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Resumo. No presente estudo investigou-se o efeito de diferentes configuracdes geométricas das
aletas sobre 0 desempenho termohidréaulico de condensadores de pequeno porte para aplicacoes
frigorificas. Para tanto, foram realizados ensaios em um tinel de vento onde a temperatura e
velocidade do ar de condensacédo podiam ser adequadamente controladas. Foi avaliado o
desempenho de 5 tipos de condensadores comerciais, envolvendo unidades com aletas
corrugadas (“wavy’) e dois tipos de aletas ventiladas (“louver”). Os resultados obtidos
confirmam as tendéncias da literatura, segundo as quais as aletas ventiladas se caracterizam por
apresentarem melhor desempenho térmico que as corrugadas, enquanto impdem maior perda de
carga no escoamento do ar.

Palavras chave: condensadores a ar; aetas corrugadas, aletas ventiladas, intensificacdo da
transferéncia de calor.

1.INTRODUCAO

Uma das principais aplicagdes da industria frigorifica esta relacionada a processos de
resfriamento e desumidificagdo de ar, que também ¢é utilizado como meio de resfriamento em
condensadores. Em virtude do reduzido coeficiente de transferéncia de calor caracteristico de
processos gque envolvem o ar, trocadores de calor compactos sdo largamente utilizados pela
industria frigorifica, onde predominam unidades constituidas de tubos de cobre e aetas de
aluminio. O acirramento da competitividade no mercado e a significativa elevacdo no custo das
matérias primas (no caso, cobre e aluminio) nos ultimos 15 a 20 anos podem ser considerados
como a origem de uma nova geracdo de acabamentos superficiais tendentes a intensificar a taxa
de transferéncia de calor e, consequentemente, reduzir o volume (peso) dos trocadores de calor.
As pesguisas relacionadas a intensificacdo da transferéncia de calor tém acompanhado as
tendéncias da indUstria, dando origem a um sem numero de artigos técnicos, compilados de
forma relativamente detalhada em alguns textos publicados especialmente na década de 90,
destacando-se entre eles 0 de Webb (1994). Alguns textos basicos sobre trocadores de calor
compactos foram publicados anteriormente, como o classico de Kays & London (1984), cuja 1*
edicdo data da década de 40, tendo sido sucessivamente reeditado, e o de Shah & Webb (1982),



onde se faz uma recompilagdo do desempenho dos distintos dispositivos de intensificacdo
disponiveis na época.

No caso dos condensadores para aplicacfes frigorificas, diferentes dispositivos tém sido
propostos para incrementar o coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar, desde as aletas
corrugadas (“wavy”) até os distintos tipos de aetas ventiladas (“louver”), lancados recentemente
no mercado. Em geral, os trabalhos de pesquisa abordam exclusivamente o lado do ar,
trabalhando com unidades em que &gua circula pelo interior dos tubos. Tal € o caso do trabalho
de Webb e Gupte (1990) apud Webb (1994), em que o desempenho de algumas superficies
ventiladas é comparado ao das lisas e corrugadas. De maneira geral, as aetas ventiladas
apresentam coeficiente de transferéncia de calor superior ao das lisas ou corrugadas, tendo sido
observados incrementos variando entre 20 e 60%, dependendo das condicOes operacionais
(especialmente a velocidade de face do ar) e das caracteristicas geométricas da unidade.
Garimela, Coleman e Wicht (1997) realizaram um extensivo levantamento experimental
envolvendo aetas lisas, corrugadas e ventiladas, tendo chegado a conclusdes semel hantes aquel as
de Webb e Gupte. Mais recentemente, Wang e colaboradores empreenderam um exaustivo
trabalho de levantamento das caracteristicas de desempenho de aletas corrugadas e de distintas
superficies ventiladas disponiveis comerciamente, Wang et a (1999a) e Wang et a (1999b),
tendo obtido resultados comparaveis aos demais autores.

O presente trabalho trata de uma andlise comparativa envolvendo o desempenho térmico de
condensadores resfriados a ar comerciais, dotados de aetas corrugadas e ventiladas.
Contrariamente as pesquisas referidas no paragrafo precedente, o objetivo do presente trabalho
foi o de avaliar o desempenho térmico global de condensadores operando em condi¢des similares
as das aplicacdes, no caso, circuitos frigorificos. Nesse sentido, os ensaios aqui relatados foram
realizados em uma bancada constituida de um circuito frigorifico, operando com o refrigerante
HCFC-22, e um compressor hermético, sob condi¢des operacionais tipicas das aplicacbes, como
severamais adiante.

2.BANCADA EXPERIMENTAL E PROCEDIMENTOS

A “Fig. 1" apresenta o diagrama esquematico do aparato experimental, constituido de dois
circuitos independentes entre si: o frigorifico e o de ar. O circuito frigorifico, que opera com
refrigerante HCFC-22, incorpora componentes basicos como vavula de expansdo termostética,
compressor, condensador (secdo de testes), reservatorio de liquido, separador de liquido
(acumulador de succéo) e um tanque de ebulicdo (“boiler”), operando como evaporador. Este
consiste de uma serpentina de cobre (evaporador propriamente dito) localizada na parte superior
de um depdsito de refrigerante HCFC-22, tendo a regido inferior preenchida por liquido, no qual
esta imersa uma resisténcia el étrica de agquecimento. O depdsito sera denominado genericamente
de “boiler” no presente trabalho. O aguecimento através da resisténcia promove a evaporacado de
refrigerante liquido, com condensacdo ocorrendo na superficie externa da serpentina,
constituindo, assim, a carga térmica para o circuito frigorifico. Esta é controlada pela poténcia
el étrica dissipada naresisténcia el étrica através do variador de tensdo indicado na“Fig. 1”.

O circuito de ar de condensacdo € constituido dos €lementos necessarios para permitir o
controle da temperatura e da velocidade do ar. Trata-se de um tanel de vento com possibilidade
de recirculacdo o ar, com o objetivo de reduzir a poténcia de aguecimento, sendo dotado de um
ventilador centrifugo com capacidade 10.000 m*h (200 mm.c.a. de altura manométrica). A secéo
de testes € constituida de um trecho reto de duto cujas dimensdes correspondem aquelas da area
de face das unidades ensaiadas. Os resultados correspondentes ao presente estudo foram obtidos



para as seguintes dimensodes da secdo transversal: 0,61m x 0,38m (unidades C1 e C2, Tabela 2),
0,64 m x 0,33 m (unidades C3 e C4) e 0,306 m x 0,346 m (unidade C5). 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 condensacdo é reaizado 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 na“Fig. 1.

Ambos os circuitos foram instrumentados conforme indicado na “Fig.1”, tendo sido
adotados termopares do tipo T (cobre/constantan) e transdutores de pressdo Danfoss modelo AKS
(no caso do circuito frigorifico) para as medidas de temperatura e presséo. No caso do circuito do
ar, a temperatura média nas secfes de entrada e saida do condensador foram medidas através de
uma maha de termopares, ligados em paralelo, formando um reticulado cobrindo a secéo
transversal do tunel. A perdade cargado ar através do condensador era medida por intermédio de
um mandmetro de coluna de agua. A vazdo do refrigerante foi obtida por intermédio de um
medidor de vazéo em massa do tipo efeito Coriolis.
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Figura 1. Desenho esquemético do aparato experimental

(1) Condensador em teste, (2) Registro de retorno, (3) Registro de admissdo, (4) Variador de tensdo, (5)
Bateria deresisténcias (6) Duto de aspiracao, (7) Filtro de 6leo, (8)Duto flexivel, (9) “ Boiler”, (10) Compr essor,
(11) Bateria de resisténcias, (12) Variador de tensdo, (13) Tanque de liquido, (14) Separador de liquido, (15)
Variador detensdo, (16) Valvula de expansio ter mostéatica, (17) Medidor de vazao do tipo Coriolis, (18) Visor,
(29) Filtro secador, (20) Retificador de ar, (21) Registro de descarga, (22) Ventilador Centrifugo, (23) Duto de
retorno.

O procedimento de ensaio adotado é o sugerido pela norma ASHRAE 41.2 para unidades
condensadoras de circuitos frigorificos, tendo sido realizados ensaios com vistas a uma andise
comparativa dos condensadores descritos sumariamente na Tabela 2. Os parametros fisicos
medidos permitem a caracterizacdo do estado do refrigerante na entrada e saida de cada




componente do circuito frigorifico. Durante os ensaios foram mantidos constantes a temperatura
de aproximagdo do ar no condensador e sua vazdo, aém da temperatura do refrigerante na
aspiracao do compressor, como sugerido pela norma adotada. Foram conduzidos ensaios a duas
temperaturas do ar: 30C e 35C, ndo tendo sido observadas diferencas significativas no
desempenho global dos condensadores a essas temperaturas. A vazao de ar foi avaliada por dois
procedimentos distintos, como sugerido pela norma. Num dos métodos, a velocidade do ar é
mapeada, por intermédio de um tubo de Pitot, em uma se¢do transversal do tunel a montante do
condensador ensaiado. No outro, determina-se a vazéo pelo método calorimétrico, através de um
balanco de energia no condensador, de acordo com o qual se pode escrever gque:

QC = marcpar (I—ar,s _Tar,e) = mr (hr,e - hr,s) (1)

Como avazéao de refrigerante, m;, e as temperaturas do ar na entrada e saida do condensador
sdo diretamente medidas e as entalpias do refrigerante séo calculadas a partir das pressoes e
temperaturas do mesmo, a “Eq. (1)” proporciona a vazéo de ar, my. A velocidade de face pode
ser, assim, determinada, uma vez que a area de face, relativa a0 comprimento e a altura do
condensador, isto é normal a direcdo de escoamento do ar, € um pardmetro geométrico
conhecido para cada unidade ensaiada. Deve ser observado a esta atura que o desempenho dos
condensadores foi avaliado para velocidades de face (velocidade média do ar no duto de acesso,
secdo de testes, a unidade ensaiada) da ordem de 3,0 m/s, valor tipico das aplicacoes.

A perda de carga do ar foi avaliada por intermédio de um mandmetro de coluna de &gua,
embora, em certos casos, para efeito de comparagdo, um transdutor de pressdo diferencia (marca
VALIDY NE, Estados Unidos da América) tenha sido também utilizado.

As incertezas envolvidas nos parametros medidos estéo indicadas na Tabela 1, a qual foram
incorporadas as incertezas propagadas dos parametros calculados, entre os quais o coeficiente
global de transferéncia de calor, U. O procedimento para sua determinacéo sera considerado mais
adiante.

Tabela 1: Incertezas associadas aos parametros medidos e cal culados.

Par dmetros M edidos Par dmetr os Calculados
Peca | U[W/m*C] Va [m/g]
Temperatura[°C] +02 | C1 1,6-28 0,097 - 1,30
Pressdo Ar [mm c.a] +05 | C2 2326 0,089- 0,91
Pressio Refrigerantef%] 0,3% | C3 19-32 0,08 1,40
Vazéo[%] 015% | C4 25-38 007- 122
C5 1,2-2,7 0,20 - 1,70

3.DESCRICAO DASUNIDADES ENSAIADAS

Um total de cinco condensadores resfriados a ar, do tipo tubo aletados, foram ensaiados, e,
como observado anteriormente, trata-se de unidades comerciais, descritas sucintamente na
“Tabela2” . As unidades foram divididas em trés grupos de geometria similares. Em cada grupo,
os condensadores diferenciam-se pelo tipo de superficie: corrugada, largamente utilizada na



indlstria, e ventilada. A “Fig.2” apresenta as caracteristicas dos trés tipos de geometria de aleta

ensaiados.
Tabela 2: Descricdo das unidades ensaiadas.
. Densidade  Passo dos Passo Fileiras Area*  Diametro
De  Di De Tubos Dos tubos Em (M) Hidréaulico
Peca Tubo Tubo  Ajgtas  Transversa  Longitudina  profundidade (mm)
Aleta (mm)  (mm) (mm) (mm)
C1 Corrugada 130 111 450/m 31,75 27,5 4 20,16 2.78
C2 Ventilada(A) 130 111 450/m 31,75 27,5 4 20,16 2.78
C3 Corrugada 9,9 9,1 380/m 254 22,0 3 9,84 3,28
C4  Ventilada(A) 9,9 9,1 380/m 25,4 22,0 3 9,84 3,28
C5 Ventilada(B) 9,9 9,1 640/m 254 19,0 2 4,56 1,99
* Areatotal detroca de calor nolado do ar referida a aleta lisa.
Obs: Espessura das aletas: 6=0,1 mm.
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Figura 2: Detalhamento das aletas.

4TRATAMENTO DOSDADOS
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Os ensaios foram organizados de forma a satisfazer as exigéncias dos usuérios dos

condensadores, interessados no desempenho global da unidade. Em principio n&o houve qualquer
preocupacao com os coeficientes de transferéncia de calor interior ou exterior, razéo pela qual os
ensaios foram conduzidos em um circuito frigorifico padrdo. E interessante notar que tal
procedimento de ensaio contrasta com aqueles que visam exclusivamente o desempenho da

superficie aletada, realizados, em sua totalidade, com &gua escoando no interior dos tubos.
O principio que norteou os ensaios foi 0 do levantamento de curvas do tipo:

Q. =CAT =C(T, -T, .)

(2)



cuja obtencdo toma por base as seguintes premissas.

(1) desprezam-se os efeitos do superaguecimento do vapor de refrigerante proveniente do
compressor na entrada e do subresfriamento do liquido na saida do condensador. Para efeito
de tratamento dos dados, admite-se que o refrigerante passa por um processo de condensagao,
entre os estados de vapor e liquido saturados, a uma temperatura de condensacéo, T,
correspondente a de saturacdo a pressao média reinante no condensador. Tal hipétese é
razoavel em virtude da reduzida area do condensador ocupada pelos mecanismos de
transferéncia de calor sensivel para o refrigerante.

(2) Admite-se uma relacdo linear entre a capacidade térmica do condensador, Q., e a diferenca
entre a temperatura de condensacdo e a de entrada do ar. Tal relagdo pode ser facilmente
demonstrada a partir da conservacdo de energia em ambos os fluidos e a equacdo de
transporte envolvendo a diferenca média (logaritmica) entre as temperaturas dos mesmos
(Stoecker & Jabardo, 1994), resultando:

O UA O
C=m_c —exp(— 3

m, pw% ( ~ )E ©)

E interessante notar que um valor constante de C implica em admitir que U assuma um valor
igualmente constante, desde que se mantenha a vazdo de ar. Tal aspecto sera discutido mais
adiante.

Os ensaios foram, assim, organizados de forma a levantar curvas similares a “Eq. (2)”. A
carga de aguecimento no “boiler” (carga térmica do circuito frigorifico) era variada através da
atuacdo sobre o variador de tensdo associado a resisténcia de aquecimento. Incrementos de carga
térmica eram acompanhados de elevacbes da temperatura de evaporacdo e da vazdo de
refrigerante, em virtude das caracteristicas de desempenho do compressor. Por outro lado, a
temperatura do refrigerante na aspiragcdo do compressor era mantida constante pelo gjuste da
poténcia elétrica da resisténcia de aguecimento da linha de aspiracéo. A elevacdo da carga de
refrigeracdo era acompanhada pelo correspondente incremento da capacidade do condensador e
da temperatura de condensacéo, uma vez que a temperatura e a vazdo de ar eram mantidas
constantes. Assim, para cada velocidade média e temperatura do ar, curvas similares as da
“Fig.3" eram obtidas. Como se observa na figura, os pontos ficam alinhados de tal forma que o
coeficiente angular dareta corresponde ao valor de C da“Eq. (3)".

Uma vez obtido o coeficiente angular, C, a “Eq. (3)” permite fazer especulacOes
relativamente a0 coeficiente global de transferéncia de calor médio da serpentina, U,
correspondente as condicdes de temperatura e vazdo de ar, mantidas constantes durante os
ensaios, que ddo origem as curvas do tipo dagquela da “Fig. 3". E importante lembrar que a
capacidade, Q., do condensador esta relacionada a vazéo e a temperatura de condensacéo do
refrigerante, parametros que, por sua vez, afetam o coeficiente de transferéncia de calor interior
aos tubos. Como o coeficiente de transferéncia de calor exterior (do lado do ar) permanece
constante, o coeficiente U obtido pela “Eq. (3)” esta associado a um valor médio relativo as
correspondentes faixas de vazoes e temperaturas de condensacdo do refrigerante. A Tabela 3
ilustra resultados obtidos para o condensador C1. O valor do produto do coeficiente global pela
area de troca de calor, UA, indicado na tabela, € o obtido da relacdo entre a capacidade do
condensador, Qc, e adiferencamédia (logaritmica) entre as temperaturas do refrigerante (T.) e do



ar. A tabelailustra o efeito da vazéo e da temperatura de condensacéo do refrigerante sobre esse
valor. A variacdo méxima de UA € da ordem de 18%, praticamente dentro da faixa de incerteza
do valor desse parametro. O valor de UA (médio) obtido pela“Eg. (3)” para esse condensador foi
de 0,738 kW/°C, significativo considerando os valores da Tabela 3.
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Figura 3: Curvade Q. em funcéo de AT paraaunidade C1.
Velocidade de face do ar=3,2m/s, T4 ,¢=35 C.

Tabela 3: Resultados obtidos para o condensador C1.

Refrigerante Ar Condensador
M. [kg/s] Tc[C] Va[m/s Tae[C] Qc[kW] | UA [kW/°C]
0,0157 43,5 33 35,1 3,77 0,655
0,0195 45,6 32 35,1 4,61 0,650
0,0251 46,9 32 35,0 5,79 0,762
0,0300 49,4 32 35,6 6,64 0,757
0,0315 49,4 32 35,1 6,97 0,776
0,0345 51,1 32 35,5 7,52 0,757
0,0430 54,1 3,2 35,2 8,92 0,744

O comportamento discutido nos paragrafos precedentes, resultante dos ensaios relatados
neste trabalho, esté associado arelacéo entre as resisténcias térmicas interior e exterior tipicas dos
condensadores resfriados a ar. No caso deste tipo de trocador de calor, a resisténcia interior,
associada a condensacao do refrigerante, € muito inferior a exterior, apesar desta envolver a area
de aletas. Nessas condigoes, variaces significativas da resisténcia interior ndo afetam de forma
importante o coeficiente global, que é basicamente determinado pela resisténcia exterior.

5.RESULTADOSE ANALISE

A Tabela 4 apresenta um sumario dos resultados obtidos nos ensaios das unidades
consideradas neste trabalho. Para efeito de comparacdo, foram incluidos os resultados



correspondentes a aletas com superficie corrugada, de uso generalizado naindustria, e dois tipos
de superficie ventilada (“louver”), cuja geometria foi anteriormente apresentada. Na tabela séo
indicados os valores médios U e UA, obtidos da “Eq. 3”. Os condensadores ensaiados séo
unidades comerciais, razéo pela qual uma analise paramétrica em profundidade dos efeitos das
caracteristicas geométricas e construtivas foi pregudicada. Em todo caso, algumas conclusdes
importantes podem ser extraidas dos resultados da tabela, sendo discutidas e analisadas a seguir.

Tabela 4: Valores dos paréametros de desempenho das distintas superficies al etadas ensaiadas.

Condensador Vo [m/s] UA [kW/°C] U* [W/m®C] Ap [mm H,0]

C1 3,2 0,738 36,9 6,8
C2 3,2 0,895 44,4 9,8
C3 3.0 0,469 47,2 4,9
c4 3.0 0,630 63,4 6,7
C5 3,2 0,300 65,8 4,6

* Referido a area total de transferéncia de calor exter na.

(1) Asunidades C1 e C3, de aetas com superficie corrugada, apresentam coeficientes globais de
transferéncia de calor diferindo de 27,9%, com o condensador C3 apresentando o valor
superior. Ta diferenca esta relacionada aos seguintes aspectos. (&) o nimero de fileiras de
tubos em profundidade de C3 é inferior ao de C1 (3 contra 4); (b) a densidade de aletas de C3
€ inferior a de C1 (380/m contra 450); e (c) espacamento entre tubos de C3 € inferior ao de
C1 (25,4 mm contra 31,75 mm). Tais caracteristicas geométricas favorecem a unidade C3 no
sentido de conferir-lhe um coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar mais elevado, o
que justificaria o resultado obtido. A referida unidade apresenta, ainda, valores superiores da
velocidade massica de refrigerante no interior dos tubos (n&o indicados no presente trabalho
para efeito de reducéo do texto), que tendem a afetar favoravelmente o coeficiente de
transferéncia de calor interno.

(2) A perda de carga do ar na unidade C3 é inferior a da unidade C1, resultado que seria de
esperar considerando que a primeira unidade, apesar do menor espagcamento entre tubos,
apresenta um numero inferior de fileiras de tubos em profundidade (3 contra 4), 0 mesmo
ocorrendo com a densidade de aletas (380/m contra 450/m).

(3) Aletas com superficies ventiladas (“louver”) tendem a proporcionar coeficientes globais de
transferéncia de calor significativamente superiores aos das superficies corrugadas. No caso
das unidades C1 e C2, que diferem entre si somente pela geometria das aletas (corrugada ou
ventilada), verifica-se um incremento do coeficiente da ordem de 20,3%. O incremento é de
34,3%, ago superior, no caso das unidades C3 e C4. Embora o efeito das aberturas nas aetas
em unidades ventiladas possa ser mais efetivo quando a densidade de aletas € superior, em
virtude do menor espacamento entre as mesmas, os resultados obtidos com as unidades C2 e
C4 (450/m contra 380/m) parecem indicar o contrario. Entretanto, outros fatores geomeétricos,
como o numero de fileiras de tubos e 0 espacamento entre 0s mesmos, podem iguamente
afetar a intensificacdo da transferéncia de calor nas detas ventiladas em relagdo as
corrugadas.

(4) N&o foi ensaiada nenhuma geometria corrugada que pudesse servir de comparacdo para a
unidade C5, dotada de aletas ventiladas de geometria distinta daquel as das unidades C2 e C4.
Percebe-se, entretanto, que o coeficiente global de transferéncia de calor associado a essa
unidade é da mesma ordem de grandeza daquele da unidade C4, embora algo superior (65,8



contra 63,4 W/m”C). Deve ser destacado que as unidades C4 e C5 se caracterizam por
apresentarem geometria semel hante, mesmo diametro e espacamento entre tubos, diferindo na
densidade de aetas (380/m contra 640/m) e no numero de fileiras de tubos em profundidade
(2 contra 3). Se, por um lado, a densidade de aetas favorece a unidade C4 em termos do
coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar, o nimero de fileiras confere & unidade C5
melhor desempenho. A perda de carga do ar na unidade C5 € levemente inferior a da unidade
C4 em virtude de apresentar um nimero inferior de fileiras de tubos em profundidade. Nessas
condicdes, é dificil fazer qualquer afirmacao relativamente ao desempenho relativo das aletas
ventiladas das unidades C4 e C5.

(5) O desempenho térmico das superficies ventiladas poderia ser avaliado comparando o
percentual de incremento do coeficiente global de transferéncia de calor em relacdo ao das
aletas corrugadas com o correspondente incremento de perda de carga no lado do ar. A
Tabela 6 apresenta os respectivos incrementos relativos, denominados de indices de
intensificagao, entre as unidades C1 e C2 e C3 e C4. Os resultados da Tabela 6 indicam que
0 uso de aletas ventiladas é mais efetivo na geometria das unidades C3 e C4, uma vez que 0
seu indice de intensificagdo é inferior ao das unidades C1 e C2 (1,05 contra 2,16).

Tabela 6: indices de intensificaco entre as unidades C1 e C2 e C3 e C4

Aplp AU/U (Ap/p)/( AU/U)
c2/C1 0,439 0,203 2,16
C4/C3 0,364 0,343 1,05

6.CONCLUSOES

Os ensaios de condensadores comerciais levados a efeito no trabalho aqui relatado
permitiram tirar algumas conclusdes a respeito do efeito de a etas ventiladas sobre 0 desempenho
térmico global das unidades ensaiadas. O incremento do coeficiente global de transferéncia de
calor em unidades com aletas ventiladas em relagdo ao daguelas dotadas de aletas corrugadas
variou entre 20 e 30%, dependendo das caracteristicas construtivas do condensador, para uma
mesma geometria da aleta ventilada. Os indices de intensificacdo levantados para dois pares de
unidades variaram com caracteristicas construtivas dos condensadores tais como fileiras em
profundidade, espacamento entre tubos e densidade de a etas, para uma mesma geometria de aleta
ventilada, tendo sido obtidas diferencas da ordem de 100%. A utilizacdo desse indice como
par@metro de selecdo de superficies dotadas de dispositivos de intensificacdo € recomendavel,
tendo em vista que a intensificacdo na taxa de transferéncia de calor € acompanhada de
Incrementos na perdade cargado ar.
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EXPERIMENTAL EVALUATION OF THE THERMAL PERFORMANCE OF AIR
CONDENSERSWITH DIFFERENT GEOMETRICAL CONFIGURATIONS

Abstract. Present study deals with the effect of different fin configurations over the thermo-
hydraulic behavior of small refrigerating air condensers. Tests have been performed in a wind
tunnel specially adapted to adequately control the air temperature and flow rate. Five
commercial condensers have been tested, involving units with wavy and two configurations of
louver fins. Obtained results confirmed those reported in the literature. according to which
louver fins present better thermal performance whereas imposing higher pressure drop in the air
flow.

Key words: air condensers; wavy fin; louver fin; heat transfer enhancement.



