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Resumo

O foco do presente trabalho reside na modelagem matemética e na andlise numérica da
transferéncia de calor e do escoamento de fluidos refrigerantes em evaporadores roll-bond. O
modelo matematico é dividido em dois sub-modelos: (1) modelo de difusdo bidimensiona de
calor na placa evaporadora e (2) modelo unidimensional do escoamento de refrigerante
através do canal do evaporador. O modelo baseia-se nas equacdes da conservacdo da massa e
da energia na sua forma diferencial e em correlagcdes empiricas para estimar os coeficientes
interno e externo de transferéncia de calor. A partir do fluxo de massa, da pressdo de
evaporacdo e da entalpia do refrigerante na entrada do evaporador, 0 modelo estima a
distribuicdo de temperatura na placa e no refrigerante.
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1. INTRODUCAO

O esgotamento dos recursos naturais, a necessidade de fontes energéticas ndo poluentes e
0 baixo desempenho termodinamico de a guns equipamentos fazem da questdo energética um
dos mais graves problemas ambientais da atualidade. S7egundo dados do PROCEL (1998),
Programa de Combate ao Desperdicio de Energia Elétrica do governo brasileiro, a
refrigerac@o é responsavel por aproximadamente 32% do consumo residencial e 17% do
consumo comercial, o que totaliza 11% do consumo total de energia elétrica no Brasil. Este
consumo deve-se as irreversibilidades termodindmicas inerentes aos processos de
transferéncia de calor e de escoamento do fluido refrigerante no interior dos componentes do
sistemade refrigeracéo. A compreensdo destes processos é de fundamental importancia para o
desenvolvimento de sistemas mais eficientes.

O consumo de energia de um refrigerador depende do desempenho de cada um de seus
componentes. compressor, condensador, evaporador, dispositivo de expansdo, da carga de
refrigerante e das condi¢des dos ambientes interno e externo ao gabinete. Jakobsen (1995)
analisou as influéncias de cada componente na eficiéncia global do sistema de refrigeracéo e
concluiu que o evaporador € o componente mais relevante, o que justifica o enfoque do
presente trabal ho.



Na maioria dos refrigeradores brasileiros, o evaporador é do tipo roll-bond, ou sgja,
formado por duas placas planas de aluminio justapostas através de um processo de
caldeamento, originando canais por onde escoa o refrigerante, como mostrado na figura 1a.
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Figura 1. Evaporador modelado: (a) dominio fisico e (b) dominio computacional

O efeito da inclinagéo sobre o coeficiente global de transferéncia de calor, UA, de um
evaporador roll-bond foi estudado por Silva (1998), através da utilizagdo de transdutores de
fluxo de calor. Silva (1998) também observou que as trocas radiativas entre o evaporador e as
paredes internas do gabinete refrigerado sdo significativas, resultados estes que foram
posteriormente confirmados por Klein (1998). Um outro trabalho inédito, e também de carater
experimental, foi realizado por Melo et a. (1998), onde foram testadas placas com diferentes
geometrias de canais, entre as quais se destaca a apresentada na figura 1a, foco do presente
trabalho. Os procedimentos experimentais, apesar de permitirem determinar o comportamento
fisico do evaporador em condigdes reais, representam um aumento significativo no tempo e
no custo de desenvolvimento de novos produtos. Tais testes séo realizados em camaras com
temperatura e umidade controladas, exigindo um tempo meédio de 24 horas se considerados
tanto o tempo necessario a estabilizacdo da cdmara como o tempo para a realizacdo de cada
ensao.

Neste contexto, fica evidente a necessidade do desenvolvimento de modelos numéricos
capazes de caracterizar 0 comportamento térmico de evaporadores roll-bond. Entretanto,
nenhum registro de modelos deste tipo foi encontrado na literatura especializada. Este
trabalho procura preencher esta lacuna, apresentando um estudo numérico da transferéncia de
calor em evaporadores roll-bond operando em regime permanente. O modelo desenvolvido
foi aplicado a placa evaporadora mostrada na figura 1a, podendo, contudo, ser aplicado a
outras geometrias de evaporador.

2. MODELAGEM MATEMATICA
2.1 Hipoteses Simplificativas

O modelo do evaporador foi dividido em dois sub-modelos: placa evaporadora e
escoamento de fluido refrigerante. O modelo do escoamento se aplica tanto para a regido de
vapor superaguecido como para aregido de escoamento bifasi co.

Na modelagem do evaporador, considerou-se difusio bidimensional na placa nas direcdes
vertical e horizontal. As duas placas justapostas que formam o evaporador roll-bond foram
modeladas como uma Unica placa plana vertical, desconsiderando-se o relevo dos canais e a



resisténcia térmica de contato. As areas interna e externa de troca de calor foram consideradas
iguais.

O escoamento de refrigerante foi considerado unidimensional, laminar e plenamente
desenvolvido. O canal foi considerado reto. Tanto a dissipagéo viscosa como a difusdo axial
de calor foram desprezadas. As variacOes de energia cinética e potencial também foram
consideradas despreziveis. A perda de carga ao longo do evaporador foi também
desconsiderada. Naregido de saturacéo, o escoamento foi considerado homogéneo.

2.2 Equagdes Fundamentais

A equacdo da energia aplicada a um elemento diferencial de volume da placa plana
bidimensional representada na figura 1la, assume a seguinte forma:
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onde A; e Ae representam, respectivamente, os coeficientes interno e externo de troca de calor
no evaporador; 'ITgab, T« € Ty, indicam, respectivamente, a temperatura media do gabinete,

a temperatura local do refrigerante e a temperatura local da placa evaporadora; w € a
espessura da placa; k € a condutividade térmica do aluminio; e q,, representa as trocas

radiativas liquidas entre o evaporador e as paredes internas do gabinete. A equacéo (1) aplica
se aos pontos da placa onde ha escoamento interno de refrigerante. Nos pontos onde ndo ha
escoamento interno, o termo de troca de calor com o refrigerante deve ser desconsiderado.
Como esta equagdo é eliptica nas direcbes x e y, fazem-se necessarias duas condigdes de
contorno para cada direcdo. Assumiu-se, portanto, que ndo ha transferéncia de calor nas
bordas da placa, ou sgja, as bordas sdo isoladas. Esta hipétese é bastante razoavel, visto que a
area de troca de calor neste regido € infima se comparada com a area da placa.

Escrevendo as equagOes de conservacdo da massa e da energia para um elemento
unidimensional de fluido escoando no interior dos canais do evaporador, tem-se:
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onde G e h sfo, respectivamente, a vazdo massica de refrigerante por unidade de area e a
entalpia especifica; A € a &rea da se¢do transversal do canal e P; o perimetro interno. Como
condi¢cdes de contorno, devem ser fornecidas ao modelo o fluxo de massa, a presséo de
evaporacdo e a entalpia do refrigerante na entrada do evaporador.

Considerando uma temperatura média para cada superficie do gabinete e desprezando a
parcela de radiagéo refletida pelo evaporador, pode-se calcular o ganho de calor por radiagéo
pela equacao (4)

Urag ZEGZZF I - (4)
onde o é a constante de Stefan-Boltzmann; € a emissividade das superficies (¢=0,9); 'Te,ap ea
temperatura médiada placa; e T, sdo as temperaturas médias de cada uma das seis superficies

internas do gabinete. O indice j foi utilizado para indicar as duas superficies do evaporador.
Os fatores de forma (Fij) sdo calculados segundo o procedimento apresentado por Kusuda
(1975).



2.3 Propriedades Termodinamicas e Coeficientes de Transferéncia de Calor

Fazem-se necessérias, ainda, a avaliacdo da temperatura e da densidade do refrigerante
HFC-134a através de relacbes termodinamicas. Quatro equactes bésicas foram utilizadas no
clculo das propriedades nas condicbes de saturacéo e de superaguecimento: equacdo de
estado (Martin-Hou); equagdo para a pressdo de vapor em fungdo da temperatura; equacdo
para o calor especifico a pressdo constante em funcdo da temperatura e a equacdo para a
massa especifica do liquido em funcdo da temperatura. Estas informagdes foram obtidas de
Wilson & Basu (1988).

As propriedades termofisicas do refrigerante foram calculadas em funcéo da presséo e
entalpia, na regido de superaguecimento, e em funcéo da pressdo, na regido de saturacdo. As
correlagdes foram obtidas a partir de uma regressdo polinomial utilizando dados fornecidos
pelo programa REFPROP 6.0 (McLinden et al., 1998). Para 0 ar, fez-se uso de expressdes
extraidas da ASHRAE (1976). Em todas as correlacfes anteriormente apresentadas, as
propriedades termofisicas do ar devem ser avaliadas a temperatura de pelicula. Para o
aluminio, as propriedades foram consideradas constantes e tomados na temperatura de 300K .

No cdmputo do coeficiente externo de troca de calor por convecgdo natural entre a placa
evaporadora e o0 ar interno ao gabinete utilizou-se a correlagdo de Churchill & Chu (1975),
gue se aplica paratodo o dominio do nimero de Rayleigh.

Para o calculo do coeficiente interno de troca de calor fez-se uso da correlagéo de Dittus
& Boelter (1930).

Para 0 escoamento hifasico, fez-se uso da correlagdo empirica apresentada por Jabardo et
al. (1999), baseada no parametro de Martinelli, no boiling number, no nimero de Froude e no
coeficiente de troca de calor considerando apenas a fase liquida do escoamento.

Nestas correlagOes, as propriedades termofisicas foram avaliadas na temperatura de
mistura e o didmetro do evaporador foi aproximado pelo didmetro hidraulico (D=4A/P)).

3. METODOL OGIA DE SOLUCAO

As equagdes diferenciais foram integradas pelo método dos volumes finitos, segundo a
metodol ogia apresentada por Patankar (1980). Fez-se uso de um esquema de interpolacdo up-
wind para o escoamento e do esquema de diferencas centrais para a placa.

Como os canais da placa evaporadora em questdo sdo uniformemente espacados, uma
maha computacional cartesiana uniforme pode ser utilizada. Para o escoamento de
refrigerante 0 mesmo procedimento foi empregado (ver figura 1b). Os elementos de volume
de ambas as malhas possuem as mesmas dimensdes (Ax=Ay=Az=13,0mm). A malha da placa
possui 23 x 37 pontos nodais no interior do dominio, num total de 851 pontos internos, e a
malha do fluido é composta por 329 pontos nodais. O comprimento equivalente do cana foi
obtido considerando que todos os volumes do dominio do fluido possuem comprimento igual
a Az, o que originou um valor 0,5% menor do que o valor real. Para evitar que esta pequena
discrepancia originasse um volume interno e consequentemente uma carga de refrigerante
diferente, 0 que poderia alterar o desempenho do sistema, resolveu-se computar uma area de
secdo transversal equivalente para o canal, a partir do volume real e do comprimento do
dominio considerado.

Estas aproximagdes podem, numa primeira andlise, parecer muito restritivas. Contudo,
justificam-se pois fornecem bons resultados sem a necessidade de mahas computacionais
ndo-estruturadas, o que elevaria a complexidade do modelo. Outra justificativa consiste no
fato de que as trocas de calor sdo determinadas a partir de correlacbes empiricas, cujos erros,
de modo geral, variam em torno de +10%.



A maha bidimensional da placa e a malha unidimensional do fluido foram acopladas
informando-se ao codigo computacional as posi¢des de cada elemento de fluido em relacéo a
um sistema coordenado com origem no canto inferior esquerdo da placa.
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Figura 2. Elementos de volume tipicos: (a) unidimensional e (b) bidimensional

Integrando a equacdo (1) no volume de controle bidimensional da figura 2b, obtém-se:
APTEVaP|P = AETe"ap|E * A’VTe"ap|w * ANTe"aP|N * ASTe"ap|s *S
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Como a equacdo anterior depende dos termos vizinhos nas diregdes norte, sul, leste e
oeste, optou-se pelo TDMA (Tri-Diagonal Matrix Algorithm) aplicado linha-por-linha para
resolver o sistema linear. A integragdo das equacgbes (2) e (3) volume de controle
unidimensional esquematizado nafigura 2a, fornece:
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onde 0 sobrescrito * representa o termo avaliado na iteragdo imediatamente anterior e ||a,b|
indica 0 maximo valor entre a e b. Como a equacdo (7) é parabdlica, esta pode ser resolvida
em marcha a partir da condi¢éo de contorno. Nota-se, ainda na equagéo (7), que o termo fonte
foi linearizado com o objetivo de melhorar a estabilidade do modelo.

As equacbes foram resolvidas pelo método de substituicbes sucessivas, até que a
convergéncia, dada pelo somatério dos erros relativos em todo dominio inferior & 10, fosse
obtida. Sub-relaxagdo da ordem de 0,5 foi empregada.

Para uma dada condicéo de operacdo, caracterizada pelo fluxo de massa, presséo de
evaporacdo, temperatura do gabinete e temperatura das superficies internas pode-se
determinar a distribuicéo de massa no evaporador, o campo de temperatura e de fluxo de calor
na placa e o perfil de temperatura do fluido refrigerante.

4. RESULTADOS

Para validar o modelo desenvolvido, os resultados numéricos foram comparados com
experimentos realizados por Melo et al. (1998), nas condic¢des apresentadas natabela 1. Nesta
tabela os simbolos m, p, e X, correspondem ao fluxo de massa, a presso de evaporagéo e



ao titulo do refrigerante na entrada do evaporador. As variaveis Ty, Ts, Tg, Tp, Te € Tp
representam, respectivamente, as temperaturas médias superficiais das paredes, inferior,
superior, esquerda, direita, frontal e posterior.

Alimentando o modelo com os dados mostrados natabela 1 ( a entalpia do refrigerante na
entrada do evaporador foi inferida a partir da pressdo e do titulo), obtém-se os resultados
indicados na tabela 2, onde Q representa a taxa de transferéncia de calor. Pode-se verificar
gue para 0s casos analisados a discrepancia maxima entre os resultados numéricos e
experimentais ficou em torno de 4%, o que indica a consisténcia da estratégia de model agdo
empregada.

Tabela 1. Condicdes testadas por Melo et a. (1998)

Mikghl  Pelbal  Xe  Tel'Cl  T[Cl Tsl'Cl Te['C] To['Cl Tr[°Cl Tp[°C]
1 2,91 1,16 0,32 -2,6 -2,0 1,8 -1,1 -0,2 -0,5 -6,6
3 2,37 1,19 0,32 -3,4 -2,8 0,8 -1,8 -1,0 -1,0 -71
14 0,93 1,17 0,32 -4,9 -4,3 -1,3 -3,3 -2,5 -2,6 -8,5
15 1,68 1,17 0,32 4,7 15,6 6,3 59 7,2 6,3 1,6

Tabela 2. Comparacdo com os resultados de Melo et al. (1998)

# QW]
medido cadculado erro [%]
1 43,7 42,0 -4,1
3 39,8 38,6 -2,9
14 37,0 354 -4,2
15 60,0 58,6 -2,4

Para explorar as potencialidades do modelo, foram simulados dois casos com diferentes
fluxos de massa: 2,0 kg/h e 0,5 kg/h, mantendo-se 0os demais parametros constantes. A
pressdo de evaporacdo foi considerada igua a 1,2 bar e as temperaturas do gabinete e das
superficies internas foram consideradas, respectivamente, como 5°C e 10°C.

Na figura 3a, obtida para 2,0 kg/h,
observa-se que a placa € praticamente
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Figura 3a. Distribuicdo de temperatura na placa
evaporadora— 2,0 kg/h

observado na figura 4a. Como o fluxo de massa é pequeno, o refrigerante superaguece logo
apos entrar no evaporador, o que reduz a taxa de remocéo de calor e eleva a temperatura da
placa. Observa-se, também, que como as regides de entrada e saida do evaporador estéo



bastante proximas ocorre, esta posic¢ao,
uma intensa troca de calor que reduz a
temperatura do refrigerante
superaquecido na saida e aumenta o
titulo do refrigerante saturado na entrada.
Este fato afeta a eficiéncia da placa, ja
que diminui a quantidade de refrigerante
liquido disponivel. As variacbes de
temperatura sdo da ordem de 20°C.

Na figura 4 sdo apresentados 0s
perfis de temperatura e entalpia do fluido
para os dois casos estudados. Na figura
da, para 0 caso 1, observa-se que a
temperatura ndo varia, ou sga o
refrigerante muda de fase em todo
dominio. Para o0 caso 2 tornam-se
evidentes o0 superaguecimento do
refrigerante logo apdés o bordo de entrada
do evaporador (~50cm) e o resfriamento
proximo da regido de saida. Nota-se,
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Figura 3b. Distribuic¢do de temperatura na placa

evaporadora— 0,5 kg/h

ainda na figura 4a, um pequeno reaquecimento no bordo de saida. Credita-se este fato a
influéncia da regido inferior da placa que se encontra numa temperatura mais ata. As demais
inflexdes presentes ao longo do perfil de temperatura também sdo explicadas pela influéncia
das regides quentes da placa (inferior e superior) sobre o escoamento.

A figura 4b apresenta o perfil de massa especifica ao longo do canal. Observa-se que,
para 0 caso 1, o perfil é praticamente linear, j& que o escoamento bifésico foi considerado
homogéneo. Para 0 caso 2, a massa especifica decresce rapidamente até que ndo hgja mais

liguido no evaporador.
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Figura 4. Propriedades do escoamento: (a) temperatura e (b) massa especifica

5. CONCLUSOES

O presente trabal ho representa de umainiciativa inédita na area de refrigeragdo, com foco
num modelo computacional capaz de caracterizar 0 desempenho de evaporadores roll-bond
em regime permanente. Apesar das hipoteses simplificativas adotadas, verificou-se que o
modelo reflete, com razoavel nivel de concordancia, os resultados experimentais de Melo et

al. (1998).



Como potencialidades do modelo destacam-se o cdlculo da distribuicdo de massa de
refrigerante ao longo do evaporador e da condicdo do refrigerante na saida do evaporador. O
modelo permite também a determinacdo da distribuicdo de temperatura na placa e no
escoamento. As taxas médias de troca de calor também podem ser avaliadas com razoavel
precisdo. A limitagdo do presente modelo reside na forte dependéncia entre a malha do fluido
e da placa 0 que faz com que os pontos de acoplamento precisem ser informados
individualmente ao codigo computacional.
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