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Resumo. O presente trabalho trata da modelacdo dindmica de um condensador tipo arame
sobre tubo comumente utilizado nos sistemas de refrigeracdo doméstica nacionais. O
escoamento unidimensional compressivel no interior do condensador € modelado atraves das
leis da conservacdo da massa e da energia. As equacgdes diferenciais sdo resolvidas pelo
método dos volumes finitos sendo que as propriedades em cada instante de tempo sdo
calculadas em pontos discretos ao longo do condensador. A condicéo inicial do problema é
estabelecida pela temperatura ambiente e pela pressdo de equalizacdo do sistema. As
condic¢des de contorno sdo os fluxos de massa através do tubo capilar e do compressor, além
da temperatura de descarga do compressor. O modelo permite a obtencéo dos perfis das
variaveis de interesse no condensador, tanto no espago como no tempo. Como potencialidade
pode-se citar a determinacédo da massa contida no condensador em funcdo do tempo de
operacao do compressor.

Palavras-chave: Refrigeracdo doméstica, Condensador arame sobre tubo, Smulacdo
numerica transiente

1. INTRODUCAO

Segundo o PROCEL (Programa de Combate ao Desperdicio de Energia Elétrica), a
energia elétrica necessaria ao funcionamento de um refrigerador representa cerca de 32% do
consumo total de uma residéncia. Parte deste consumo esta associado as irreversibilidades
termodinamicas ocasionadas pelos processos de transferéncia de calor e de escoamento do
fluido refrigerante no interior dos componentes do ciclo de refrigeracdo. A compreensao
destes processos € de fundamental importancia para se alcancar um sistema
termodinamicamente eficiente.



A maneiratradicional de se adquirir conhecimento arespeito do comportamento fisico do
refrigerador consiste na realizacdo de testes experimentais normalizados. Estes testes séo
conduzidos em uma camara climatizada com temperatura e umidade do ar controladas. Além
de dispendiosos, estes ensaios demandam tempo (um Unico teste demora mais de 24 horas).

O advento do computador digital possibilitou a smulacéo destes testes através da solucéo
de equacdes que representam leis fisicas. Além de reduzir a quantidade de ensaios
necessarios, a simulacdo é sensivelmente mais barata e mais rgpida. Uma vez que a simulacéo
possa representar adequadamente o comportamento do sistema, alteracdes no modelo podem
ser conduzidas sem a necessidade de concretizé-|as.

A simulacdo de um refrigerador doméstico envolve a modelagem matemética de cada um
de seus componentes (compressor, condensador, evaporador, gabinete e trocador de calor
tubo capilar-linha de succéo). O presente estudo faz parte de um conjunto de trabalhos onde
0s modelos individuais dos componentes sdo descritos. A propogta final € a modelagem
completa do refrigerador que seré descrita em trabalhos futuros. A modelacdo do condensador
do sistema é aqui descrita. Este trocador de calor € do tipo arame sobre tubo (wire-and-tube)
com movimentacdo natural de ar, conforme mostra a Fig. 1. O fluido superaquecido é
entregue pelo compressor a linha de descarga e escoa de cima para baixo no condensador. Ao
trocar calor com o ambiente, o fluido reduz a sua temperatura, saindo do condensador na
condicdo de saturacdo ou de liquido sub-resfriado.
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Figura 1 — Condensador tipo arame sobre tubo.
2. MODELO MATEMATICO

Na modelacdo, o condensador é considerado como um tubo reto aetado, sendo os efeitos
de curvatura da serpentina e da linha de descarga desprezados. O modelo baseia-se na solucédo
das equactes unidimensionais da conservacéo da massa e da energia. Admite-se que a perda
de carga no condensador é desprezivel, consequentemente a equacdo da conservacdo da
guantidade de movimento ndo necessita ser resolvida. Esta hipétese baseia-se no trabalho de
Klein (1998) que mostra quedas de presséo ao longo do condensador inferiores a 0,02bar.

As equactes da conservacdo da massa e da energia para o fluido refrigerante em regime
transiente, quando escritas para um volume de controle unidimensional, adquirem a seguinte
forma
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onde as propriedades p, h e p sdo, respectivamente, a massa especifica, a entalpia e a
pressdo do refrigerante. As grandezas m= pVA, ¢ =a, (Tr —Tt), T,T., A P,V eq; s,
respectivamente, o fluxo de massa, o fluxo de calor entre o fluido e a parede interna do tubo, a
temperatura do refrigerante, a temperatura do tubo, a érea da secéo transversal, o perimetro

interno do tubo, a velocidade média do fluido e o co€ficiente de convecgdo interna.
A equacdo da energia para o tubo assume a seguinte forma:

(M, +M.)e, S =aA -a(a +n.A) ®

onde ¢, =a,(T,-T,,) € o fluxo de caor entre o tubo e 0 meio exterior & temperatura
constante T,, . As grandezas a,, A, A, M,, A, M, e n, s8o, respectivamente, 0

coeficiente de conveccao externa, as areas laterais externa e interna do tubo, a massa do tubo,
a &rea superficial das aletas, a massa das aletas e a eficiéncia de aleta.

Para completar o conjunto de equactes, s80 necessarias a avaliagdo da temperatura e da
densidade do fluido através de relacBes termodinamicas. Quatro equacOes basicas sdo
utilizadas no célculo das propriedades nas condicbes de saturacéo e de superaguecimento:
equacdo de estado (Martin-Hou); equacdo para a pressdo de vapor em funcdo da temperatura
de saturacdo; equacdo para avaliar o calor especifico a pressdo constante em funcdo da
temperatura e a equacdo para avaliacdo da massa especifica do liquido em funcdo da
temperatura. Estas informacdes foram obtidas de Wilson & Basu (1988).

Na regido de saturacdo, vapor e liquido escoam com velocidades diferentes. A diferenca
de velocidade entre 0 escoamento de vapor e liquido origina uma massa especifica que pode
ser significativamente diferente daquela calculada considerando escoamento homogéneo. Para
um estudo mais rigoroso, faz-se necessaria a solucéo das equacdes de conservacdo para cada
fase, 0 que tornaria o0 modelo bastante complexo. Uma forma de simplificar este tratamento
consiste em empregar o conceito de fracdo de vazio. O modelo de fracdo de vazio pode ser
escolhido através da comparacdo dos resultados numéricos obtidos pela simulacéo completa
do refrigerador com evidéncias experimentais. Rice (1985) apresenta um estudo detalhado de
alguns destes modelos disponiveis na literatura. Na auséncia de maiores informagdes, optou-
se pelo modelo proposto por Zivi (1964), ja que este apresenta resultados satisfatorios para o
condensador, segundo indicam os trabalhos de MacArthur & Grald (1989) e Xu & Clodic
(1996). A fracdo de vazio, f , proposta por Zivi (1964) possui a seguinte forma:

1
Bn
onde x, p; e p, S0, respectivamente, o titulo, a massa especifica de liquido e de vapor
saturado. A massa especifica daregido bifasica € entdo calculada pela seguinte equaco:
p=@1-"f)p, + fp, ®)
2.1 Coeficientes de Troca de Calor

O coeficiente de conveccdo interna na regido de escoamento monofésico é avaliado pela
correlacdo de Dittus & Boelter (1930), e na regido bifasica pela correlacdo de Shao &
Granryd (1995). A correlagdo de Lefevre & Ede (1956) foi utilizada na determinacdo do
coeficiente de convecgdo externa na linha de descarga. Para a regido aletada do condensador,
o coeficiente de conveccdo externa foi avaliado pela correlacdo de Cyphers et alii (1958),



seguindo a recomendacdo de Klein (1998). O coeficiente equivalente de troca radiativa de
calor é calculado por:

O =0 (T, +T,, (T2 +T2,) (6)

onde € e o sdo, respectivamente, a emissividade do material do condensador e a constante
de Stefan-Boltzmann.

2.2 Propriedades Termofisicas

As propriedades termofisicas do refrigerante sdo calculadas de acordo com o estado
termodinadmico. No superaquecimento, as propriedades séo fun¢éo do par pressdo/entalpia; na
saturacdo, apenas da pressdo; e no sub-resfriamento, sdo aproximadas pela propriedade do
liquido saturado a mesma temperatura. As propriedades termofisicas do refrigerante foram
obtidas a partir de uma regressdo polinomial utilizando os dados fornecidos pelo programa
REFPROP (McLinden et alii, 1998). Para 0 ar, fez-se uso de expressdes extraidas da
ASHRAE (1976). Em todas as correlagbes anteriormente apresentadas, as propriedades
termofisicas do ar devem ser avaliadas a temperatura de pelicula

3. METODOLOGIA DE SOLUCAO DASEQUACOES

O método dos volumes finitos (Patankar, 1980) foi utilizado para integrar as equacbes
diferenciais parciais, resultando em um conjunto de equagtes algébricas. O método totalmente
implicito foi escolhido para discretizar as equagfes no dominio do tempo. Em vista dos
elevados numeros de Péclét e de Reynolds, adotou-se 0 esquema up-wind para interpolagéo
das propriedades nas faces de cada volume finito. Optou-se pelo arranjo desencontrado de
malha, onde os fluxos de massa (e velocidades) sdo avaliados nas faces do elemento de
volume, e as propriedades escalares sdo computadas no centro do volume, conforme mostra a
Fig. 2.
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Figura 2 — Volume de controle tipico adotado na discretizacao.

A discretizagdo da equacdo da conservacdo da massa, para o fluido, e das equacbes da
conservacao da energia, para o fluido e para o tubo, conduz as seguintes equactes algébricas.
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Os simbolos sem superescritos representam as quantidades no instante de tempo futuro e
as varidveis com 0 superescrito “0” sdo quantidades no instante de tempo presente. O
superescrito “*” indica uma quantidade avaliada no tempo futuro mas na iteracdo anterior. Os
indices k, k-1 e j sdo referentes a nomenclatura da Fig. 2. Apesar de ser independente da

entalpia, convém observar que o termo fonte de trocade calor a; , PAX, (T,Yk _Tt,k) aparece no

denominador da Eq. (8) dividido pelo valor da entalpia na iteracdo anterior. Este artificio foi
introduzido com o intuito de se evitar instabilidades numéricas. Como 0 escoamento é da
esguerda para a direita na Fig. 2, a entalpia no volume k € dependente da entalpia em k-1.
Caso 0 escoamento fosse no sentido contrério, 0 oposto seria observado: a entalpia em k seria
funcéo da entalpia em k+1.

O conjunto principal de equacdes a ser resolvido é composto pelas equacbes da
continuidade (7), da energia para o fluido (8) e tubo (9) e pelas relacdes termodinamicas que
permitem a determinacéo da temperatura e massa especifica do fluido em funcéo da presséo e
entalpia. Estas equactes possibilitam o computo dos perfis de temperatura (fluido e tubo),
entalpia, velocidades e distribuicdo de massa no condensador. Convém observar que o
nimero de incognitas (temperaturas do fluido e do tubo, entalpia do fluido, massa especifica
do fluido, fluxo de massa e pressdo) € superior ab numero de equacdes (continuidade, 2
equactes da energia e 2 relacdes termodindmicas). A equacdo adicional é o balanco de massa
gue deve ser satisfeito ou na entrada ou na saida do condensador.

Para solucdo deste conjunto de equagdes, € necessario que as condicdes de contorno
sejam conhecidas em cada instante de tempo. Estas condicdes s80: os fluxos de massa pelo
compressor e pelo tubo capilar e as temperaturas do fluido e do tubo na entrada do
condensador. As Egs. (7), (8) e (9) sdo resolvidas em marcha devido a0 seu comportamento
parabolico. Por questdes de estabilidade numérica, a equacdo da continuidade € avaliada a
partir da saida em direco a entrada, enquanto gque as equactes da energia séo resolvidas da
entrada para a saida. Em raz&o das néo-linearidades e interdependéncias entre as equacoes,
um procedimento iterativo se faz necessario. Como ndo existe uma equacdo explicita para a
pressdo, edta variavel é arbitrada e corrigida sucessivamente. Em geral, a pressio estimada
proporciona um calculo para o fluxo de massa (através da Eq. (7)) na entrada do condensador,
diferente daquele estabelecido como condicdo de contorno. A pressdo é entdo corrigida pela
diferenca entre os fluxos de massa na entrada do condensador, através do método das
secantes. A convergéncia é atingida quando a diferenca relativa entre o fluxo de massa pelo
compressor e o fluxo de massa na entrada do condensador for inferior a 10°.

O procedimento de solucdo pode ser resumido através do seguinte algoritmo:

1. Arbitrar apressdo no instante 7 (assumir p=p° € p=p’ +Ap nas estimativas
iniciais);
Calcular atemperatura do tubo para cada volume finito pela Eqg. (9);
Calcular a entalpia do refrigerante para cada volume finito pela Eq. (8);
Calcular o fluxo de massa do refrigerante nas faces dos volumes pela Eq. (7);
Calcular o titulo e verificar o estado termodindmico em cada volume finito;
Calcular atemperatura e a massa especifica do refrigerante;
Corrigir as propriedades termofisicas do refrigerante e do ar;
Recalcular os coeficientes de troca de calor pelas correlagdes apresentadas,
Voltar a0 passo 2 até a convergéncia;
0. Comparar o fluxo de massa do compressor com o fluxo de massa calculado na
entrada do condensador e corrigir a pressao pelo método das secantes,
11. Voltar ap passo 2 com a pressao corrigida até a convergéncia;
12. Incrementar 0 tempo e reiniciar 0 processo até a condicdo de regime permanente.
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4. RESULTADOS

Um teste comum na avaliacdo de refrigeradores € o chamado teste de pull-down. Este
teste consiste em introduzir o refrigerador desligado no interior de uma camara condicionada,
com temperatura e umidade controlada. Apés um periodo de aproximadamente 12 horas,
necessario a estabilizac@o de temperaturas e pressdes do sistema, coloca-se 0 equipamento em
funcionamento aé que o regime permanente seja atingido. Pressdes e temperaturas sdo
monitoradas durante o teste.

Como os demais componentes do refrigerador ndo estdo sendo modelados, deve-se impor
condicdes iniciais e de contorno para tornar viavel a simulagdo do condensador. Tomando
como base as simulacBes em regime permanente realizadas por Klein (1998) e alguns testes
de pull-down, foi possivel arbitrar estas condi¢cdes. Deve-se notar que mesmo ndo sendo realis,
as condicdes impostas permitem a avaliacdo qualitativa do comportamento fisico do
condensador, além da andlise numérica do método proposto.

Inicialmente, o sistema se encontra estabilizado na pressdo de equalizacéo de 4,7bar e na
temperatura de 42,5°C e todo e qualquer fluxo de massa é nulo. As condigdes de contorno,
descritas pelas Egs. (10), (11), (12) e (13), sdo apresentadas nas Figs. 3a e 3b. Convém
observar que os fluxos de massa entram em regime permanente nos primeiros 30 segundos de
operacéo, e as temperaturas do fluido refrigerante e tubo de descarga em aproximadamente
1,5 minutos.
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Nas equacOes anteriores o tempo € dado em [s], o fluxo de massa em [kg/s] e a
temperatura em [K]. Os indices “cap” e “cmp” representam, respectivamente, capilar e
compressor. L é o comprimento total do condensador. Note que imediatamente apds o inicio
do funcionamento, o fluxo de massa pelo compressor atinge seu valor maximo (ver Fig. 3a).

Utilizou-se uma malha de 52 volumes finitos, 0 que corresponde a volumes de controle
com 178mm de comprimento. A magnitude do time-step é dependente do tempo, sendo este
mais refinado nos instantes iniciais (0,1s), quando a variacdo dos parametros € mais intensa.
Apbs alguns minutos de simulagdo, utiliza-se um time-step mais grosseiro de 1,0min.

A pressdéo no condensador depende ndo somente da quantidade de massa neste
componente mas também da taxa de remocéo de calor. Logo, mesmo que a quantidade de
massa ndo varie mais (fluxos de massa do compressor e tubo capilar idénticos), a pressao
continua variando até que seja obtida a condicdo de equilibrio térmico entre o fluido, tubo e
ambiente.

A Fig. 4a mostra que a pressao cresce continuamente até atingir a condicdo de regime
permanente. Evidéncias experimentais, entretanto, indicam que em sistemas de refrigeracéo
com condensacdo natural, a pressdo de condensacéo ultrapassa o valor de regime permanente
nos instantes iniciais de operacdo do compressor para, em seguida, retornar gradualmente a



este valor. Obviamente que este pico ndo € observado devido as condicdes de contorno
impostas. E interessante notar que apesar das condicdes de contorno se estabilizarem apos
90s, a pressdo continua aumentando apds este tempo, tendendo a estabilizacdo apds 6
minutos. |sto se deve ao ndo equilibrio térmico no condensador.
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Figura 3 — Condicfes de contorno para o condensador: (a) fluxos de massa pelo tubo capilar e
na descarga do compressor e (b) temperatura do fluido e do tubo na descarga do compressor.

Uma ampliacdo da escala de tempo, permite observar uma mudanca de inclinacéo na taxa
de crescimento da pressdo apds 2 segundos de simulacdo, como pode ser visto na Fig. 4b.
Esta mudanca de inclinacéo ocorre devido ao inicio da condensacéo do fluido. Note que a
condensagdo se inicia proxima a temperatura ambiente de 42,5°C, como também é observado
na situacao real.

A simulacdo permite também uma andlise da distribuicdo de massa no condensador ao
longo do tempo. A Fig. 5a mostra a variagdo da quantidade de massa de refrigerante no
condensador em cada instante de tempo. Observe que a quantidade de refrigerante cresce
continuamente até um valor maximo de 9,89 apds aproximadamente 30 segundos de
simulacdo. Isto € uma evidéncia das variagdes dos fluxos de massa pelo tubo capilar e pelo
compressor. Esta distribuicdo de massa por componentes € importante na determinacdo da
carga de fluido refrigerante no sistema.
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Figura 4 — Variacdo temporal da pressao de condensacdo: (a) até o regime permanente
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Na Fig. 5b, mostra-se a variacdo espacial do fluxo de massa para varios instantes de
tempo, até a condicdo de regime permanente. Nos primeiros instantes, a variagcéo do fluxo de
massa € bastante acentuada, originando um acumulo de massa no condensador,
proporcionando um rapido aumento da pressdo. Apds alguns instantes, com o inicio do
processo de condensacdo e consequente formacéo de liquido, ocorre um maior acimulo de
massa na saida do condensador, fazendo com que a velocidade decresgca para conservar a
guantidade de massa. Assim, ataxa de transporte de massa pela fronteira dos volumes finitos
€ reduzida significativamente desde a entrada até a saida do condensador. Para tempos
elevados, observase que a variacdo espacial do fluxo de massa deixa de exigtir,
caracterizando o regime permanente.
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Figura5 — (a) Variacdo temporal da massa no condensador; (b) e variacdo espacial e
temporal do fluxo de massa no condensador.

A Fig. 6a apresenta a distribuicdo da temperatura do fluido para diversos valores de
tempo. Duas regifes distintas estdo presentes em todos os instantes de tempo mostrados. a
regido de superaguecimento, com elevado gradiente de temperatura, e a regido de saturacéo,
com temperatura constante. Note que com o aumento da temperatura de descarga, ha uma
reducdo na regido de saturacdo. A Fig. 6a apresenta também uma inflexdo do perfil de
temperatura naregido de superaquecimento para tempos superiores a 5 minutos. Esta inflexéo
ocorre devido a diferenca entre as taxas de remocéo de calor entre a linha de descarga (néo
aletada) e o condensador propriamente dito (aletado). Como a taxa de remocéo de calor no
condensador € maior que na linha de descarga do compressor, a temperatura decresce mais
rapidamente apds adentrar o condensador.

Na Fig. 6b, observa-se os perfis de temperatura na parede do condensador em diversos
instantes de tempo. De forma similar a figura anterior, pode-se distinguir duas regides. uma
de superaguecimento (com gradiente de temperatura) e outra de saturacéo (sem gradiente de
temperatura). A mudanca na inclinagdo na curva que aparece com maior intensidade nos
tempos de 2 e 30 minutos, representa o limite entre o final da linha de descarga e o inicio do
condensador.

O vale que aparece no limite entre as regides de superaguecimento e saturacdo, explica-se
pela descontinuidade existente entre as correlacbes de conveccdo interna de vapor
superaquecido e saturado. Apesar de ndo evidenciada na figura, a singularidade existente
entre as correlacdes de saturacdo e de liquido sub-resfriado é critica durante o processo de
solucdo das equacdes, causando instabilidades numeéricas. Durante o0 processo de solucéo,
ocorre uma oscilagdo, entre uma iteracdo e a seguinte, do estado termodindmico de um



determinado volume finito (ou saturado, ou liquido sub-resfriado). Para resolver o problema,
houve necessidade de sub-relaxacdo intensa (na ordem de 0,1%) a expensas de um enorme

custo computacional.
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Figura 6 — (a) Distribuicéo espacial e temporal datemperatura do fluido refrigerante;
(b) distribuicéo temporal e espacial datemperatura do tubo (b).

A equacdo da conservacdo da quantidade de movimento linear foi, posteriormente,
incluida no modelo. O conjunto de equactes foi resolvido pelo algoritmo SIMPLER — Semi-
Implicit Method for Pressure-Linked Equations Revised (Patankar, 1980). Os resultados
obtidos confirmaram os valores de Klein (1998) para a perda de pressdo e ficaram muito
proximos dos obtidos pelo modelo proposto no presente trabalho. O tempo computacional
cresceu substancialmente.

5. CONCLUSOES

O presente trabalho apresenta um modelo matematico de um condensador tipo arame
sobre tubo utilizado em refrigeradores domésticos. Este modelo proporciona a simulacdo
dindmica do condensador e é capaz de fornecer a variacdo das propriedades ao longo de todo
dominio de solucdo. A variacdo espacial da pressdo foi considerada desprezivel, o que
permitiu a solucdo apenas das equacOes da conservacdo da massa e da energia para o
escoamento do fluido refrigerante.

As equaces diferenciais sdo integradas pelo método dos volumes finitos, e as equacdes
de diferencas geradas, por serem recursivas, sd0 resolvidas em marcha. O sistema de
equactes, formado por equacbes de diferenca e equacOes algébricas complementares, é
resolvido sequiencialmente. A correcdo da presséo € obtida pela conservacdo da massa atraves
do método das secantes.

Apesar das condic¢Bes de contorno serem ficticias, 0 modelo apresentou bons resultados,
mostrando, qualitativamente, o comportamento fisico esperado.

Um problema critico diz respeito a singularidade das correlagbes de conveccdo interna na
regido de transicdo entre a saturacéo e o sub-resfriamento. A solucéo atual do problema (sub-
relaxacdo rigorosa), apesar de eficaz, aumenta substancialmente o tempo computacional.

Uma das potencialidades do programa consiste na determinacdo da massa contida no
condensador em funcdo do tempo, uma variavel importante na determinacdo da carga de
refrigerante do sistema.
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TRANSIENT MODELLING OF A WIRE-AND-TUBE CONDENSER WITH
FREE CONVECTION ON THE AIR SIDE

Abstract. This paper describes the transent modelling of a wire-and-tube condenser
commonly used in brazilian household refrigeration systems. The one-dimensional
compressible flow is modelled by the mass and energy conservation laws. The differential
equations are solved by the finite-volume method. The ambient temperature and the
equalisation pressure of the sealed system are taken as the initial conditions, whereas the
boundary conditions are established by the inlet and outlet mass flow rate and the compressor
discharge temperature. The model predicts the condenser relevant parameters, both in space
and time domain. The most attractive feature of the model is the condenser mass inventory in
at each time-step.

Keywords: Domestic refrigeration, Wire-and-tube condenser, Numerical simulation



