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Resumo

O desempenho termo-hidraulico de condensadores resfriados a ar foi avaliado experimentalmente
em uma bancada onde foram simuladas as condigdes reais de trabalho. Um estudo comparativo
da perdade carga do lado do ar e do coeficiente global de transferéncia de calor foi realizado para
condensadores com aletas lisas e aetas ventiladas (louver). Os condensadores com aetas
ventiladas mostraram incrementos significativvos no coeficiente global de transferéncia de calor
em relacdo aos equivalentes com aletas lisas, apesar do aumento indesgjavel, porém em menor
escala, daperdade cargado lado do ar.
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1. INTRODUCAO

Trocadores tubo aetados sdo extensivamente utilizados em aplicacbes domésticas e de
transporte, onde a reducéo do volume é primordial. Tecnologias de fabricacdo para obter diversos
tipos de configuragdes de superficies de troca de calor tém sido desenvolvidas, de forma a
minimizar a resisténcia térmica do lado do ar em trocadores de calor tubo aletados. Essas
alteragdes culminaram em um aumento do coeficiente de transferéncia de calor e a consequiente
reducdo da area de troca de calor, permitindo um salto no desenvolvimento tecnolégico dos
trocadores de calor. A superficie ventilada (louver), fruto desta nova tecnologia, permite uma
significativa intensificacéo da troca de calor. Esta resulta do escoamento transversal de ar entre
canais, formados por aetas adjacentes, promovido pela janelas. Tal escoamento propicia a
ruptura da camada limite, evitando, com isso, seu desenvolvimento, num mecanismo fisico que
se assemelha ao do “resfriamento por transpiracéo”.



Mediante um extensivo trabalho de pesquisa de avaliacdo termo-hidraulica de trocadores de
calor, Kays e London (1984) levantaram curvas dos coeficientes j (de Colburn) e f (de atrito) em
termos do nimero de Reynolds para trocadores compactos, envolvendo um significativo nimero
de geometrias. Em um interessante estudo experimental, Shah e Webb (1982) apud Webb (1992),
além de descreverem em detalhes diversas geometrias de aletas ventiladas, desenvolveram um
extenso banco de dados envolvendo o desempenho térmico de cada uma delas. Os referidos
trabalhos indicam claramente que as aletas ventiladas se caracterizam por apresentarem um
coeficiente de transferéncia de calor superior aquele das aletas lisas, 0 mesmo ocorrendo com a
perda de carga, 0 que, neste caso, € inadequado. Garimela et al (1997) realizaram experimentos
comparativos entre diversas superficies intensificadoras e lisas, confirmando as tendéncias
descritas acima.

Em recente trabalho, utilizando modelos em escala de condensadores, Yun e Lee (1999)
obtiveram valores de | para trocadores de adetas ventiladas 28,13% maiores que 0s
correspondentes com aletas lisas, para valores de fator de atrito 90% superior. Deve-se notar que
0s ensai 0s envolveram vazdes reduzidas.

O presente estudo tem por objetivo a andlise de resultados obtidos em ensaios envolvendo
condensadores do tipo tubo aletado, comparando as caracteristicas de troca de calor e perda de
carga entre unidades dotadas de aetas lisas com aquelas de aletas ventiladas, denominadas na
literatura em inglés de louver.

2. APARATO EXPERIMENTAL

A Fig. 1 apresenta o diagrama esgueméatico do aparato experimental, constituido de dois
circuitos independentes entre si: o frigorifico e o de ar. O circuito frigorifico, que opera com
refrigerante R-22, incorpora componentes basicos como vavula de expansdo termostética,
compressor, condensador (secdo de testes), reservatério de liquido, separador de liquido
(acumulador de succéo) e evaporador. Este consiste de uma serpentina de cobre localizada na
parte superior de um depdsito de refrigerante R-22, tendo a regido inferior preenchida por
liquido, no qual estaimersa uma resisténcia el étrica de aquecimento. O depdsito serd denominado
genericamente de boiler, no presente trabalho. O aguecimento através da resisténcia promove a
evaporacdo de refrigerante liquido, com condensacdo ocorrendo na serpentina (evaporador do
circuito frigorifico), consituindo, assim, a carga térmica. Esta é controlada pela poténcia elétrica
dissipada naresisténcia através de um variador de tensdo indicado naFig. 1.

O circuito de ar de condensacdo é constituido dos elementos necessarios para permitir o
controle da temperatura e da velocidade do ar. Trata-se de um tunel de vento com possibilidade
de recircular o ar, com o objetivo de reduzir a poténcia de agquecimento, sendo dotado de um
ventilador centrifugo. O controle da vazéo é realizado por intermédio de registros de descarga,
recirculacdo e admissdo do ar no tunel. O controle da temperatura do ar de condensacéo é
realizado por intermédio de um variador de tensdo associado a uma bateria de aguecimento
localizada no circuito de ar, a montante do condensador em teste e do retificador de escoamento,
como ilustrado naFig. 1.

Ambos os circuitos foram instrumentados conforme indicado na Fig.1, tendo sido utilizados
termopares do tipo T (cobre-constantan) e transdutores el etréni cos de pressdo (no caso do circuito
frigorifico) para as medidas de temperatura e pressdo. No caso do circuito de ar, a temperatura
média nas segdes de entrada e saida do condensador era medida através de uma malha de
termopares, ligados em paralelo, cobrindo a segéo transversal do duto, e a perda de carga do ar no
condensador medida com um mandémetro de coluna de agua. A vazéo do refrigerante foi obtida



por intermédio de um medidor de vaz&o do tipo efeito Coriolis e a vazdo de ar no tanel por um
método calorimétrico (balanco de energia) tendo sido ratificada por medidas realizadas com um
tubo de Pitot que podia ser deslocado verticalmente desde o eixo central do duto até sua parede.

As incertezas de medida associadas aos parametros medidos e calculados podem ser
encontradas natabela 2.

7

Figura 1. Desenho esquemaético do aparato experimental, composto dos seguintes equipamentos:

(1) Condensador em teste, (2) Registro de retorno, (3) Registro de admisséo, (4) Variador de tensdo, (5) Bateria de
resisténcias, (6) Duto de aspiracdo, (7) Filtro de dleo, (8)Duto flexivel, (9) Boiler, (10) Compressor, (11) Bateria de
resisténcias, (12) Variador de tensdo, (13) Tanque de liquido, (14) Separador de liquido, (15) Variador de tensdo,
(16) Vavula de expansdo termostética, (17) Medidor de vazdo do tipo Coriolis, (18) Visor, (19) Filtro secador, (20)
Retificador de ar, (21) Registro de descarga, (22) Ventilador Centrifugo, (23) Duto de retorno.

3. PROCEDIMENTOS EXPERIMENTAISE RESULTADOS

O procedimento dos ensaios foi 0 sugerido pela norma ASHRAE 41.2 (1991) para unidades
condensadoras de circuitos frigorificos, tendo sido realizados com vistas a uma andlise



comparativa entre os distintos condensadores, descritos na Tabela 1. Na Fig. 2 sdo apresentados
detal hes da superficie ventilada, que foi objeto de andlise neste estudo.

Tabela 1. Caracteristicas geométricas dos condensadores ensai ados.

. . Altura
Comprimento Profundidade A 1D
Modelo Peca Aleta Tubo Aletado (mm) (mm) A(Ir;e]t:]c)ia Area* (m°)
| C1 Lisa Liso 610 108 381 19,97
C2 Louver Liso 610 108 381 19,97
I C3 Lisa Liso 640 66 330 9,93
c4 Louver Liso 640 66 330 9,93
* Areatotal de troca de calor no lado do ar.
Tabela 1. (continuagéo)
d d Den.?jdade Passo Espessura Passo NUmero Diametro
e ; e das P
Peca das detas dos tubos detubospor  Hidraulico
(mm)  Tubo Aletas Aletas (mm) (mm) fileiras (mm)
(mm) (m?) (mm)
C1 13 11,14 450 2 0,1 30,7 12 3,601
(4fileiras)
C2 13 11,14 450 2 0,1 30,7 12 3,601
(4fileiras)
C3 9,6 8,01 380 2 0,1 25,9 13 4,222
(3fileiras)
C4 9,6 8,01 380 2 0,1 25,9 13 4,222
(3fileiras)
coe
11 11
5,9
] ==

Ca

7,92

Figura 2. Vistaem corte dos condensadores com aletas ventiladas.

Dois parametros importantes foram avaliados, o produto do coeficiente globa de
transferéncia de calor, U, pela &rea de transferéncia de calor, A, e a perda de carga do ar. Para



avaliar o desempenho térmico dos condensadores, uma primeira bateria de ensaios foi reaizada
com atemperatura de entrada do ar no condensador constante igual a 35°C, e uma velocidade de
face de 3,0 m/s, mantendo-se a temperatura de aspiracéo no compressor constante e igual a 5°C.
Em cada temperatura e velocidade do ar de condensagéo foram levantados entre 4 e 5 pontos
experimentais, correspondendo a diferentes cargas térmicas no evaporador impostas pelo variador
de tensdo do boiler. Todos os parametros fisicos medidos por intermédio dos transdutores
(temperaturas, pressdes e vazao de refrigerante) tinham seus sinais de saida conectados a um
sistema de aquisicdo de dados por computador. Somente a perda de carga do ar através do
condensador (obtida por mandmetro de coluna), e a presséo dinadmica (associada ao tubo de Pitot,
por intermédio de um mandmetro de coluna & cool), eram medidas diretamente pelo operador. A
aguisicdo de dados era iniciada quando o sistema operava em regime permanente. Como
observado anteriormente, a vazéo de ar foi calculada pelo método calorimétrico, tomando por
base um balango de energia no condensador, de acordo com a segulinte expressao:

- m, (he,r - hs,r)
CPyar (Ts,ar - Te,ar )

(1)

ar

onde, os parametros (m,, vazdo de refrigerante; he, € hg,, entapias de entrada e saida do
refrigerante no condensador; Tea € Tsa, temperaturas de entrada e saida do ar no condensador,
CPpa, calor especifico do ar) sdo diretamente medidos ou passiveis de avaliacdo a partir dos
paré@metros medidos, permitindo, assim, a determinacdo da vazéo de ar e, consequentemente, a
velocidade de face, V, com amassa especificamédiado ar e a area de face do condensador.

Para efeito de avaiacdo do coeficiente global de transferéncia de calor, o refrigerante foi
assumido saturado a temperatura (de condensacdo) correspondente a pressdo média entre a
entrada e saida do condensador, no lado do refrigerante. Nessas condi¢des, a taxa de rejeicdo de
calor no condensador, Qc, pode ser determinada pela seguinte expresséo:

Q. =UAAT, )
onde, ATy, a diferenca média entre a temperatura do refrigerante, T, e a temperatura de entrada
do ar, Tea. Através de manipulacdo matemética, a Eq. (2) pode ser modificada de forma a obter a
Seguinte expressao:

Qc = R(Tc _Te,ar) (3)

onde,

O
R= M, CO, g-_ eXp% uA % (4)
[l

mar Cpar

Como o produto my.cpar permanece constante, a Eq. (3) representa a reta de Q. em termos de
(Te — Tea)- A reta pode ser levantada experimentalmente variando a carga térmica no boiler, o
gue afeta a taxa de rejeicdo de calor no condensador, Q.. Esse procedimento foi adotado no
levantamento das curvas da Fig. 3, validas para as unidades ensaiadas. O coeficiente angular da
reta proporciona o valor de R, que, pela aplicacdo da Eqg. (4), permite determinar o valor de UA.
A Tabela 2 apresenta os valores de UA e o correspondente valor do coeficiente global de



transferéncia de calor referido a area exterior. Em virtude da limitacéo de espaco, foram incluidas
natabela as incertezas na avaliacdo de parametros fisi cos diretamente medidos ou cal culados.

Uma segunda bateria de ensaios foi levada a cabo, fixando-se a carga térmica e variando-se a
velocidade do ar. Obteve-se, assim, a variacdo da perda de carga do ar através do condensador,
tendo sido levantadas as curvas da Fig. 4.

Tabela 2. Coeficiente global de troca de calor e incertezas associadas a parametros fisicos

revelantes.
Incertezas  Incertezas Incertezas
Peca UA Incertezas U2 Incertezas  Incertezas Temperatura  Pressio Vaz0
(KW/°C)  UA (KW/°C)  (W/m*°C) U (W/PC) Vg (M/9) Co) ("""%) %)
C1 0,738  0,014-0,020 36,9 16-1,8 0,097- 1,30 0,2 0,3 0,15
c2 0,895 0,028 - 0,037 44,8 2326 0,08 - 091 0,2 0,3 0,15
C3 0,469 0,008 -0,014 47,2 1,9-2,2 0,08- 1,40 0,2 0,3 0,15
(0! 0,630 0,007 -0,030 63,4 2,5-38 0,07- 1,22 0,2 0,3 0,15
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Figura 3. Taxade rgeicéo de calor no condensador vs diferenca entre a
temperatura médiado ar e atemperatura de condensacdo para
uma velocidade de face de 3,0 m/s.
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e AP=0,756V" (Condensedor 1)
u AP:1,447\/22 (Condensedor 2)
M AP=0,55V" (Condensedor 3) |
v AP:O,747V2 (Condensedor 4)
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Figura 4. Perdade cargaem funcéo da velocidade de face do ar,
V ar, para os condensadores ensaiados.

4. ANALISE E CONCLUSOES

No presente estudo foi analisado o desempenho termo-hidraulico de quatro modelos
comerciais de condensadores, descritos na Tabela 1. Com base nos resultados obtidos, pode-se
concluir que:

(1) O €feito das aberturas nas aletas ventiladas é significativo. O uso desse tipo de superficie
intensificadora incrementa o valor de UA (e, portanto, de U) de 21,27% no grupo | e 34,33% no
grupo Il com relacédo ao valor correspondente da superfice lisa. Tal comportamento € previsivel
pois a resisténcia térmica exterior, associada a transferéncia de calor do lado do ar, € dominante
no processo de transferéncia de calor nesse tipo de trocador. E importante lembrar que todas as
comparagOes foram feitas para vel ocidades de face do ar constantes e da ordem de 3,0 m/s.

(2) As aetas ventiladas imp&em uma maior perda de carga do lado do ar (Fig. 4). Assim,
para uma velocidade de 3,0 m/s, no grupo | observa-se um aumento de 93,33% e, para o grupo 1,
36,36% em relacdo as detas lisas. O efeito do aetamento ventilado na perda de carga do ar em
relacdo as detas lisas é mais significativo no caso das unidades do grupo |, o que pode estar
relacionado ao fato destas unidades apresentarem um nimero maior de fileiras de tubos em
profundidade (ver tabela 1).

Os resultados, consistentes sob o ponto de vista qualitativo, confirmam as tendéncias
observadas na literatura, segundo as quais, as aletas ventiladas se caracterizam por apresentarem
coeficientes de transferéncia de calor do lado externo superiores as correspondentes aletas lisas,
impondo, porém, perdas de carga no ar superiores.
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