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Resumo. Neste trabalho apresenta-se um modelo numérico distribuido para a simulagdo do escoamento em evaporadores de
expansio seca de serpentina com tubos aletados, comuns em sistemas de refrigeracdo e ar condicionado. O modelo proposto
considera a queda de pressdo no interior dos tubos e a condensagéo do vapor d agua do ar que escoa em fluxo cruzado na parte
externa dos tubos. O escoamento hifasico no interior dos tubos € simplificado como um escoamento unidimensional e homogéneo.
Para o escoamento do refrigerante resolvem-se as egquacfes da conservacdo da massa, da quantidade de movimento e da
conservacgdo da energia. Para o escoamento de ar, sdo resolvidas as equagdes da conservacdo da energia e da conservacdo da
massa (umidade). Resolve-se, também, a equacdo da consevacdo da energia para a parede do tubo, para se obter a sua
temperatura. O método de volumes finitos é utilizado na discretizagdo das equacgOes governantes e 0 método de Newton-Raphson é
utilizado para a solucgdo do sistema de equagdes resultante. Os resultados obtidos sdo comparados com resultados disponiveis na
literatura em termos de perfis de temperatura do ar, temperatura do refrigerante e temperatura da parede do tubo. Apresenta-se,
também, uma analise da influéncia das equacdes constitutivas e de alguns parametros do problema sobre os resultados do modelo.

Palavras chave: evaporadores de serpentina aletados, escoamento bifasico, refrigeracéo, modelo distribuido.

1. Introducédo

Os sistemas de refrigeracéo e ar condicionado sao responsaveis por aproximadamente 11% do consumo total de
energia elétrica no Brasil, segundo os dados do Programa de Combate ao Desperdicio de Energia Elétrica do governo
brasileiro, PROCEL (1998). Esse consumo deve-se as irreversibilidades termodindmicas inerentes aos processos de
transferéncia de calor e do escoamento do fluido refrigerante no interior dos componentes do sistema de refrigeragéo.
Dentre esses componentes, 0s compressores, os trocadores de cal or (evaporadores e condensadores) e os dispositivos de
expansdo, em particular os tubos capilares, usados em sistemas de pequeno porte, com capacidade até 10 kW, tem sido
extensivamente analisados.

A motivagdo do presente trabalho é a andlise de evaporadores de serpentina com tubos aletados, comuns em
aplicacgdes relacionadas com sistemas de ar condicionado e refrigeracdo. Tais evaporadores consistem de uma série de
tubos aletados, em que processo de transferéncia de calor e massa entre o refrigerante, no interior dos tubos, e o ar,
externamente aos tubos, geralmente, ocorre em escoamento de fluxo cruzado, como mostrado naFig. (1).
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Figura 1. Representagdo esquematica de um evaporador de serpentina com tubos aletados
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O escoamento do fluido refrigerante no interior dos tubos de um evaporador é bastante complexo, identificando-se
em alguns casos, devido a mudanca de fase, até trés regifes. uma de escoamento liquido, uma de escoamento bifasico
liquido-vapor e uma de escoamento de vapor. Além disso, durante a operagdo do sistema de refrigeracdo, grandes
periodos transientes podem surgir como conseqiiéncia, por exemplo, do inicio do funcionamento do sistema, dos ciclos
de parada e acionamento do compressor ou da variagdo das condi¢des de operacdo do sistema. Durante tais periodos as
regifes liquida, bifasica ou de vapor podem se formar ou desaparecer, dificultando ainda mais a modelagem do
escoamento. Dessa forma, o conhecimento das caracteristicas dinamicas de um evaporador € importante para o projeto e
parao controle de muitos sistemas de condicionamento de ar e refrigeragéo.

Em raz&o do complexo padréo do escoamento do ar sobre as superficies externas dos tubos e aetas, a determinagéo
tedrica de coeficientes de transferéncia de calor é freqlientemente impedida. A combinagdo entre os processos de
transferéncia de calor, massa e quantidade de movimento complicam a andlise, tornando necessario recorrer-se a
trabal hos experimentais para a obtencdo de dados empiricos a serem utilizados em model os tedricos.

Esse grande nimero de fendmenos envolvidos mostra que os sistemas de refrigeragdo e condicionamento de ar
operam sob condicles variaveis e, assim, uma condi¢do Unica de regime permanente ndo existe, especialmente se 0s
controles de capacidade do sistema estiverem agjustados para uma dada situagdo. Além disso, paramelhorar a€eficiéncia
da transferéncia de calor ou buscar as condicdes ideais de funcionamento, varias configurages de tubos sédo
empregadas e varios métodos para se escolher o melhor circuito sdo usados. Essa diversidade torna a modelagem do
escoamento ainda mais complexa e faz com que os modelos que usam a formulagdo distribuida, conhecidos como
modelos distribuidos, sgjam cada vez mais utilizados em razéo da flexibilidade e aplicabilidade em descrever, além do
comportamento dinamico, a diversidade geométrica dos evaporadores de serpentina com tubos al etados.

Varios estudos sobre evaporadores de serpentina com tubos al etados, tanto experimentais quanto computacionais,
tem sido realizados e documentados na literatura. A maioria das pesquisas apresentadas referem-se atrocadores de cal or
usados em sistemas de refrigeracdo comerciais e em aplicagdes de ar condicionado. Em muitos desses estudos, a
velocidade do escoamento e parédmetros geométricos tais como: tipos de aletas, nimero de fileiras e disposic¢éo de tubos
sdo consideravelmente diferentes daquel es de um evaporador de um sistema de pequeno porte (sistemas domésticos).

Dentre os trabalhos encontrados na literatura, a partir dos anos noventa, destacam-se aqueles de: Oskarsson et
al. (1990), Wang e Touber (1991), Domanski (1991), Ja et al. (1999) e Liang et al. (1999). Em funcdo do grande
numero de fenbmenos envolvidos no funcionamento dos evaporadores, cada trabalho enfoca aspectos especificos tais
como: analise dos efeitos da distribuicao de ar no desempenho do evaporador; efeito do tipo de circuito; efeito do tipo
daaleta; estudo do comportamento dinamico do evaporador quando submetido a variacdes das condi¢des de operagao.

Neste trabalho apresenta-se um modelo distribuido para a simulagdo do escoamento ao longo de evaporadores de
expansdo seca do tipo serpentina com tubos aletados. Esse modelo ja foi apresentado em detalhes por Barbieri e
Seixlack (2001), enfatizando-se o comportamento dindmico de evaporadores. No presente trabalho, um resumo do
modelo é apresentado e o cddigo computacional é testado para problemas no regime permanente procurando-se destacar
algumas de suas potencialidades.

Inicialmente, uma vez que os resultados obtidos sdo dependentes das equagdes constitutivas adotadas, o modelo
investigado em maiores detalhes, com o intuito de verificar ainfluéncia das diferentes correl agdes adotadas. A seguir 0s
resultados obtidos séo comparados com resultados disponiveis na literatura em termos de perfis de temperatura do ar,
temperatura do refrigerante e temperatura da parede do tubo.

2. Equagbes Governantes

O escoamento ao longo da serpentina do evaporador é dividido em duas regiGes. uma de escoamento bifasico
liquido-vapor e outra na qual o fluido refrigerante encontra-se no estado de vapor superaquecido. Considera-se a queda
de pressdo no interior dos tubos e a condensacgéo do vapor d’ dgua do ar que escoa em fluxo cruzado externamente ao
tubo. Para simplificar o problema, as seguintes hipéteses séo consideradas:

a) O evaporador possui um Unico circuito [vide Fig. (2)], uma vez que a vazdo em massa de refrigerante é considerada
uniforme ao longo de cada circuito e a conducdo de calor entre esses circuitos é ignorada;

b) O escoamento bifasico no interior dos tubos é considerado unidimensional e homogéneo;

¢) A variacdo das energias cinética e potencial do refrigerante é desconsiderada;

d) O coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar é uniforme (pode ser diferente nas regifes seca e imida);

€) A conducdo de calor na parede do tubo é desconsiderada;

f) O escoamento do ar é incompressivel;

g) Desconsidera-se aformacao de gelo;

h) Assume-se que o fluido refrigerante sejaisento de 6l eo.

As equagOes governantes do escoamento no interior do tubo séo divididas conforme o tipo de escoamento:
monofasico ou bifasico. As equagdes apresentadas a seguir referem-se aregido de escoamento bifasico. Substituindo-se
a = 1 (fragdo de vazio) nessas equagdes, obtémr-se as equagdes governantes para a regido monofasica (regido de vapor
superaquecido).

Com base nas consideragdes mencionadas acima, considerando os pardmetros geométricos do evaporador
mostrados na Fig. (2) e aplicando os principios de conservacdo de massa, de quantidade de movimento e de energia para
o refrigerante, de energia para o ar e para a parede do tubo e de massa (umidade) para o ar, obtém-se, respectivamente,
as equacdes governantes do problema, dadas por:
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Figura 2. Parametros geométricos do evaporador.

Equacdes de Conservacao Para o Refrigerante:

7,960 _,

mw 1z @

naqual 1 =[ar , +(1- a)r,] éamassa especifica da misturaliquido-vapor, u =[G, /1] éavelocidade nadiregéo do
escoamento, a :1/{1+[r J@-x)/r Ix]} é a fragdo de vazio, x é o titulo da mistura, G é o fluxo de massa de
refrigerante, t € tempo, z € acoordenada ao longo do tubo do evaporador e r, e r sio, respectivamente, a massa
especificado liquido e do vapor.

10w, IFuD) __Tp_g @
Tt |74 2z =

naqual P éapressdo do escoamento nointerior dotuboe f, = (dp F /dz) éareducéo de pressdo devido ao atrito.

ﬂ(rhr)+ﬂ(r Uhr) - Ai dqwr"’ﬂ
It Tz Ay it

C)

naqual h =[x, +(1- x)h,] € aentalpia do refrigerante, h e h, séo, respectivamente, a entalpia do liquido e do
vapor, A, € a area interna do tubo por unidade de comprimento, Ay, € a area da se¢do transversal do tubo,
dq,, =[H (T, - T,)] éo fluxo de calor da parede do tubo para o refrigerante, H, € o coeficiente de transferéncia de
calor nointerior dotubo, T,, €atemperaturadaparededotuboe T, €atemperaturado refrigerante.

Equacdes de Conservacéo Para o Ar:

ri’ladha = HaAtdZ (Ta - Tw ) + HmAtdZ| égua(Wa - Wa,sﬂ)"' HmAtdZ (Wa - Wa,sﬂ)hl,égua (4)
Madw, =H A dz(W, - W, gy) Q)

nas quais m, =[r .V, Wi, Lag,)] € @ vazdo em massa de ar seco, r, € a massa especifica do ar seco, V, €a

a
velocidade do ar, L g4 €0 comprimento do trecho reto do evaporador, W4, € aespessurado evaporador, H, €0
coeficiente de transferéncia de calor do ar, A, =(A,+A;h;) éadreatota de transferéncia de calor por unidade de
comprimento, A € a area externa néo coberta pelas aletas por unidade de comprimento, A, € a area da superficie da
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aleta por unidade de comprimento, h; €& a eficiéncia da aleta apresentada por McQuiston et all (1994), H, éo
coeficiente de transferéncia de massa, calculado pela correlagéo de Lewis, [HrmHd/(Le Ga)l, Le =[K, /(r 4CpaD )] €
o nimero de Lewis, D, éadifusividade de massa &gua-ar, k, € a condutividade térmicado ar seco e c,, € o calor

especifico a pressdo constante do ar seco, | € o calor latente de condensacéo da dgua natemperatura Ty, W4 éa

agua

umidade absolutado ar, Wy g5t € @ umidade do ar saturado na temperatura Ty, € h € aentalpiadaégualiquidana

| ,4gua
temperatura T,,.

Equacéo da Conservagéo da Energia Para a Parede do Tubo:

1T

M ﬂ—;"’ =H,Adz(T,-T,)+H_ A dzl égua(wa “Wag) - H A dZ(T, - T)) 6

wf Cp,wf

na qual Mys € a massa da parede do tubo e aletas por unidade de comprimento e G, s € 0 calor especifico médio a
pressdo constante considerando o material do tubo e o material das aletas, apresentados por Barbieri (2001).

O sistema formado pelas Egs. (1) a (6) deve ser resolvido para o célculo das seis incognitas 1 ,u ,hy, Ty Ty € Wa
Para isso, equacdes auxiliares sdo requeridas para o calculo das propriedades termofisicas do refrigerante e do ar, do
fator de atrito, dos coeficientes de transferéncia de calor para o refrigerante e para o ar e do coeficiente de transferéncia
demassaparaoar.

Neste trabalho, obtém-se as propriedades termofisicas do ar usando-se os dados apresentados pela ASHRAE (1993)
e as do fluido refrigerante séo cal culadas pel osdados fornecidos por McLinden et al. (1998).

O modelo utiliza as seguintes equagfes constitutivas para o cal culo dos demais parametros:

Fator de atrito naregido monofésica (vapor superaquecido): correlagdo de Churchill (1977);

2. Perdade pressdo devido ao atrito naregido bifasica: correlacdo de Paliwoda (1989);

3. Coeficiente de transferéncia de calor monofésico: correlagéo de Dittus-Boelter (1930);

4. Coeficiente detransferénciade calor bifésico: correlagdo de Jung e Radermacher (1991) e Chen (1966);
5. Coeficiente de transferénciade calor no lado do ar: correlacdo de McQuiston (1981) e Turaga (1988).

=

2.1. CondicBes|niciais

Quando o0 model o é usado paraverificar aresposta dinédmica do evaporador as variagdes das condic¢des de operagéo,
as condi¢Besiniciais sdo agquel as estabel ecidas no regime permanente, ou seja, 0 escoamento do refrigerante ao longo do
evaporador e 0 escoamento do ar do lado externo, sdo assumidos inicialmente em regime permanente (Barbieri, 2001).
No presente trabalho apenas o regime permanente € analisado e, dessaforma, o escoamento é governado pelas Egs. (1),
(2), (3) e (6), com os termos transientes anulados, e as Egs. (4) e (5). As condi¢des iniciais usadas para a solugéo desse
sistema de equagOes sdo aquelas do refrigerante na entrada do tubo, z = 0 [vide Fig. (2)] e do ar sobre o evaporador,
dadas por,

(I) Z:O: mr :mr,en X:Xen TI‘ :Tr,en (7)
(i) sobre o evaporador: T, =T, Wy =W,y M, =My ®

nas quais o subindice “en” indica as condi¢Ges na entrada do tubo e o subindice “so” indica as condi¢des sobre o
evaporador.

2.2. Metodologia de Solugdo

Para a solugdo numérica do sistema de equacdes governantes do problema, Egs. (1) a (6), utiliza-se 0 método de
volumes finitos. O arranjo desencontrado € usado para alocalizag8o relativa das varidveis na malha computacional.

Uma vez que o problema é predominantemente convectivo o esquema upwind € usado na discretizacdo das
equacdes governantes, pois 0 uso de diferencas centrais na aproximagéo dos termos convectivos cria, quase sempre,
coeficientes negativos. O uso de coeficientes negativos, associados a hatureza do método iterativo usado na solugdo do
sistema de equages, pode impedir totalmente a obtencéo da solugéo.

Analisando o sistema formado pelas Egs. (1) a (6), observa-se a necessidade de uma equacéo de estado para o
calculo da pressdo, pois a natureza segregada do processo de solugdo requer que cada variavel tenha uma equacéo
evolutiva paraser avangada.

Se r tem variagdo consideravel com a pressdo, entéo a equacdo de estado relacionaa pressdo com umafungao de

r eh,. A equagdo de estado e a equagio da continuidade sio usadas, respectivamente, para o célculo da pressio e da
massa especifica. Essa formulagdo, na qual todas as varidveis dependentes possuem a sua equagdo de evolugéo, é
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conhecida como formulago compressivel. A equagdo de estado p=p(F, h) usada no presente modelo pode ser
encontrada em Barbieri (2001).

A solugdo do sistema de Egs. (1) a (6) é obtida ao longo do evaporador, dividindo-o em peguenas células, em um
total de MT, conforme mostrado na Fig. (3a). Para cada célula, sete varidveis devem ser calculadas: r, u, p, h,, T,,

T.e w,. Asvariaveis 1, p, h,eT,, sioarmazenadas no centro da célula, ponto P mostrado naFig. (3b), enquanto que
a velocidade,u, € armazenada nas faces “w” e “€” da célula, mostradas na Fig. (3b). As variaveis T, e w,s&0

armazenadas nas faces“n” e“s’ mostradas também na Fig.(3b).

Observa-se que as Egs. (1) a(3) e (6), para o refrigerante e parede do tubo, e as Egs. (4) e (5), para o ar, formam
dois sistemas de equagdes ndo-lineares, que podem ser resolvidos utilizando-se 0 método de Newton-Raphson.

Para melhorar a eficiéncia do processo de solugdo, utiliza-se neste trabalho um método iterativo de dois niveis para
asolucdo das equagdes. Tais niveis sao:

(i) Nivel 1—Célculo dasvariaveis do refrigerante e da parede do tubo:

Neste nivel, é assumido que as condic¢Bes do ar (T, W) ao longo de todo o dominio de solugéo sejam conhecidas.
Assim, um método de Newton-Raphson de célula em célula, iniciando-se da entrada do tubo, é usado para resolver o
sistema de equagBes para o célculo de 1, u, h e T, sendo p calculado pela equacéo de estado p=p(F , h,) (vide
Barbieri, 2001).

A solucdo numérica inicia-se na entrada do tubo (m=1), onde o escoamento & bifasico, e prossegue célula a célula
até que o titulo da mistura atinja o valor unitario, passando o escoamento a ser nmonofésico. Quando a temperatura da
parede do tubo atinge a temperatura do ponto de orvalho do ar, para a condi¢do especificada na face horizontal da
célula, teminicio o processo de condensacao do vapor d’ agua do escoamento de ar sobre os tubos.

1 I T
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Figura 3. (a) Divisdo do evaporador paraa solucdo numérica; (b) volumes de controle para o refrigerante e parao ar.

(ii) Nivel 2— Célculo dasvariaveisparaoladodo ar:
Neste nivel realiza-se a correcao dos valores da temperatura e umidade do ar resolvendo-se as Egs. (4) e (5), pelo
método de Newton-Raphson. Essa correcéo é realizada para toda a malha e ndo célula a célula, constituindo um sistema

deordemigua a2 MT. A convergéncia é obtida quando os somatérios das corre¢des das condic¢des do ar (T, Wy) forem
inferioresa10™.
Paraamalha apresentadana Fig. (3) osindicesi, j e m sdo relacionados pela equagdo dada por,

m=i+(j- Ml (=223, MI; j=1,23,..., MJ) )

Considera-se que 0 regime permanente € alcancado quando a variagdo de r , u, h, e T,,, de um passo de tempo
para o outro, for menor do que 10°>.

3. Resultados e Discussao

Visando a andlise das caracteristicas gerais de evaporadores de serpentina, Liang et al. (1999) smularam um
evaporador com 0 escoamento de refrigerante em apenas um Unico circuito de quatro tubos em fluxo cruzado com o
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escoamento de ar, cujos parametros geométricos séo apresentados na Tab. (1). Para esse caso, 0s resultados obtidos por
Liang et al. (1999) foram comparados com os resultados obtidos com o presente model o.

Tabela 1 — Parametros geométricos do evaporador simulado por Liang et al. (1999).

Par@metros Geométricos Valores
Comprimento do tubo reto (m) 10
Espacamento transversal dos tubos (m) 0,025
Espacamento longitudinal dos tubos (m) 0,0216
Diémetro externo do tubo (mm) 953
Diémetro interno do tubo (mm) 883
Espessura das al etas (mm) 0,12
Espacamento das al etas (mm) 241
NUmero de aletas 3H

As condi¢des de operacdo empregadas nos testes realizados por Liang et al. (1999) so apresentadas na Tab. (2). A
entalpia na entrada do evaporador é determinada pelas condic¢des na saida do condensador (temperatura de condensacao

45 °C, grau de sub-resfriamento 5 °C).

Tabela 2 — Condicdes de operagdo usadas por Liang et al. (1999).

Condic¢des de operagao na entrada Caso 01 Caso 02 Caso 03
Temperaturado refrigerante (°C) 105 105 110
Vazéo em massa de refrigerante (kg/s) 0,0036 0,0055 0,0086
Titulo 0,22 0,22 0,22
Temperaturado ar (°C) 28,0 28,0 28,0
Umidade relativa (%) 30 60 90
Velocidade do ar (m/s) 20 20 20

Umavez que os resultados obtidos sdo dependentes das equagfes constitutivas mencionadas no Item 2, o modelo é
investigado em maiores detalhes, com o intuito de verificar a influéncia das diferentes correlagdes adotadas. A seguir
sd0 apresentados os resultados dos testes realizados, os quais utilizam o Caso 02 apresentado na Tab. (2).

3.1. Influéncia do Coeficiente de Transfer éncia de Calor Bifasico

Na literatura, encontram-se disponiveis véarias correlagoes,

com diferentes concepcles, para o calculo do

coeficiente de transferéncia de calor, CTC, em escoamentos bifasi cos de fluidos refrigerantes no interior de tubos. Neste
item, analisa-se ainfluéncia de algumas dessas correl agdes sobre os resultados obtidos com o model o proposto.

Na Fig. (4a) sdo mostradas as distribuicdes do CTC do lado do refrigerante. Nesse caso, o CTC bifésico €
calculado pelas correlagdes de: Chen (1966), Jung e Radermacher (1991), Kandlikar (1990) e Bandarra Filho et al.
(1997b). As descontinuidades observadas nos perfis do coeficiente de transferéncia de calor mostrados na Fig. (4a)

devem-se atransicéo do escoamento biféasico para o monofasico.
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Figura 4. (a) Distribui¢des do coeficiente de transferéncia de calor no lado do refrigerante; (b) Efeito do coeficiente de

transferéncia de calor no escoamento bifasico.
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Observa-se na Fig. (4a) que as correlagdes para o CTC bifasico apresentam comportamentos claramente diferentes,
sendo que a correlacdo de Kandlikar (1990) fornece os valores menores, acarretando vaporizacdo incompleta do fluido
refrigerante. Tal fato pode ser melhor observado na Fig. (4b), na qual apresentam-se os perfis de temperatura do
refrigerante ao longo da serpentina calculado pelo presente modelo e comparados com aquele obtido por Liang et
al. (1999). O maior grau de superaquecimento é obtido quando a correlagdo de Chen (1966) é empregada, uma vez que
tal correlacdo fornece os maiores valores do coeficiente de transferénciade calor [vide Fig. (49)].

Na Fig. 4(b), verificarse que o perfil de temperatura obtido quando a correlagdo de Jung e Radermacher (1991) é
usada, € o que melhor se gjusta ao resultado de Liang et al. (1999).

3.2. Influéncia do Coeficiente de Transferéncia Calor M onofasico

Em evaporadores de serpentina com tubos aletados de expansdo seca, a regido de escoamento monofasico de
vapor superaquecido, geralmente, compreende 20 % do comprimento total da serpentina. Para verificar a influéncia do
coeficiente de transferéncia de calor nessa regido, foram testadas as correlagcbes dadas por: Dittus-Boelter (1930),
Gnidlinski (1976), Sieder e Tate (1936) e Sleicher eRouse (1975). Os perfis do coeficiente de transferéncia de calor
monofésico, calculados por essas correl agdes, sdo apresentados naFig. (5a).
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Figura 5. (a) Distribuigbes do CTC monofésico; ) Efeito do coeficiente de transferéncia de calor no escoamento
monofasico.

Veificase na Fig. (5a), que dentre as correlagfes testadas, com excegéo da correlagdo de Sieder e Tate (1936),
cujos valores do CTC monofésico estdo préximos de 270 Winf K, as demais equagdes fornecem valores muito
proximos entre si, na faixa de 215 a 230 W/nf K. Esse comportamento faz com que os perfis de temperatura do
refrigerante na regido monofésica sejam praticamente coincidentes, como mostrado na Fig. (5b). Tal fato demonstra que
os resultados obtidos independem da correlacdo usada para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor
monofésico.

Observa-se na Fig. (5b) que os perfis de temperatura apresentados, referem-se apenas a regido de escoamento
monofasico, que compreende aproximadamente 0,4 m da serpentina.

Na Fig. (5b), mostra-se também o perfil de temperatura calculado por Liang et al. (1999), cujas temperaturas, ao
longo daregido monofasica, sdo inferiores aquelas cal cul as pel o presente modelo.

3.3. Influénciado M odelo de Célculo da Forca de Atrito entre o Refrigerante e a Parede do Tubo

Um termo da equagéo da quantidade de movimento do refrigerante que merece atencdo € aquele referente ao atrito
entre o refrigerante e a parede do tubo (f,). Dentre os varios model os disponiveis naliteratura para descrever esse termo,
sd0 agqui analisados o modelo dos multiplicadores bifasicos, usando as equacdes de Friedel (1979), Whalley (1987) e
Paliowoda (1989), que fornece diretamente o valor def,.

Na Fig. (6a) apresentam-se os perfis de fy, calculados pelas trés correlacbes analisadas e na Fig. (6b), apresentam-se
as respectivas distribuic¢des de pressdo do refrigerante, ao longo da serpentina. Na Fig. (6a), observa-se que na regiao
monofésica os valores de f, sdo coincidentes, umavez que o fator de atrito nessa regido € calculado pela correlagéo de
Churchill (1977), nos trés casos apresentados.

Nota-se também nas Figs. (6a) e (6b) uma relacdo direta entre o modelo de calculo do termo fy e a distribuicso de

pressdo do refrigerante, ou seja, um maior valor de fy fornece o maior gradiente de presso. Nos trés casos mostrados
naFig. (6a), aforca fx cresce continuamente ao longo da serpentina, sendo que val ores méximos s3o atingidos proximo
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do ponto de vaporizagdo completa do refrigerante, quando se usam as correlagdes de Friedel (1979) e Paliwoda (1989).
A correlacso de Whalley (1987) fornece um perfil de fx aproximadamente linear.
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Figura 6. (a) Distribui¢cdes da forca f, ao longo da serpenting; (b) Distribuicfes de pressdo do refrigerante ao longo da
serpentina.

O efeito do modelo de célculo da forca fy sobre a distribuicsio de temperatura do refrigerante é mostrada na Fig. (7),
comparados com a distribuicdo de temperatura calculada por Liang et al. (1999). Observase que os perfis de
temperatura sdo muito proximos entre si ao longo do maior trecho da serpentina. Dentre os perfis de temperatura
calculados com o presente modelo, nota-se na Fig. (7), um gradiente de temperatura ligeiramente maior durante a
mudanca de fase, quando a correlacdo de Friedel (1979) é usada, provocando um grau de superaqueci mento maior.
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Figura7. Influéncia do modelo de calculo daforgaf, naregido de escoamento bifasico.

3.4. Influénciado Coeficiente de Transferéncia de Calor do Ar

Considerando ainda o Caso 02 da Tab. (2), foram testadas as correlacBes de Turaga et al. (1988) e a de McQuiston
(1981) para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar. A Fig. (8a) mostra as distribuices do
coeficiente de transferénciade calor do ar, considerando a presenca de al etas e a condensacéo do vapor d’ agua.

Observa-se na Fig. (8a) que os dois perfis do CTC do ar apresentam o mesmo comportamento, embora a correlagdo
de McQuiston (1981) forneca valores menores do que aqueles de Turaga et al. (1988). Nota-se que a descontinuidade
dos perfis ocorre em razéo da desumidificagdo do ar. No trecho final da serpentina, os valores menores do CTC indicam
gue, nessaregido, ocorre somente transferéncia de calor sensivel.

Na regido de desumidificacdo, que ocupa aproximadamente 90 % da serpentina, ocorre transferéncia de calor
sensivel e latente e os valores do CTC do ar sdo significativamente maiores. A reducdo da umidade absoluta do ar ao
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longo dessa regido é mostrada na Fig. (8b), que apresenta os perfis de umidade absoluta do ar ao longo do evaporador
obtidos quando as correlagdes de M cQuiston (1981) e Turagaet al. (1988) sdo usados no célculo do CTC do ar.
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Figura 8. (a) Distribui¢&o do coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar; (b) Perfis de umidade absoluta do ar ao
longo do evaporador.

Os perfis de umidade absoluta mostrados na Hg. (8b) apresentam 0 mesmo comportamento e sdo praticamente
coincidentes. O mesmo é observado na Fig. (9) com relacdo aos perfis de temperatura do ar obtidos pelo presente
model o, independente da correlagdo usada para o calculo do CTC do ar.
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Figura 9. Perfis de temperaturado ar ao longo do evaporador.
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Na Fig (9), observa-se que as temperaturas obtidas pelo presente model o sdo menores do que aquelas obtidas por Liang
et dal (1999), sendo que a diferenca méaxima entre os valores calculados pelos dois modelos foi de 15 %, que
provavelmente é causado pela correlacdo de transferéncia de calor do ar de Fisher e Rice (1983) usada por Liang et
al. (1999), aqual néo foi obtida pelo presente autor.

3.5. Compar agles dos Resultados

Neste item sdo apresentadas as comparagfes entre os resultados calculados usando-se o presente modelo e o0s
resultados obtidos por Liang et al. (1999). Além disso, avalia-se a influéncia da umidade relativa do ar na entrada do
evaporador sobre 0 seu comportamento no regime permanente.

Nas Figs. (10) a (12) apresentam-se, respectivamente, para as umidades relativas do ar na entrada de 30 %, 60 % e
90 %, as comparacdes entre os perfis de temperatura do ar, temperatura do refrigerante e temperatura da parede do tubo
calculados pelo presente model o com aqueles calculados por Liang et al. (1999).

Verificase nas Figs. (10) a (12) uma boa concordancia entre os resultados apresentados por Liang et al. (1999) e
aqueles calculados pelo presente modelo, principalmente os perfis de temperatura do refrigerante e da parede do tubo.
Entretanto, para a umidade relativa de entrada do ar de 30% [vide Fig. (10)], observa-se que o presente modelo ndo
prevé a vaporizagdo completa do refrigerante. Nesse caso, o titulo do refrigerante na saida da serpentina é de 0,81 o que
difere do resultado de Liang et al. (1999). Apesar disso, os perfis de temperatura do ar, do refrigerante e da parede do
tubo estao préximos, apresentando uma diferenca mais acentuada apenas na regido de vapor superaguecido.
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Figura 10. Comparacdes entre os perfis de temperatura do ar, do refrigerante e da parede do tubo para UR = 30%.
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4. Conclusdes

Neste trabalho apresenta-se um modelo numérico distribuido para a simulagdo do escoamento ao longo de
evaporadores de expansdo seca de serpentina com tubos aletados, geralmente usados em sistemas de refrigeracéo e
condicionamento de ar. Tais evaporadores, quando comparados a outros componentes do sistema de refrigeragéo, ou
outros tipos de evaporadores, sdo relativamente complexos de serem model ados, em razao dos escoamentos envolvidos.

No modelo proposto, considera-se a queda de presséo no interior dos tubos e a condensacéo do vapor d' agua do ar
gue escoa em fluxo cruzado na parte externa dos tubos, podendo-se obter as distribuic¢des, no espaco e no tempo, de
massa especifica do refrigerante, da velocidade do refrigerante, do titulo, da temperatura do refrigerante, da temperatura
daparede do tubo, da temperatura e umidade absolutado ar.

As correlacfes para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor bifasico exercem um papel fundamental na
simulacéo do escoamento, pois cada correlagdo considera um determinado padréo de escoamento bifasico, ou mesmo,
determinadas condic¢des de operacdo. Nos casos avaliados no presente trabalho, as correlagdes que se mostraram mais
adequadas sdo aquel as que consideram a superposi¢éo de efeitos. ebulicdo nucleada e ebulicdo convectiva.

As correlagbes para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar, também exercem um papel
fundamental na modelagem do escoamento de evaporadores de serpentina com tubos aletados. Tais correlacfes tém
aplicagdes restritas, pois dependem da geometria do evaporador e das condi¢des termofisicasdo ar.

Os resultados obtidos apresentam uma boa concordéncia com aqueles de Liang et al. (1999). Sdientase a
necessidade de melhorar a modelagem do escoamento do lado do ar considerando, por exemplo, o efeito da queda

pressdo do ar. Além disso, é importante a analise de evaporadores com diferentes geometrias de serpentinas e com
vériasfileiras de tubos.
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Abgtract. This work presents a numerical model to simulate the flow in finned-tube coil evaporators, the kind widely used in air
conditioning and refrigeration systems. The model considers a evaporator composed of the two-phase one-dimensional
homogeneous refrigerant flow inside just one tube and the air flow crossing the outside of that tube. The refrigerant pressure drop,
the moisture condensation on the air side, as well as the effects of the external and internal environment conditions, are also taking
into account. For the refrigerant flow, mass, momentum and energy conservation eguations are solved in order to evaluate the
specific mass, velocity, and temperature of the refrigerant fluid, respectively. For the air flow, energy and mass (humidity)

conservation equations are solved, to obtain, respectively, the temperature and absolute humidity of the air crossing the evaporator.
Also, the solution of energy conservation equation for the tube wall is used to determine the wall temperature distribution. Finite
Volume Method is used all over to discretize the governing equations and a Newton-Raphson Scheme is utilized for the solution of
the resulting system of equations. Results, such as air and refrigerant temperatures and tube-wall temperature distribution along the
coil, are compared to data available in the open literature. Additionally, the influence of some constitutive equations on the results is
analyzed.

Keywords: finned-tube coil evaporators, two-phase flow, refrigeration, distributed model.



