que corresponde a uma diferenca de 2% em relagéo ao valor estimado com
dados do catalogo do compressor.

Outra verificacdo que pode ser feita € a comparacdo entre fracfes de
areas ocupadas por cada zona do condensador em relacao a fragcbes tipicas
descritas na literatura para condensadores similares. O modelo implementado
neste trabalho prevé fracBes de 18%-70%-12% para as areas ocupadas pelas
zonas de vapor superaquecido, mistura saturada e liquido sub-resfriado,
respectivamente. Esses valores sdo proximos aos descritos por Shao et al.
(2003), que indica 19%-66%-15% para um condensador do tipo tubo aleta. Os
valores também concordam com os dados de Ma et al. (2020), que aponta
proporcdes de 17%-65%-18% para uma condi¢cao especifica de operacao.

Finalmente, a ultima verificacdo trata de uma comparacdo da perda de
carga calculada pelo modelo em relagdo a valores tipicos para geometrias
similares da literatura. Neste trabalho, a previsdo de perda de carga fornecida
pelo modelo foi de 15 kPa. Shao et al. (2003) indicaram valores de perda de
carga que variam entre 18 kPa a 73 kPa, dependendo da geometria, para um
condensador do tipo tubo aleta com comprimento similar ao analisado neste
trabalho. Ding et al. (2011) obtiveram um valor de perda de carga de
aproximadamente 20 kPa para uma geometria semelhante a analisada neste
trabalho.
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Estima-se que o valor nominal de perda de carga calculado pelo modelo
matematico para a geometria em questdo e sob uma condicdo especifica de
operacdo, 15 kPa, provoca um aumento do trabalho especifico de compresséao
de 0,6%, o que ndo € negligenciavel. Isso demonstra a importancia de um
modelo matematico que considere o céalculo da perda de carga no projeto, ndo
apenas do condensador, mas do sistema de refrigeracédo/condicionamento de ar
como um todo.

Diante das analises de verificacdo de consisténcia do modelo, concluiu-
se que os resultados sdo satisfatorios, permitindo o uso do modelo para a
realizacdo de um estudo paramétrico a fim de demonstrar sua aplicabilidade. Os
parametros a serem variados séo (i) o diametro do tubo, (ii) a temperatura do ar
e (iii) a velocidade do ar. Cada um desses parametros serad variado
isoladamente, mantendo-se todos os demais dados de entrada constantes e
iguais aqueles apresentados nas Tabelas 1 e 2.

3.2.1 DIAMETRO INTERNO DO TUBO

As variacdes para o diametro serao feitas na ordem de + 10% em relacao
ao valor nominal do parametro, sendo utilizados intervalos de 1% para cada
simulacédo. A espessura da parede do tubo permanece a mesma.

A Figura 7 mostra a previsado de perda de carga em funcdo do diametro
interno. Ao variar o didametro entre o valor maximo e o valor minimo entre 8,25
mm e 6,75 mm, a perda de carga aumenta de 9,2 kPa para 25,3 kPa de forma
nao linear.

Figura 7 — Perda de carga com a variacdo do didmetro.
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Fonte: O autor
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As Figuras 8 e 9 mostram o impacto da variacdo do diametro do tubo
sobre a taxa de transferéncia de calor e a temperatura do fluido refrigerante na
saida do condensador. Observa-se que o calor rejeitado pelo condensador
diminui com o aumento do diametro da tubulacdo. Isso ocorre porque altura e
largura do condensador ndo séo alteradas, mas sim o espacamento entre tubos,
que acaba sendo reduzido. Por conseguinte, ocorre uma reducéo da area das
aletas e da area total de troca de calor. Uma consequéncia natural da reducéo
da troca de calor € o aumento da temperatura do liquido na saida do
condensador, como observado na Figura 9.

Os resultados desta analise mostram que uma possivel reducdo de 10%
no diametro de projeto resultaria em aumentos de 2,03% de taxa de transferéncia
de calor e 72,45% na perda de carga do sistema, representando um incremento
irrisério no desempenho térmico, mas uma reducéo significativa no desempenho
hidraulico.

Figura 8 — Taxa de transferéncia de calor em funcéo do didmetro.
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Figura 9 — Temperatura de saida em funcédo do diametro
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3.2.2 TEMPERATURA DO AR

Nesta secdo, analisa-se o efeito da variagdo da temperatura do ar na
entrada do condensador sobre seu desempenho. A temperatura do ar foi variada
entre 35°C e 25°C em intervalos de 1°C.

A Figura 10 mostra a taxa de transferéncia de calor no condensador em
funcdo da temperatura do ar. Como esperado, observa-se que a troca de calor
aumenta com a reducao da temperatura do ar. Mais especificamente, ao reduzir
a temperatura do ar de 35°C para 25°C, o modelo prevé um aumento de 14,2%
na taxa de transferéncia de calor.

A perda de carga do refrigerante decresce com a reducéo da temperatura
do ar, conforme observado na Figura 11. A reducédo da temperatura do ar de
35°C para 25°C provoca uma diminuicdo da perda de carga em 37,9%. Isso
ocorre porque uma menor temperatura do ar implica em uma maior taxa de troca
de calor e um maior nivel de subresfriamento, isto €, uma menor temperatura de
saida do fluido refrigerante vide Figura 12. Por conseguinte, hd mais liquido
dentro do condensador, e, como sua massa especifica € muito maior que a do
vapor, a velocidade do escoamento é bem menor, incorrendo em menor perda
de carga. Isso € confirmado ao analisar as fracbes de vapor superaquecido,
mistura bifasica e liquido sub-resfriado no condensador, que valem 16%-76%-
8% e 12%-42%-46%, para temperaturas do ar de 35°C e 25°C, respectivamente.
Assim como condi¢des desfavoraveis causam a reducgdo ou até a ndo existéncia
da regido de subresfriamento, condi¢des favoraveis causam um grande aumento
na mesma.
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Figura 10 — Taxa de transferéncia de calor em func&o da temperatura do Ar.
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Uma vez que a zona de mistura bifasica é a predominante para o0s
condensadores operando em condicBes nominais, a diferenca da temperatura
da saturacdo do vapor com relacdo a temperatura do ar é um fator de grande
influéncia no processo de troca de calor. Com a temperatura do ar a 35°C, o AT
€ igual a 18,95°C, e para a temperatura do ar de 25°C, o AT é igual a 28,95°C,
um valor 52,7% maior. Porém, a taxa de troca de calor aumenta apenas 14,2%,
pois, como visto, a fragcdo de area de trocador correspondente a essa zona €
reduzida sensivelmente, ao passo que a fracdo de area de liquido sub-resfriado
aumenta.

Grafico 11 — Perda de carga em funcéo da temperatura do ar.
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Grafico 12 — Temperatura de saida em fungao da temperatura do ar.
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3.2.3 VELOCIDADE DO AR

O desempenho do condensador também é avaliado em funcdo da
velocidade do escoamento de ar. Nesta analise, a velocidade é variada dentro
de uma faixa tipicamente empregada, entre 3,5 e 2,2 m/s.

As Figuras 13, 14 e 15 apresentam resultados de taxa de transferéncia de
calor, perda de carga e temperatura do fluido refrigerante na saida do
condensador em fungéo da velocidade do ar. Como esperado, as tendéncias sdo
semelhantes aquelas observadas na analise em que a variavel independente é
a temperatura do ar, uma vez que o aumento da velocidade do escoamento e a
reducdo da temperatura do ar provocam aumento da taxa de transferéncia de
calor. Em termos quantitativos, ao variar a velocidade de 3,5 m/s para 2,2 m/s, a
taxa de troca de calor diminui em 3,6%, a perda de carga aumenta em 5,4% e a
temperatura do refrigerante na saida do condensador aumenta em 0,8°C,
atingindo a condicédo de liquido saturado.



Figura 13 — Temperatura de saida do refrigerante em funcéo da velocidade do ar.
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Figura 14 — Perda de carga em funcéo da velocidade do ar.
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Figura 15 — Variacéo do calor em funcédo da velocidade do ar.
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4 CONCLUSAO

Este trabalho consistiu na modelagem matematica e simulagdo de um
condensador tubo aleta utilizado em um condicionador de ar do tipo “janela”, com
capacidade de refrigeracédo de 7500 BTU/h. O modelo seguiu uma formulagéo
unidimensional e permanente das equacdes de conservacdo da massa e da
energia aplicadas nas seguintes zonas do condensador: vapor superaquecido,
mistura bifasica e liquido sub-resfriado. A zona bifasica foi dividida em 10 sub-
regibes (volumes de controle), de modo a levar em consideragdo o efeito da
variagdo do titulo da mistura sobre o coeficiente de transferéncia de calor no lado
do fluido refrigerante.

Depois de implementado o modelo, foi realizada uma verificacdo dos seus
resultados, comparando-os com dados disponiveis na literatura. Foram
analisadas a taxa de transferéncia de calor, a perda de carga e as fracdes
ocupadas por cada fase de fluido refrigerante no condensador, observando-se
boa concordancia com os dados, com discrepancia inferior a 10% entre a taxa
de transferéncia de calor obtida e a esperada. Um estudo paramétrico foi
conduzido, avaliando-se o efeito de variacbes no diametro do tubo, da
temperatura do ar e da velocidade do escoamento de ar sobre o desempenho
térmico e hidraulico do condensador. Observou-se que uma reducéao de 10% no
diametro do tubo afeta pouco a taxa de transferéncia de calor, mas provoca um
aumento na perda de carga superior a 70%. As variacdes de temperatura do ar
e velocidade do escoamento de ar afetam de forma similar o sistema. A
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intensificagéo da troca de calor em virtude de uma menor temperatura do ar ou
maior velocidade do escoamento de ar incorre em uma maior fracéo de liquido
ocupando o condensador, reduzindo sensivelmente a perda de carga. A reducéo
da temperatura do ar entre as temperaturas de 35°C e 25°C aumenta em mais
de 50% o potencial de troca de calor na zona de mistura bifasica, mas o aumento
da taxa de troca de calor ndo é proporcional, ja que a fracdo de area do trocador
de calor exposta a essa zona diminui e a fragdo da zona de liquido sub-resfriado
aumenta.

REFERENCIA

INTARCON - Compressores de refrigeracdo industrial ou comercial,
Intarcon,2022 Disponivel em: https://www.intarcon.com/pt-pt/industriais-ou-
comerciais-refrigeradores-compressores/ Acesso: 23/10/2022

SADLER, Emma May. Design analysis of a finned-tube condenser for a
residential airconditioner using R-22. 2000. 147 f. Disserta¢céo (Mestrado) - Curso
de Engenharia Mecéanica, Georgia Institute Of Technology, Atlanta, 2000.

TECUMSEH. Model: AE4470E-ES3C Product. 2021a. Performance Data Sheet.
Disponivel em: https://www.tecumseh.com/. Acesso em: 15/12/2021.

WANG, Shan K.. Handbook of air conditioning and refrigeration. 2. ed. Nova
lorque: McGraw-Hill Ltda., 2001.

WANG, Chi-Chuan; CHI, Kuan-Yu; CHANG, Chun-Jung. Heat transfer and
friction characteristics of plain fin-and-tube heat exchangers, part Il: correlation.
International Journal Of Heat And Mass Transfer, [S.L.], v. 43, n. 15, ago. 2000.

STOECKER, Wilbert F.; JONES, Jerold W. . Refrigeragéo e Ar-Condicionado. 1°
ed. . Sao Paulo: McGraw-Hill Ltda. 1985

DUTRA, Thiago; DESCHAMPS, Cesar J. . Experimental characterization of heat
transfer in the components of a small hermetic reciprocating compressor.
Elselvier, Florian6polis,SC, Brazil. p 1-12, may, 2013.

SHAO, Shuangquan; SHI, Wenxing; LI, Xianting; YAN, Qisen . A UNIVERSAL
SIMULATION MODEL OF AIR-COOLED CONDENSER CONSISTING OF
PLATEFIN-TUBE. Summer Heat Transfer Conference, ASME, 21-23, july. 2003.

Bensafi, A., Borg, S., & Parent, D. (1997). CYRANO: a computational model for
the detailed design of plate-fin-and-tube heat exchangers using pure and mixed
refrigerants. International Journal of Refrigeration, 20(3), 218-228.

Jiang, H., Aute, V., & Radermacher, R. (2006). CoilDesigner: a general-purpose
simulation and design tool for air-to-refrigerant heat exchangers. International
Journal of Refrigeration, 29(4), 601-610.

Raja, B., Sekhar, S. J., & Lal, D. M. (2010). Thermal—fluid modelling of an air—
cooled condenser for refrigerants. Journal of Engineering Thermophysics, 19(1),
39-51.


https://www.intarcon.com/pt-pt/industriais-ou-comerciais-refrigeradores-compressores/
https://www.intarcon.com/pt-pt/industriais-ou-comerciais-refrigeradores-compressores/

Pag. 27

Ge, Y. T., & Cropper, R. (2005). Performance evaluations of air-cooled
condensers using pure and mixture refrigerants by four-section lumped modelling
methods. Applied Thermal Engineering, 25(10), 1549-1564.

Zhang, L., Yang, C., & Zhou, J. (2010). A distributed parameter model and its
application in optimizing the plate-fin heat exchanger based on the minimum
entropy generation. International Journal of Thermal Sciences, 49(8), 1427-
1436.

Ding, W. K., Fan, J. F., He, Y. L., Tao, W. Q., Zheng, Y. X., Gao, Y. F., & Song,
J. (2011). A general simulation model for performance prediction of plate fin-and-
tube heat exchanger with complex circuit configuration. Applied Thermal
Engineering, 31(16), 3106-3116.

WANG, Shan K.. Handbook of air conditioning and refrigeration. 2. ed. Nova
lorque: McGraw-Hill Ltda., 2001. 1401 p.

Ma, X., Zhang, Q., Wang, J., & Yu, Y. (2020). A coupled CFD approach for
performance prediction of fin-and-tube condenser. Numerical Heat Transfer, Part
A: Applications, 1-16.

Pisano, A., Martinez-Ballester, S., Corberan, J. M., Monpean, F. H., Gobmez, F.
l., & Cascales, J. R. G. (2015). A discussion about the methodology for validating
a model of a finned-tube condenser considering different correlations for the heat
transfer coefficients and pressure drop. Science and Technology for the Built
Environment, 21(5), 585-594.

Thome, J.R., J. El Hajal, and A. Cavallini. 2003. Condensation in horizontal tubes.
Part 2: New heat transfer model based on flow regimes.International Journal of
Heat and Mass Transfer 46:3365-87.

Granryd, E., I. Ekroth, P. Lundquvist, M. Ake, B. Palm, and P. Rohlin. 2003.
Refrigerating engineering, Chapter 8. Stockholm, Sweden: KTH Royal Institute
of Technology.

Bejan, A., Kraus, A.D. . Heat Transfer Handbook, New Jersey: John Wiley &
Sons, Inc. , 2003.

INCROPERA, F. P.,, DEWITT, D. P.,, BERGMAN, T. L., LAVINE, A,
Fundamentos de Transferéncia de Calor e de Massa. 62 Edicao,Rio de Janeiro,
Editora LTC, 2008.

Klein, S. A.; Alvarado F.L., EES Engineering equation solver for Microsoft
windows operating system, Version 10.836-3D June 2020. Middleton WI :F-Chart
software, 1992.

Poplaski, L. M., Faghri, A., & Bergman, T. L. (2016). Analysis of internal and
external thermal resistances of heat pipes including fins using a three-
dimensional numerical simulation. International Journal of Heat and Mass
Transfer, 102, 455-469.



Pag. 28

APENDICE

Para realizar a simulacdo do condensador, € necessario fornecer como
dados de entrada (i) o fluxo de massa do fluido refrigerante, (ii) a temperatura e
(i) a pressao do fluido refrigerante na entrada do trocador de calor. Esses
valores foram obtidos a partir da andlise de dados do catalogo do compressor de
modelo AE4470E-ES3C, fabricado pela empresa TECUMSEH (TECUMSEH
,2021).

e Temperatura de evaporacéao: 7,2°C

e Temperatura de condensacgao: 54°C

e Temperatura ambiente: 35°C

e Temperatura do liquido (saida condensador): 46°C

e Temperatura do gas no retorno para o compressor: 35°C
e Capacidade de refrigeragédo: 2198 W

e Poténcia: 930 W

A pressédo na entrada do condensador foi considerada como sendo a
pressdo de saturacdo para a temperatura de condensacéo do catalogo, 54°C. O
fluxo de massa do compressor foi calculado a partir da seguinte relacéo:

o Qe
m = (h1-h2) (56)

onde hl e h2 representam as entalpias na entrada do compressor (saida do
evaporador) e na entrada do evaporador, respectivamente e Qe é a capacidade
de refrigeracdo. A entalpia hl é determinada a partir da presséo de evaporacao
e da temperatura do gas no retorno para o compressor (entrada do compressor)
e a entalpia h2 é calculada a partir da pressao de condensacéao e da temperatura
do liquido na saida do condensador (assumindo-se uma expansao isentélpica).

Finalmente, aplicou-se a equacdo da conservacdo da energia no
compressor, considerando-se que 60% da energia elétrica utilizada em seu
acionamento é convertida em calor e rejeitada pela carcaca (Dutra e Deschamps,
2013):

m. hl1+W=m. h3+0,6W (57)

em que W é a poténcia e h3 representa a entalpia na saida do compressor.
Depois de determinada a entalpia na saida do compressor (entrada do
condensador), o estado termodinamico esta definido e a temperatura pode ser
facilmente obtida através de uma relacdo termodinamica. Os valores dos dados
de entrada sao os seguintes:

T3=94,2°C
P2= 2128 kPa
m=0,01287 kg/s
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