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Resumo: O presente artigo trata de um modelo computacional, EVSIM, que caracteriza a troca de calor entre o ar e o
refrigerante de um evaporador semelhante aos usados em condicionadores de ar domésticos. O modelo é capaz de
levar em conta a distribui¢do do refrigerante ao longo da serpentina mesmo em circuitos complexos. O desempenho
do evaporador é calculado através de uma andlise tubo a tubo. A performance de cada tubo é calculada baseada na
distribuigdo do ar, vazdo massica do refrigerante e os estados termodindmicos determinados para cada tubo. A
principal vantagem do modelo esta na andlise termodinamica local, nos mecanismos de transferéncia de calor e
equagoes de estado para diferentes materiais. O presente trabalho acrescenta em relagdo ao codigo inicialmente
desenvolvido, uma adaptagdo a diferentes correlagées de transferéncia de calor para escoamento bifasico. Os
resultados obtidos sdo coerentes com resultados experimentais e com razoavel confiabilidade.
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1. INTRODUCAO

O modelo computacional abordado no trabalho simula um evaporador tipicamente empregado em sistemas de
condicionamento de ar residenciais. O esquema deste tipo de trocador de calor ¢ apresentado na Fig.(1). O refrigerante
escoa pelo interior do tubos que formam diversos circuitos, enquanto o ar escoa ao redor desses tubos aletados. Durante
a sua passagem o ar evapora o refrigerante, ¢ se resfria. Quando a temperatura do ar ¢ menor que a temperatura de
orvalho, vapor de 4gua se condensa sobre a superficie aletada do trocador de calor.
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Figura 1. Esquema de um evaporador de uma tnica placa (Domanski, 1989)
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Durante o escoamento através do trocador de calor a temperatura do ar decresce gradualmente enquanto a
temperatura do refrigerante se mantém aproximadamente constante durante a evaporacdo. Assim que o refrigerante se
evapora por completo, sua temperatura cresce e¢ a diferenca entre a temperatura do refrigerante ¢ do ar diminui.
Sistemas de ar-condicionados sdo projetados para operar com um pequeno superaquecimento do fluido refrigerante na
saida do evaporador (Domanski, 1989). A capacidade do evaporador pode ser significativamente reduzida se na saida do
refrigerante estiver presente uma mistura de vapor muito superaquecido com a fase liquida ainda presente partindo dos
diferentes circuitos da serpentina como visto em Chwalowski et al. (1989).

Certas caracteristicas do projeto impactam sobre a performance de um evaporador. Aletas planas, onduladas, em
forma de lanca podem ser usadas no lado do ar. Tubos com a superficie lisa do lado de dentro sdo mais comuns mas
superficies aumentadas também sdo possiveis. Diferentes materiais podem ser usados; aletas sdo feitas normalmente de
aluminio enquanto tubos podem ser fabricados a partir de aluminio ou cobre. Outros fatores importantes do projeto sdo
o padrdo dos tubos, diametro, numero de fileiras do trocador, forma e espessura das aletas, circuitamento projetado e a
configuracdo da serpentina. Os ultimos dois fatores podem provocar a ma distribuigdo do ar e do refrigerante. A técnica
de fabricacdo pode também impactar na performance do trocador de calor. Por exemplo, a resisténcia de contato entre
um tubo e uma aleta pode depender da qualidade dos instrumentos; um tratamento sobre a superficie externa pode
resultar melhor drenagem e condensacdo (Domanski, 1989).

Modelos computacionais que predizem o desempenho de trocadores, através de relagdes envolvendo principios de
transferéncia de calor, sdo mais versateis. Entre os modelos que sdo de dominio publico, o0 modelo de evaporador
presente no programa para bombas de calor como em Fisher et al. (1981) foi desenvolvido para as situagdes mais
generalizadas possiveis.

O modelo em que estamos nos focando, EVSIM, que teve seu codigo divulgado em Domanski (1989), é baseado
em um calculo tubo por tubo, mas possui diversos avangos. Ele pode simular o desempenho de uma serpentina de
evaporador com distribui¢do nao uniforme do ar (em uma dimensdo) que passa transversalmente pelos tubos. A
distribui¢do do refrigerante ¢ simulada baseada na perda de carga de cada circuito. Neste caso usamos um esquema de
iteragdo “para frente”, parte da entrada e vai para a saida, a qual permite uma modelagem mais realistica. O
superaquecimento do refrigerante em diferentes saidas dos circuitos pode ser diferente dependendo do calor recebido e
da vazdo massica em cada circuito. Todo o desenvolvimento tedrico, a seguir apresentado na se¢do 2, foi tomado do
trabalho de Domanski (1989).

2. MODELO MATEMATICO EMPREGADO (Domanski, 1989)

Considerando apenas um unico tubo do evaporador, o problema reduz-se a modelagem da transferéncia de calor
num trocador de fluxo cruzado. Para tanto se usa a equagdo de Peclet:

Q=U-A-AT,, (M

Na Equagao (1) A corresponde a area da superficie de transferéncia de calor, U ao coeficiente global de transferéncia
de calor, AT, a média logaritmica da diferenga de temperaturas (MLDT) entre os dois fluidos, ¢ Q a taxa de
transferéncia de calor.

Conforme Threlkeld (1970) e outros, a MLDT no caso em que um dos fluidos se mantém a temperatura constante ¢
formulada segundo a Eq. (2):

AT, =21
L S—ry )
In
Tl_tz

No caso em que temperatura dos dois fluidos varia a Eq.(2) se escreve como:

t,—t 3
hl‘i] ( )
Tl_Tz Tz_tl
et ML N P M
L=t T, -t

Nas Egs. (2) e (3) T corresponde a temperatura de um fluido, e t a temperatura do outro fluido. Os sub-escritos 1 e 2
referem-se a entrada do tubo e a saida, respectivamente.
Finalmente a conservacdo de energia para os dois fluidos é formulada como segue:
Q=m-(i,—i,) 4
Q=m-c,(T,~T)) ®)

Sendo Q a taxa de transferéncia de calor, m a vazdo massica, i a entalpia e T a temperatura do fluido.
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Sdo as Eq. (1) a Eq. (5) s@o as equacdes fundamentais que sdo empregadas no modelo para calcular a taxa de
transferéncia de calor entre o ar e o refrigerante, mesmo quando estd presente a mudanga de fase do refrigerante, ou
quando o refrigerante esta superaquecido. No caso da mudanca de fase € preciso identificar padrdes de escoamento no
interior dos tubos ¢ associa-los a fragdo de comprimento dos tubos em que esta presente. Para o calculo da perda de
carga do refrigerante, o modelo adota diferentes correlagdes na regido bifasica ¢ na regido de superaquecimento. O
calculo da transferéncia de calor considera duas correlagdes diferentes na regido bifasica, assumindo escoamento anular
(titulo até 0,85), e escoamento em névoa para titulos entre 0,85 — 1,00. As correlagdes utilizadas sdo apresentadas a

seguir.
2.1 Regiao Bifasica do Refrigerante
Para o escoamento anular se assume que (Domanski, 1989):

Q=m, ¢, ,(t, =T, (1 —exp(—22)) ©)

m,-c, ,

Se a taxa de transferéncia de calor calculada, Q, resulta em um titulo de vapor para o refrigerante maior do que 0,85,
a taxa de transferéncia de calor regime de escoamento anular é:

Q:mr'(ir,ss_ii) @)
A frag@o do comprimento do tubo com titulo até 0,85, anular, sera calculada pelas seguintes equagao:
m '(ir,ss_ir,i)

ANULAR = -
U-A, (®)
ma.cp,a.(ti_Ti)'(l_exp(_m ))

Para escoamento em névoa, considerando o fluxo de ar, a taxa de transferéncia de calor é:

Q=m, ¢, , (1= ANULAR ) (=T, }{1~exp (=) ©)

a vp,a

Se a taxa de transferéncia de calor calculada pela equacdo acima resulta em uma entalpia do refrigerante maior que
do vapor saturado, i.,, a taxa de transferéncia de calor na regido de escoamento em névoa considerando a vazdo do
refrigerante ¢€:

Q:mr.(ir,v_ir,i) (10)
A fraggo do tubo com escoamento em névoa, XDRY, pode ser calculada pela seguinte equagao:

mr.(ir,v_ir,i)

XDRY =
, U-A, (11)
m,-c, ,/(1=ANULAR )-(t;—T—i)-(1—exp(— ))
’ m,c,,
Escoamento monofasico (vapor superaquecido):
B (1-ANULAR —XDRY)'m,c, U-A,
Q_mr cp,r (tl Tl) (1 exp( mr'prr (1 exp( ma.cp)a)))) (12)

Da Equagdo (6) até Eq. (12) a seguinte nomenclatura ¢ usada: A, corresponde a area exterior total do tubo molhada
pelo ar, c,, ao calor especifico do ar a temperatura constante, c,, ao calor especifico do refrigerante a pressao constante,
iri a entalpia do refrigerante na entrada do tubo, i, a entalpia do vapor saturado do refrigerante, i.ss & entalpia do
refrigerante no escoamento de titulo igual a 0,85, m, & vazéo massica do ar no tubo, m, a vazao massica do refrigerante
no tubo, t; & temperatura do ar que cruza o tubo, T; & temperatura de entrada do refrigerante, ANULAR a fracdo do
comprimento do tubo com escoamento de titulo até 0,85, XDRY a fracdo do comprimento do tubo com escoamento de
titulo entre 0,85 e 1,00 e U ao coeficiente global de transferéncia de calor do tubo.

2.2 Perda de carga do refrigerante em um tubo

A perda de carga total para fluxo em um tubo ocorre devido ao atrito, variagdo da quantidade de movimento e
gravidade. A perda de carga por gravidade ndo ¢ considerada pelo EVSIM.
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Consequentemente, a perda de carga para superficies acrescidas ¢ calculada aplicando correlagdes para tubos lisos e
pré-determinando fatores de correcao.

2.2.1 Perda de carga para escoamento monofasico
2.2.1.1 Tubos lisos

A perda de carga por atrito pode ser calculada pela equagdo de Fanning com o fator de atrito de Fanning tal
como foi feito nas equagdes (13) e (14):

dP_2-f-G*
dL  D;p (13)
£=0,046-Re ** (14)

A perda de carga devido a variagdo de quantidade de movimento pode ser calculada pela equagdo abaixo:

dP 2 dv
S G 15
dL dL (15)
Nas relagdes anteriores, P representa a pressao, L a coordenada ao longo do eixo do tubo, G a velocidade méassica do
refrigerante, D; o didmetro interno do tubo, v o volume especifico do refrigerante, Re o nlimero de Reynolds e f o fator
de atrito de Fanning.

2.2.1.2 Tubos com superficies intensificadas

A perda de carga por atrito ¢ calculada pelas Egs.(13) e (14) aplicando um fator multiplicador igual a 1,5. Esse fator
multiplicador aumenta em 50 % o valor obtido pelo EVSIM para o respectivo coeficiente interno de transferéncia de
calor.

2.2.2 Perda de carga para escoamento bifiasico com evaporacio

2.2.2.1 Tubos lisos

A perda de carga por atrito calculada para escoamento bifasico com evaporagdo pode ser calculada através da
correlag@o proposta por Pierre (1964), baseada em seus experimentos com refrigerantes R-12 e R-22. A correlagdo de
Pierre combina os efeitos da quantidade de movimento e do atrito em uma Gnica equagio:

AP:(f'E"‘T)‘GZ'Vm (16)

1

Na Equacao (16) f refere-se ao fator de atrito calculado pela Eq.(17), x ao titulo médio, Ax a variacdo do titulo, v,,=
VL + Xm.(Vv — V), sendo vy, 0 volume especifico médio, v. o volume especifico da fase liquida, vy o volume especifico
da fase gasosa e x,, o titulo médio de vapor.

0,25

= J=£ 17
f O,OlSS[Re] (17)
Sendo:
Jig,Ax-g
K=——t——=2 18
! L-g (18)
G-D.
Re= . (19)
Hy

Na Equagédo (18) J é um fator de conversdo, J = 0,10213 (kg.m/J), g é a constante de aceleracdo gravitacional, g =
9,8 (m/s?), € g. = 9,8 (m.kg/(kgf.s?), constante adimensional.

A férmula para o fator de atrito contém o niimero de Reynolds e o termo, K, apontado por Pierre (1964) como um
numero de vaporizagdo, fazendo o fator de atrito ser sensivel a taxa de geragdo de vapor na interface liquido-vapor. A
correlagdo de Pierre foi verificada em Anderson et al. (1966), obtendo melhor concordancia global com dados
experimentais para perda de carga dos refrigerantes R-12 e R-22 do que usando outra correlagdo mais popular,
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Martinelli et al. (1948). Correlagdes mais modernas serdo implementadas em futuras versdes do programa.
2.3 Coeficiente global de transferéncia de calor para tubos aletados
2.3.1 Tubo seco

O coeficiente global de transferéncia de calor, U, para um tubo seco aletado pode ser obtido a partir de resisténcias
individuais entre o refrigerante e o ar, Threlkeld (1970), Domanski (1989):

A A x A 1 ]*‘
Af
A,

(20)

h o (1=—=(1-¢))

Sendo Ara area da superficie da aleta, A,a area exterior total exposta ao ar, A,; a area interior do tubo, A,,, a area
média da superficie do tubo, A,, a area externa da superficie do tubo, h., o coeficiente de transferéncia de calor
convectivo sobre a superficie exterior, h; o coeficiente de transferéncia de calor no lado interno do tubo, hy a
condutincia térmica no contato entre tubo e aleta, k, a condutividade térmica do material do tubo, x, a espessura da
parede do tubo.

E a eficiéncia da aleta ¢ determinada pela Eq. (21):

— Tf,m_Ta
b= T =T, (21)

Onde T, corresponde a temperatura do ar, T, a temperatura da base da aleta e T, a temperatura média da aleta.

O primeiro ¢ o quarto termo da Eq. (20) referem-se as resisténcias convectivas de transferéncia de calor internas e
externas, respectivamente. O segundo termo representa a resisténcia condutiva de transferéncia de calor através da
parede. O terceiro termo trata da resisténcia de contato entre a superficie externa do tubo e a base da aleta.

2.3.2 Tubo umido

A analise do tubo umido ¢ aplicado ao evaporador quando a temperatura de sua superficic estd abaixo da
temperatura de orvalho do ar. Como resultado, a umidade é removida do ar através da condensacdo de vapor de agua na
superficie externa do evaporador. Se a temperatura do evaporador estiver acima da temperatura de gelo (variagdo
presente no EVSIM) o fluido condensando escoara pelas aletas sob influéncia da gravidade.

A taxa de transferéncia de calor entre a corrente de ar e a superficie de agua ¢ descrita pela equacdo abaixo:

dQ:lhc,o'(Ta_Tw)_’_ hD,o'(wa _Ww)' ifg,wJ'dAo (22)

O primeiro termo trata da transferéncia de calor sensivel e o segundo trata da transferéncia do calor latente. Para a
pressao atmosférica o nimero de Lewis corresponde a:

hC o
Le=—%e (23)

sendo normalmente assumido igual a 1, Threlkeld (1970) e outros. Considerando que a eficiéncia da aleta aproxima-se
da taxa de diferen¢a de umidade no contetido:

¢_Wa_wf,m 24
pET— (24)
A Equagdo (22) , entdo, assume a seguinte forma para o tubo com aletas planas.
iy, o (W,—w,) A
dQ=h, ,(14+-2—2 —%).(1——L(1-¢))-(T,—T,)-dA
Qb (1) (1= 21— ) (T, ~T. A, (25)

Nas Equagdes (22-25): Ay representa a area da superficie da aleta, A, € a area externa total, c,, € o calor especifico
do ar, h., ¢ o coeficiente convectivo no lado do ar (convecgdo forgada), hp, representa o coeficiente de transferéncia de
massa pelo lado do ar, ig, € o calor latente de condensag@o para a agua, T, € a temperatura do ar, T, igual a temperatura
da 4gua liquida na base da aleta, w, ¢ a taxa de umidade do ar, w,, ¢ a taxa de umidade do ar saturado a temperatura T,, .

A conducio de calor unidimensional através do filme condensado pode ser expressado pela equacao:
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dQ=h AT, -dA, (26)
Onde o coeficiente de transferéncia de calor para o filme condensado ¢ dado pela Eq. (27):

K,
h, == @7)

Sendo k., a condutividade térmica da agua, AT, a diferenga de temperatura através do filme de agua condensada ¢ &
a espessura do filme condensado.

Usando as Eq. (22) e (26) e referindo-se a Eq. (20), a relagcdo que segue para o coeficiente global de transferéncia de
calor para um tubo timido aletado pode ser obtida:

A A X 1 A 1
Us[—2—+—2 "2 4 — L ]
hi'Ap,i Ap,m'kp hL Ap,o'hlf (Wa ) (28)

i .
hy (1422

Onde os simbolos usados sao definidos conforme as Eq. (20) e (24).

O presente modelo leva em consideragdo o impacto da condensagdo de vapor para a transferéncia de calor pelos
seguintes motivos (Domanski, 1989):

a . A camada do liquido condensado oferece resisténcia adicional a transferéncia de calor (termo 3 da Eq. (28)),

b. Do lado do ar a resisténcia a transferéncia de calor decai devido devido ao efeito de condensacao.

c. O coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar, h.,, cresce se for sentida a geometria da superficie externa e
o nimero de Reynolds da corrente de ar.

d. A eficiéncia da aleta cai conforme h cresce.

A Equagdo (28) requer que se leve em consideragdo a espessura da camada do liquido condensado. A seguinte
analise permite encontrar o valor da espessura média de um filme condensado sobre uma aleta, horizontal ou vertical.
Obviamente, em aplicagdes reais, o liquido condensado ndo é uniformemente distribuido pela superficie da aleta, e a
espessura do fluido condensado varia mesmo em aletas horizontais. As variacdes locais da espessura do filme liquido
sdo muito maiores para aletas onduladas e em forma de tiras. Na falta de melhores métodos analiticos, uma espessura
média para a camada de agua serd calculada e usada pelo EVSIM nos célculos de transferéncia de calor (Domanski,
1989).

Em ordem para encontrar a espessura da camada de agua, se considera a equagdo de transferéncia de massa:

ma,d'dw :_hD,o'(Wa_Ww).dAo (29)

a

Para o nimero de Lewis igual a 1, a Eq. (29) assume a seguinte forma:

h
ma,d'dwa:_ C’O.(Wa_ww).dAo (30)

p.a

A mudanca na taxa de umidade do ar pode ser calculada pela integracao da Eq. (30), resultando em:

Wa,o:Wa,i_(Wa,i_Ww>.(l_expﬁ) (31)
p.a a,d

A condensagdo da umidade pode algumas vezes ocorrer apenas em uma parte da superficie externa associada ao
tubo. Isso pode acontecer por exemplo em um tubo no qual o refrigerante esta superaquecido, tendo a temperatura de
entrada e saida, abaixo e acima da temperatura de orvalho do ar, respectivamente. Outro caso possivel é quando a
temperatura do refrigerante esta pouco abaixo da temperatura de orvalho do ar. Deste modo a condensacdo vai ocorrer
na superficie do tubo e na parte da area aletada que estiver abaixo da temperatura de orvalho do ar e a superficie da aleta
que estiver acima da temperatura de orvalho do ar ndo vai provocar condensa¢do (Domanski, 1989).

Um rigoroso modelo de condensagdo na parte de fora da superficie exige que se identifique as areas da superficie
que estdo acima e abaixo da temperatura de orvalho. Cumprir esta tarefa ¢ extremamente dificil, a consequéncia de
tantas variaveis afetando o perfil de temperatura da superficie ¢ desconhecida. Nota-se também que as consequéncias
dos balangos dos padrdes de escoamento e da temperatura dos tubos na vizinhanga da aleta em seu perfil de temperatura
¢ também muito complexo. Devido a estas razdes essa parte da simulagdo ¢ desenvolvida considerando algumas poucas
hipoteses simplificadoras.

A remocdo da umidade da corrente de ar ¢ calculada separadamente para um tubo e suas aletas. Elas sdo associadas
a um determinado tubo e sdo consideradas como circulares e de area igual, tal como ¢ mostrado na Fig. (2). Um perfil
de temperatura linear da superficie de um tubo entre a entrada e a saida ¢ tomado como hipétese, e as partes do tubo
com e sem condensagdo serdo determinadas dessa forma. Do mesmo modo um perfil de temperatura linear ¢
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considerado para uma aleta.
A temperatura média para uma superficie da aleta, Ty, pode ser expressa pela equagao:

Tfﬁm:AL.f T-dA,
f

(32)
Aplicando um perfil de temperatura linear sobre a aleta e integrando obtém-se:
D; D;D, D;
(=T (G- =2)
T, W=To+ 3 2 6 (33)

(4-A;(D,—D,))

Figura 2. Método de aproximacio para aletas retangulares em termos de aletas redondas de area igual
(Domanski, 1989)

Onde D, ¢ o diametro externo do tubo, D, ¢ o didmetro total da aleta (ver Fig. (2)), T, é a temperatura do tubo em D,
e T, ¢ a temperatura da ponta da aleta em D..

Desde que a temperatura média possa também ser usada para a eficiéncia da aleta resulta:
Tf,m:Ta_d)'(Ta_Tu) (34)
Agora a temperatura da ponta da aleta, T, e o didmetro da aleta com a condensagdo ocorrendo, D., podem ser

determinados. Considerando que a taxa de umidade do ar saturado varia linearmente com a temperatura, a taxa de

umidade do ar saturado corresponde a temperatura média da superficie da aleta a temperatura abaixo da temperatura de
orvalho que pode ser calculada pela seguinte equagao:

( )( i+D3D0+Di)
W,=W,+ T 3 2 6 (35)
v 4-A; (D,=D,)

c

Deve ser notado que o EVSIM aproxima aletas retangulares para aletas circulares apenas para podermos calcular a

remoc¢ao da umidade. O escoamento do fluido condensado nas aletas ¢ a transferéncia de calor s@o calculados de modo
a reconhecer o esquema de tubos aletados.

A taxa de remogdo da umidade por unidade de area, R, pode ser calculada:

A (36)

Onde m,4 é a vazdo massica de ar seco, w,. € a taxa de umidade do ar na fileira do tubo de saida e w,; € a taxa de
umidade do ar na fileira do tubo de entrada.

Imaginando que ndo exista nenhum obstaculo para o ar sobre a camada de liquido, sua velocidade local ¢ expressa
solucionando-se as equagdes de Navier-Stokes para escoamento viscoso em um muro vertical:

v, =2E(05y -y 6) 37
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Onde V, ¢ a velocidade local do liquido, p ¢ a densidade do liquido, g ¢ a aceleracdo gravitacional, y ¢ a distancia da
parede, d ¢ a espessura da camada de liquido e [ ¢ a viscosidade absoluta do liquido.
Aplicando a equagao da continuidade ao filme de liquido para uma unidade de comprimento:

m(z):p-_[ V ,-dy (38)
0

E assumindo que a taxa de condensacdo sobre a aleta ¢ uniforme, (isto é, m(z) = R'. z/h, onde: m(z) = vazdo méssica
do contetido condensado na altura z, R' = taxa de condensacdo da dgua sobre uma aleta de altura h e uma unidade de
comprimento, z = 0 no topo ¢ z =h no fundo da placa), a média da espessura da camada de condensacdo pode ser obtida
através da integragdo da espessura de camada local pela altura da aleta e dividindo a expressdo obtida pela altura. A
expressao resultante é:

u R 1/3
§=1,082:[——-| (39)
g.pw

Onde g ¢ a aceleragdo gravitacional, R' ¢ a taxa de condensagdo por unidade de largura de uma aleta, (4 ¢ a
viscosidade dindmica da agua e p, ¢ a densidade da agua. Mais detalhes envolvendo aletas e transferéncia de calor
empregado na presente versdo do programa EVSIM pode ser vista no trabalho de Domanski (1989), que esta
disponibilizado na internet pelo NIST (National Institute of Standards and Technology).

2.4 Coeficiente de transferéncia de calor

O coeficiente de transferéncia de calor para convecgdo for¢ada em escoamento monofasico, hy, para um tubo liso é
calculado considerando a correlagdo de Dittus-Boelter, (Domanski, 1989; Incropera, 2008) .

_0,023-Re™- Pr* -k
sp D.

1

h

(40)

Na Equagdo (40) Re ¢ o nimero de Reynolds, Pr o nimero de Prantl, £ a condutividade térmica do vapor do
refrigerante e D; o didmetro interno do tubo.

2.4.1 Tubos com superficies intensificadoras

O coeficiente de transferéncia de calor para superficies internas micro-aletadas ¢ calculada pelo EVSIM através da
multiplicag@o de hy,, obtido pela Eq.(40), por um fator de correcdo igual a 2,0. O valor do fator de corre¢do escolhido ¢
uma média de transferéncia de calor obtida por Khanpara et al.(1987) para tubos micro-aletados usando o R-22.

2.4.2 Escoamento bifasico com evaporacgao

O escoamento do refrigerante com evaporacao ¢ subdividido no presente modelo em dois padrdes de escoamento;
s3o0 eles o escoamento anular e névoa. O titulo de 0,85 foi escolhido no modelo como ponto de divisdo entre os dois
padrdes de escoamento.

2.4.3 Tubos lisos, escoamento anular

A correlagdo desenvolvida por Gungor et al. (1986) é usada no EVSIM para calcular o coeficiente de transferéncia
de calor durante a evaporagdo em regime de escoamento anular em tubos interiormente lisos. Essa correlagdo foi
desenvolvida com a ajuda de de um banco de dados que inclui 4300 pontos de 28 autores usando 7 fluidos. A forma da
correlagdo € coerente com a aproximac¢dao de Chen (1966) na qual reconhece dois distintos mecanismos para a
transferéncia de calor; a ebuli¢do nucleada e a conveccdo forcada. O coeficiente de transferéncia de calor durante a
evaporacgao, h.,, ¢ dada por uma média ponderada entre o coeficiente de uma fase, hi, e do coeficiente para ebulicdo em
piscina, hye, responsavel na correlagdo pela contribuig¢do da ebulicdo nucleada na transferéncia de calor:

h,,=E-h,+Sh o (41)
0,023-Re”*-Pr"*k
h== L 42
| D, (42)
h oy =55-P;"*(—logP,) "M """ (43)
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E=1+24000-Bo"'"*+1,37-X ** (44)
S=(1+1,15-10 *-E*Re""")™ (45)

No caso de um tubo horizontal e um nimero de Froude, Fr, menor que 0,05, E ¢ S deve ser multiplicado por E, e S,,
respectivamente:

E,=Fr'*' (46)
S, =Fr"’ (47)

Os simbolos usados nas Eq.(40) a (46) tem o seguinte significado:

G-(1—x)-D,
Re:& (48)
Hy
Gz
Fr=——- 49
Plz'Di'g )

Nas relagdes anteriores Re ¢ o numero de Reynolds do liquido, Fr é o nimero de Froude, D; é o diametro interno do
tubo, G ¢ a velocidade massica do refrigerante, g ¢ a aceleragdo da gravidade, M é a massa molecular, P, ¢ a pressdo
reduzida, Pr; ¢ o nimero de Prantl do liquido, ¢ corresponde ao fluxo de calor, x ao titulo do escoamento, L a
viscosidade dindmica do liquido, p; @ densidade do liquido, Bo ao chamado numero de vaporizagdo e X representa o
parametro de Martinelli conforme Gungor et al. (1986). Nos resultados do presente trabalho uma comparagéo sera feita
entre os resultados obtidos pelas correlagdes de Gungor et al. (1986) e a de Liu et al. (1991). Essa segunda correlagdo
difere da primeira no calculo dos coeficientes E e S. As demais relagdes sdo as mesmas usadas na outra correlagao.

0,35

E=[1+x-Pr,(2-1)] (50)

S=(1+0,055-F*".Re}')"! (51)

A correlagdo de Liu et al. (1991) foi implementada pelos autores no EVSIM. O estudo da sua influéncia é o escopo
principal do presente estudo.

3. RESULTADOS
Na Tabela (1) se apresenta uma comparagdo dos resultados obtidos para as duas correlagdes em analise,
considerando os resultados experimentais de Chwalowski et al. (1989), nas condigdes especificadas nessa referéncia,

em que também se analisa o desempenho de um evaporador com o uso do R-22.

Tabela 1. Comparacao dos resultados experimentais com as correlacdes presentes na literatura

Condi¢des Resultados
Angulo da Ar Refrigerante Experimento Gungor et al. Liu et al. Desvio Gungor | Desvio Liu et al.
serpentina (1986) (1991) et al. (1986) (1991)
Toutbo | Toutbo Vazao Toa Tsup Qlotal lecmc Qlolal Qlal Qlolal Qlal Qlotal Q]al lea] Qlat
graus | swo | tmio | (m¥min) | (°C) °C) MWW | W W W | (%) (%)
(0| O
90 26,7 | 19,4 16 7,1 4,8 5412,3 | 1553,7 | 5325,7 | 1493,6 | 5199,8 | 1405 -1,6 | -3,87 | -3,93 | -9,57
65 26,6 | 19,3 16 72 43 5202,6 | 1491,6 | 5267,6 | 1452,5| 5163 | 1376,6 | 1,25 | -2,62 | -0.76 | -7,71
45 26,7 | 19,3 16,1 7,1 5,8 4855,9 | 1398,2 | 5338,8 | 1490,4 | 5195,8 | 1403 | 9,94 6,6 7 0,34
25 26,3 | 19,2 15,8 7,2 3 4362,4 | 1211,9 | 5155,6 | 1389,2 | 5070,1 | 1327,7 | 18,18 | 14,63 | 16,22 | 9,56

Conforme pode ser observado na Tab.(1) e na Fig.(3), os resultados obtidos pelo programa EVSIM sdo mais confidveis
para caso do fluxo de ar perpendicular a serpentina, tanto utilizando a correlagdo de Liu et al. (1991) ou a de Gungor et
al. (1986). No entanto para angulos menores que 50°, o modelo deixa de ter a mesma precisao.
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Figura 3. Desempenho do evaporador em relacéio ao Angulo da placa
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NUMERICAL METHOD FOR PREDICTION OF EVAPORATOR
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Abstract: This paper talks about a computer model, EVSIM, which predicts the performance of evaporator of the type
used in residential air-conditioning. The performance of the evaporator is obtained with a tube-by-tube analysis based
on the refrigerant and air distribution and the local thermodynamics states. The evolution of the present code in
relation to the original code EVSIM are the different correlations of heat transfer for biphasic flow. The results in this
report compare correlations and experimental results showing the confiability of the model.

Keywords: Evaporator, Simulation, Heat Exchanger, Performance.



