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a) Letras latinas

Nomenclatura

Simbolo Descricéo

Af area frontal do trocador de calor

An minima area livre ao escoamento

Ap area de face menos area da moldura do trocador de calor
At area da se¢Ho transversal do tubo

Bo numero de ebuligdo

Co numero de convecgio

Cp calor especifico do ar

Cp calor especifico do refrigerante

D¢ didmetro do colar de fixagdo de aletas onduladas
D. didmetro externo do tubo

Dr didmetro das aletas circulares

Dy difmetro hidriulico

D; didmetro interno dos tubos

E fator de ganho {(modelo do ganho)

eF fator de corregdio de F

es fator de coorregiio de S

F fator de ganho (modelo da superposigdo)

F4 distincia entre aletas

Fy altura das aletas circulares

Fo largura das aletas

Fp densidade de aletas (ntimero de aletas por unidade de comprimento)
Fr numero de Froude

Fr espessura das aletas

g aceleracdo da gravidade

Gz numero de Graetz

h coeficiente de pelicula

hgg calor latente de evaporacgio

hy coeficiente de pelicula para o liquido

hp coeficiente de pelicula para evaporagdo em piscina
h, coeficiente de pelicula do lado do refrigerante

j fator de Colburn

jn fator de Colburn para n fileiras

ki condutividade térmica do liquido

Lqg largura do trocador de calor

11.1 vazdo massica de refrigerante

n ordem do modelo assintético

n; namero de fileiras de tubos no trocador de calor
Nu numero de Nusselt

| pressdo critica

P pressio do liquido

nimero de Prandt



P, pressdo reduzida

Psat pressdo de saturagio

q fluxo de calor

Re numero de Reynolds

Rs? fator de incrustagio

Re rugosidade da superficie

Rw resisténcia térmica da parede do tubo

S fator de supressfio (modelo da superposicio)
Sq profundidade das ondas das aletas onduladas
Se comprimento de onda das aletas onduladas
St nimero de Stanton

Te temperatura longe da parede do tubo

Ts temperatura de saturagio

Tw temperatura da parede do tubo

X titulo

XL espagamento longitudinal entre os tubos

X espagamento transversal entre os tubos

. pardmetro de Martinelli

b) Letras gregas

Simbolo Descrigio

p densidade

n viscosidade dindmica

o tensdo superficial

B dngulo de contato

Eg razdo entre o volume de vapor e volume total (void factor)
o1 multiplicador de atrito

c) Subscritos

Simbolo Descrigéo

1 liquido

g gas ou vapor

cf convecgdo forcada
nb ebuli¢do nucleada
sb supressio de bolhas



1) Resumo
Existem muitos estudos sobre a troca de calor em trocadores de calor tubo

aletados. O estabelecimento de uma forma pratica e precisa para definir os coeficientes
de pelicula do lado do ar e do refrigerante facilitaria e diminuiria os custos do projeto
dos trocadores de calor. No entanto, existem diversas dificuldades para se atingir esse
objetivo. O escoamento, tanto do lado do ar como do refrigerante, ¢ extremamente
complicado ¢ os processos de transferéncia de calor ¢ massa ainda estfo longe de serem
completamente entendidos.

Nesse trabalho foram pesquisadas diversas correlacBes utilizadas no célculo de
coeficientes de pelicula de ambos os lados do trocador, As correlagtes do lado do ar
dependem de pardmetros geométricos e de escoamento. Cada uma atende apenas a um
determinado grupo de geometria, nfio existindo, por enquanto, nenhuma correlacio geral
que englobe todas as geometrias existentes. As correlagdes para o lado do refrigerante
podem ser divididas em trés grupos, de acordo com o modelo a partir do qual foram
desenvolvidas: modelo da superposigdo, assintético e do ganho. A dificuldade de se
desenvolver uma correlagiio geral para o lado do refrigerante deve-se aos diversos

padr8es de escoamento que existem no escoamento bifasico.

2) Introdugao

A falta de investimentos na produgdo de energia elétrica no Brasil fez com que o
pais atingisse a saturagdo no fornecimento de energia, principalmente nas regies sul,
sudeste e centro-oeste. O Brasil, inclusive, j4 importa energia de paises vizinhos.
Mesmo que o pais volte a investir na geragfio de energia demorari alguns anos até que a

situagdo normalize-se.



Nos tltimos tempos, a participacdo de sistemas de condicionamento de ar no
consumo de energia elétrica tem crescido bastante. Isso porque a demanda por sistemas
de tratamento de ar tem aumentado muito, sejam eles residenciais, comerciais ou
industriais, causando uma proliferagio na utilizagio de evaporadores e trocadores de
calor, equipamentos essenciais neste tipo de sistema. Isso se deve a diversos fatores: no
setor residencial, o barateamento dos sistema de ar condicionado de janela provocou um
grande aumento nas vendas; no setor comercial, a proliferagdo de shopping centers,
supermercados, fast-foods, etc, tem aumentado a utilizago de sistemas de ar
condicionado central; no setor industrial, ¢ cada vez maior a participagdo do
condicionamento de ar como parte integrante do processo de fabricagdo, como podemos
ver nas induastrias farmacéutica, eletrfnica e de alimentos.

Com isso, e adicionando-se o fato de que esses equipamentos consomem muita
energia elétrica, temos que os sistemas de condicionamento de ar ja s3o responsiveis
por grande parte do consumo de energia elétrica. Em prédios, por exemplo, os sistemas
de ar condicionado central sdo responsiveis por 40 a 60% do consumo total, j4 em
residéncias que possuem aparelhos de ar condicionado, o aparelho € responsavel por
cerca de 30% do consumo.

Além disso, com a assinatura do Protocolo de Montreal, que prevé a eliminagio
dos CFCs nos paises desenvolvidos até 2010 e dos HCFCs até 2030 devido ao seu
elevado impacto ambiental, havera a necessidade de substituir esses refrigerantes.

Para projetar evaporadores modernos, que atendam 3s necessidades atuais, serd
necessério melhorar o conhecimento dos processos de transferéncia de calor envolvidos

para melhorar a eficiéncia térmica desses equipamentos. Um fator importante para um



bom projeto € a predi¢do confidvel dos coeficientes de transferéncia de calor tanto do
lado do ar como do refrigerante.

Uma grande quantidade de material j4 foi publicado e diversas correlagdes
empiricas e semi-empiricas ja estdo disponiveis. Neste trabalho, serd feito uma revisdo
das correlagdes existentes, facilitando o estudo da influéncia de diferentes pardmetros
(geometria do trocador, titulo do refrigerante, etc.) no desempenho dos trocadores de

calor.

3) Transferéncia de calor em trocadores de calor

Para um trocador de calor utilizando dois fluidos, os pardmetros de interesse,
diretamente relacionados com a eficiéncia da transferéncia de calor sdo (Kays [1]):
U = coeficiente global de transferéncia de calor, (W/m? °C)
A = érea de troca de calor na qual U ¢ baseado, (m?)
the € ths = temperaturas de entrada e saida do fluido quente, (°C)
tee € tc,s = temperaturas de entrada e saida do fluido frio, (°C)
Cy = capacidade térmica do fluido quente, (W/°C)
C. = capacidade térmica do fluido frio, (W/°C)
De forma geral, essas varidveis fornecerfo a base para o estudo de troca de calor
nos trocadores.
Observando-se as variaveis acima fica claro que, a excegéio do coeficiente global,
todas sdo facilmente medidas ou calculadas. O principal fator limitante num projeto é,
portanto, o coeficiente global U, pois ele € essencial na andlise da transferéncia de calor
e ¢ a varidvel mais incerta e dificil de se obter. Este coeficiente é definido em termos da
resisténcia térmica total entre dois fluidos e pode ser considerado uma composigio de

diversos componentes em sé€rie como vemos na equagio 3.1.



1 1 1 1 R”f,c R”f,h 1
= = = -+ +Rw+ +
UA UA, UA, (nbA), nA), (m,A), (m,bA),

(3.1)

onde c e h referem-se aos fluidos frio e quente, respectivamente. Assim o calculo do
coeficiente leva em conta a resisténcia a transferéncia por convecgfio de ambos os
fluidos, a resisténcia & condugéo (Ry), e os fatores de incrustagéio (Rs), que contabilizam
o aumento da resisténcia térmica devido a presenga de impurezas, ferrugem ou
deposigdes sobre as superficies de troca de calor.

O fator 1, na equagfio 3.2 ¢ introduzido para incluir a eficiéncia global de uma
superficie aletada. E definido de tal forma que, tanto para a superficie quente como para
a fria, a taxa de transferéncia de calor é

q=n,bA(T, -T.) (3.2)
onde Ty € a temperatura da superficie base e A ¢ a area total (base exposta mais aletas)
da superficie.

O valor de U &, entfio, condicionado a diversos fatores como geometria da
superficie de troca, tipo de fluidos envolvidos e seus respectivos coeficientes de
pelicula, material da superficie, etc. A maior dificuldade no calculo de U é a
impossibilidade de se desenvolver resolugdes analiticas que permitam calcular os
coeficientes de pelicula tanto do lado do ar como do refrigerante.

No caso do ar, a complexidade do escoamento (ver figura 3.1) ndo permite uma
modelagem para a determinac¢fio analitica do coeficiente. J4 do lado do refrigerante, o

que dificulta o estabelecimento de uma correlagio geral é o escoamento bifasico, dificil
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de ser modelado e que faz com que o coeficiente de transferéncia de calor em cada

ponto do tubo seja diferente (ver figura 3.2).
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Figura 3.2: Escoamento de refrigerante em tubos horizontais (Webb).
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4) Trocadores de calor compactos

Os trocadores de calor pesquisados nesse trabalho sfo os do tipo recuperativos,
que utilizam aletas para aumentar a densidade de 4rea superficial (drea de troca de calor
por volume ocupado pelo trocador). A superficie externamente aletada aumenta o
coeficiente de transferéncia de calor, resultando numa diminuigdo do volume ocupado
pelo trocador. Existem dois tipos mais comuns de trocadores compactos: os de aletas
laminares (plate-fin) e os tubo-aletados (tube finned).

Os trocadores com aletas laminares possuem placas (aletas) paralelas continuas
atravessadas por tubos que carregam o fluido refrigerante (ver figura 4.1). Os tipos de
aletas atualmente usadas sdo mostradas na figura 4.2, A disposigiio dos tubos podem ser
em quinqiiéneio (staggered tubes) ou alinhados (line round tubes), e sua forma pode ser
circular ou eliptica. Esse tipo de trocador é normalmente mais barato (por unidade de
area de troca de calor), pois sua construgio ¢ mais simples e facilita a produgio em

1massa.
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Figura 4.1: Trocadores de calor com aletas laminares (Shah). Tubos dispostos em
quingiioncio: (a) tubos circulares e (b) tuboes elipticos.
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Figura 4.2: Tipos de aletas utilizadas em trocadores de calor (Shah).

Nos trocadores tubo-aletados, cada tubo possui aletas longitudinais
individualmente como mostra a figura 4.3. Os diversos tipos de aletas estfo ilustrados
na figura 4.4. Os tubos podem ter as mesmas disposicdes ¢ formas anteriores, mas esse
tipo de montagem ¢ mais robusta e pratica. Em ambos os casos as aletas sdo unidas aos

tubos através de soldagem, ajuste mecanico, extrus3o, colagem, etc.
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5) Correlacoes de transferéncia de calor para o lado do ar

13
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Como foi dito anteriormente, é muito dificil de se obter correlagdes para o lado
do ar por meios analiticos. Existem apenas algumas poucas correlagSes desenvolvidas
analiticamente e, ainda assim, para geometrias muito simples. No caso de trocadores de
calor compactos, somente os métodos experimentais ¢ que possibilitam obter as

correlagdes.

5.1) Nimeros adimensionais importantes
Existem alguns adimensionais que predominam no estudo da transferéncia de
calor no lado do ar. S&o eles:
* Numero de Nusselt (Nu): Este pardmetro eqiiivale-se ao gradiente de temperatura
adimensional na superficie, e proporciona uma medida da transferéncia de calor que
ocorre na superficie. Para uma dada geometria:

_h.D,

N
YEX

(5.1)

e Numero de Stanton (St): E definido como a raziio entre o fluxo de calor na parede
por unidade de diferenca de temperatura (entre a parede ¢ o fluido) e a capacidade

térmica do fluido por unidade de area de escoamento.

h

St = 5.2
Ve, (52)
o Fator de Colburn (j ): E o coeficiente de transferéncia de calor adimensional.
¥ NP -1/3
j=St.pr =—ml (5.3)
Re

¢ Numero de Reynolds (Re): E definido como a razdo entre as forgas de inércia e as

forcas viscosas do fluido.
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Re = (3.4)

Pr=—"=_ (5.5)

A vantagem da utilizago de adimensionais reside no fato de que eles sio vilidos
para qualquer superficie geometricamente semelhante & superficie original. No entanto,
qualquer mudanga nas dimensdes, que acabem com a similaridade geométrica, fard com

que esses adimensionais deixem de ser aplicdveis 4 essa superficie.

5.2) Método para a determinacéao de correlagées
Existem diversas técnicas utilizadas nestes tipos de experimento. No entanto,
podemos dizer que elas, em geral, derivam de um método primdrio, baseado na

caracteristica de regime permanente da transferéncia de calor na segfio de testes.

5.2.1) Método do regime permanente

Este método ¢ utilizado na determinag3o de correlagdes de transferéncia de calor
para trocadores de calor recuperativos em geral, incluindo os trocadores aletados. Neste
método, para determinar as curvas j x Re ou Nu x Re , o trocador é colocado em uma
segfio de testes. Como o objetivo ¢ caracterizar a transferéncia do lado do ar, utiliza-se
do outro lado uma superficie conhecida (j ou NuxRe conhecido),onde escoa um fluido
de grande capacidade térmica (4gua, por exemplo).

Nos experimentos, a vaz8o dos fluidos de ambos lados do trocador sdo mantidas
constantes em valores pré-determinados. Uma vez que o regime permanente € atingido,

faz-se a medi¢fo da temperatura dos dois fluidos na entrada e na saida do trocador e
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também das vazdes. Repete-se os experimentos para diversas vazGes para cobrir a faixa

do nimero de Reynolds desejada. A figura 5.1 mostra um circuito tipico.

: vapor
oriflcio para a mediglo :

de varso anel piesomitrice para medigho de

¢y pressio estitics

para ¢ verttilador | H ] ///" H ar
a valvila do con- wus 3 § /; 3 o ——
trole de valio | s i };; e

teMmopares pary - =7 razificaclor da fluzo ﬂ\\

maedigle da

tampreratiina wapor

Figura 5.1: Circuito de ensaio de trocadores de calor (Kays e London),

Para determinar j ou Nu, determina-se o calor transferido do ar para o outro
fluido, ou vice-versa, através das temperaturas medidas e do calor especifico desse
fluido. Com isso e com as temperaturas do ar calculamos o coeficiente U4. Geralmente
despreza-se o efeito do fator de incrustagio, dessa forma a equagiio (3.1) permite

calcular (77,74) do lado do ar.

1 1 1

= +R, +——— (5.1)
UA (nohA)lado (TlohA)lado .
doar conhecido

Sabendo a 4rea, a geometria e material da superficie de troca , 4 e 7, sfo calculados
iterativamente. Tendo A, basta calcular os adimensionais j ou Nu e o numero de

Reynolds para a condigfio ensaiada.

5.3) Correlacbes para o lado do ar
Um dos primeiros trabalhos foi publicado por Kays e London [1]. Eles

apresentaram dados de j para 77 superficies diferentes, sendo 21 delas superficies tubo-

aletadas.
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McQuinston [5] ensaiou cinco trocadores de aletas laminares planas (plain plate
fin). Cada trocador tinha, respectivamente, 4, 8, 10, 12 e 14 aletas por centimetro.

Através de analise de regressio, chegou-se s seguinte correlagiio:

j=0.0014+02618* JP * J(s) 5.2)

) 4[( 4 XL XT A. -015
wexes| (5 5 %) 63

J(s) =1 — para superficie seca

J(s)=084+ 4.0X10_s Re ;5 —> superficie com condensagdo de vapor (5.4)
Essa correlagio deve prever o fator j dentro de uma faixa de +10%. Observar que Rep, &
o ntmero de Reynolds baseado no didmetro externo do tubo, enquanto que Regq € o
mesmo nimero mas baseado na distincia entre as aletas. Ja a velocidade utilizada no
calculo de Re ¢ a velocidade da menor édrea de passagem do ar. Essas correlagbes sdo
vélidas para as seguintes faixas:
¢ Diimetro do tubo: 3/8 a 5/8 pol.
¢ Espagamento entre tubos: 1 a 2 pol.
¢ Numero de fileiras: 4
¢ Densidade de aletas: 4 a 14 aletas/pol.
e Espessura da aleta: 0.006 a 0.010 pol.
e Velocidade de face: 200 a 800 pés/s
e Pardmetro JP.J(s): 0.01 a 0.05
¢ Disposicdo dos tubos: quingiiéncio

Rich [6] estudou o efeito do namero de fileiras no fator j utilizando trocadores

com tubos de 2 pol. de didmetro distribuidos em quinqiiéncio, com espagamento de 1%
p q P
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pol. entre tubos e densidade de aletas de 14 aletas por polegada. O resultado dessa

experiéncia foi a seguinte correlagio:

b _1-1280.n, Re,, (5.5)

Jl
onde

n; = niamero de fileiras

jn = fator j para n; fileiras

j1 = fator j para 1 fileira

Rexg, = numero de Reynolds baseado no espagamento longitudinal dos tubos

Para Rexg entre 3000 e 15000, a equagdio (5.5) representa os dados experimentais
dentro de +7%. McQuinston [5] mostrou que, apesar dessa correlagdio ter sido
desenvolvida exclusivamente para a geometria usada por Rich, ela pode ser usada em
conjunto com a sua correlagdo para trocadores com tubos de didmetro de 3/8 a 5/8 pol.,
distribuidos em quingiioncio com espagamento de 1 a 1% pol., e com densidade de
aletas de 8 a 14 aletas por polegada. Assim, para essa geometria, pode-se combinar as

equagdes (5.2) e (5.5) de forma a obtermos:

. {1-1280.n, Rey,
jo = (0.0014 +0.2618.JP.J(s)) (5:6)

-1.2

1-5120Rey,

Turaga et al [7] testou 10 trocadores DX (expansio direta de refrigerante) de
aletas laminares planas a fim de determinar o efeito dos pardmetros geométricos e do
fluxo de ar no desempenho dos trocadores. Os dados foram obtidos variando-se a
densidade de aletas (3.1 a 5.5 aletas/cm) e o nimero de fileiras de tubo (3 a 8), para

superficie de troca seca e molhada. Os valores de didmetro do tubo (13.4mm),
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espagamento entre tubos (38.1mm) ¢ espessura da aleta (0.16mm) foram mantidos

constantes. As seguintes correlagdes foram obtidas através de andlise de regressio:

024
. A —018 .
Jp = 0.053(—A—J Re,, —>superficie seca (5.7)
P
A 0.23 F 115 .
Jw = 004(?) (—dj Re,, —>superficie com condensacgio (5.8)
P T

Onde Ap ¢ a drea de face menos a 4rea ocupada pela moldura do trocador e o
numero de Reynolds é baseado na profundidade do trocador. A equagdo (5.7) é vilida
para as seguintes faixas: (A/Ap)<50, 300<Rer4<1500. J4 para a equagdo (5.8) temos as
seguintes faixas: (A/Ap)<50, 300<Re; 4<1300 e 10<(F¢/Fr)<22,

Webb [8] utilizou dados obtidos por Beecher e Fagan (1987) para 7 trocadores
de aletas planas e 20 trocadores de aletas onduladas (wavy fin) para desenvolver suas

correlagdes. O resultado para os trocadores de aletas planas foi a seguinte:

onnf E . 023
Nu =04Gz D_d n, ~ —>para Gz<25 (5.9
o)
ve2f F 023 o
Nu=053Gz || n™ —>para Gz>25 (5.10)
D. !

J4 para aletas onduladas, temos:

011 -0.09 012 -0.34
Nu=0.5&z°“(§1) (ij (—Si) (~S—’;J — para Gz < 25

D, D, X, X,
5.11)
Nu = 0.83Gz°'76[%ng—drﬁ[%tjm[)S(—"fﬂ —> para Gz > 25
. i ) 5
(5.12)
onde Gz=m (5.13)

L,
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O numero de Reynolds € calculado com a velocidade na menor drea de passagem
do ar. O didmetro hidrdulico ¢ definido como sendo quatro vezes o volume do canal

aberto dividido pela 4rea total da superficie e € dado por:

_ 2Fi(1-B) (5.14)
Dh“[(l-p)seceusﬁ/nc]
D2
= 4; )‘; (5.15)
secez(—s‘i-;—sp)-— (5.16)

O pardmetro B é a fracio do volume do canal ocupado pelo tubo. O parimetro
secO leva em conta a area adicional proporcionada pelas ondas, relativamente s aletas
planas. Sq € a profundidade da onda e Sp é o comprimento da onda. As equagdes 5.9 e
(5.10) predizem 98% dos dados experimentais dentro de +5%, j4 as equagdes (5.11) e
(5.12) predizem 88% dos dados dentro de 5%, e 96% dentro de +10%. As limitagGes

para a utilizagdo dessas correlagdes estfio na tabela 5.1,

Tabela 5.1: Limitag#o para as correlagdes de Webb

Correlagio para aletas planas

535Gz<180 1.15 < X/X1 < 1.67
250,56 D.=12.7 mm
0.112 <F¢/D, <0.154 Fr=0.127 mm
Correlagdes para aletas onduladas
55Gz<180 XXy =1.15
n=3 D.=9.53 0u 12.7 mm
0.154 < Fy/D. <0.32 Fr=0.127 mm
0.076 <8;<0.25

Wieting [9] estudou 22 trocadores com aletas em forma de tiras (strip fin) e

propds as seguintes equacdes:
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\-0162
. E 0184 _ -0536
j= 0.483[— o Re —> para Re <1000 (5.17)
D,
-0322
) FL -0,089 -0.368
j= 0.242[—— o Re — para Re = 2000 (5.18)
b/

Sendo Fy a largura das tiras, D, o didmetro hidrdulico das passagens e o a razio entre
comprimento e altura da passagem. Essas correlagSes prevéem 85% dos dados dentro de
+10%, sendo que alguns poucos dados tém uma discrepancia de mais de 40%.

Para obter o fator j para a faixa de transigdo do ntimero de Reynolds, Wieting
sugeriu o seguinte procedimento. Determinar um niimero de Reynolds de referéncia

através da seguinte equagéo:

0.952 -0.53
* F, -uf FE
Re =619 - =8 5.1

° [Dh ) ’ (Dh ) ( 9)

Este Re" é o niimero de Reynolds para o ponto de intersegdo das duas curvas jxRe, uma
para Re < 1000 e outra para Re > 2000. Se o niimero de Reynolds de interesse for menor
que o de referéncia (Re < Re") utiliza-se a equacdo (5.17), caso contrério, usar a equacio
(5.18).

Elmahdy e Biggs [10] sugeriram uma equagdo que tivesse a seguinte forma:

j=C,Re” (5.20)
para prever os coeficientes de trocadores tubo aletados.

Os valores de C; e C; sfio constantes para uma determinado trocador dentro da
faixa de 200 a 2000 para o nimero de Reynolds, ¢ dependem das caracteristicas
geométricas de cada trocador. Os pardmetros C; e C; foram determinados através de

experimentos com 20 trocadores diferentes:

0.141 0.065
E D
C, =0159 X = .

-us{] (3 o2
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0,049 0.077
F. Y (E, Y\
=—0323 1| |2 .
Fyu = (Dr - Do)/2 (5.23)

Sendo Dy o didmetro externo da aleta e Fy a altura da aleta.

A utilizacio da equagio (5.20) ests restrita & familia de trocadores ensaiados
(tubos distribuidos em quinqiioncio, com quatro fileiras ou mais, com aletas circulares
ou laminares planas). Além disso é preciso respeitar as faixas de aplicagio dos

adimensionais, dadas na tabela 5.2,

Tabela 5.2: Adimensionais utilizados anglise de regressdo
Dy/Fr Fr/Fy De/Xy Fo/Xt DXy D/Dr  An/Ar

Faixa 3.0 0.01 0.87 2.0 0.76 0.37 0.35
33.0 0.45 1.27 25.0 14 0.85 0.60

Mirkovic’ [11] realizou ensaios para 13 trocadores tubo-aletados com aletas
helicoidais. Chegando na correlagdo (5.24) abaixo. A geometria dos trocadores

encontra-se na tabela 5.3.
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Tabela 5.3: Caracteristicas dos trocadores ensajados,

Trocador Tubo Aletas

Di De Ily XT XL DF FT FH Fp

(mm) | (mm) (mm) | (mm) | (mm) | (mm) | (mm) (mm)
1 16,6 | 254 | 8 | 100 60 | 4445 | 1.27 9.525 236.22
2 166 | 254 | 8 | 120 70 | 4445 | 1.27 9.525 236.22
3 166 [ 254 | 8 | 100 70 | 4445 | 1.27 9.525 236.22
4 16,6 [ 254 | 8 | 100 70 | 4445 | 1.27 9.525 236.22
5 166 | 254 | 8 | 109 80 | 4445 | 1.27 9.525 236.22
6 422 |1 588 | 8 | 100 80 | 69.85 | 1.27 9,525 236,22
7 29.0 | 38.1 ( 8 | 100 80 | 5725 | 1.27 9.525 236.22
8 422 1 50.8 | 8 | 100 80 | 76.20 | 1.27 12.70 236.22
9 422 | 508 | 8 | 100 80 | 8255 | 1.524 | 15.875 | 236.22
10 422 { 50.8 | 8 | 100 80 | 7620 | 1.27 12.70 118.1
11 4221 508 | 8 | 100 80 | 7620 | 1.27 12.70 157.5
12 422 | 50.8 | 8 | 100 80 | 76.20 | 1.575 | 12.70 157.5
13 422 1 508 { 8 | 100 80 | 76.20 | 2.032 | 12.70 157.5

01 015 -0.25
X.—D X, -D 1-EF 0662 _ 033
= .224 T 5 L e P+T R 5
Nu=90 [ ) [ J [ EF, ] e Pr (5.24)

& <

Sendo que o didmetro hidraulico utilizado para calcular Re & dado por:

_2A,
S

D, (5.25)

Pr = perimetro do tubo aletado

6) Correlagdes para transferéncia de calor para o lado do
refrigerante

A troca de calor do lado do refrigerante pode ser considerada em seis regides
distintas: liquido sub-resfriado, ebuligio sub-resfriada, ebuligio nucleada, evaporagio
convectiva, escoamento pulverizado e vapor super-aquecido. Isso provoca uma grande
dificuldade de se estabelecer uma equagfio para o célculo do coeficiente de pelicula
médio, pois, além do coeficiente ser diferente para cada regifio, nio se consegue

identificar claramente os pontos de transigdo de uma regisio para a outra. Devido a
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complexidade do escoamento e dos processos de transferéncia de calor, as correlagbes o

desenvolvimento de correlagdes permanece essencialmente empirica.

6.1) Nimeros adimensionais importantes
Os nimeros adimensionais mais utilizados no estudo da transferéncia de calor do
lado do refrigerante s3o:
e Numero de Ebuli¢do (Bo): pode ser interpretado como a razio entre o fluxo de
massa de vapor gerado perpendicular 4 parede e o fluxo de massa total paralelo &

parede.

Bo=—1 (6.1)

mh,

¢ Pardmetro de Martinelli (Xy): é definido como:

. (dp/do),
v = (@] &), S

Para escoamento em tubos o calculo fica:

09 0.5 01
X, = [I__XJ [&J (&J (6.3)
X pl p’g

¢ Numero de Convecgdo (Co): é uma variagio do pardmetro de Martinelli, ele

despreza os efeitos da viscosidade, considerados insignificantes por alguns autores.

038 0.5
Co = (I—_—XJ [E“—J (6.4)
X P

¢ Numero de Froude(Fr):

2

Fr= 2

p1°gD;

(6.5)
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e Nimero de Reynolds (Re): E definido como a razdo entre as forgas de inércia e as

forgas viscosas do fluido.

mD,
K,

Re = (6.6)

¢ Nuamero de Prandt (Pr): E a razdo entre as difusividades de momento ¢ térmica.

Cpl; Vv
Pr=_—R1 Y1 6.7

6.2) Modelos de transferéncia de calor
As correlagBes para o calculo de coeficientes de transferéncia de calor do lado do
refrigerante existentes foram todas desenvolvidas a partir de trés modelos bésicos de

transferéncia de calor: superposigo, assintético e ganho.

6.2.1) Modelo da superposigio

Esse modelo foi proposto por Chen (1966). Nele a troca total de calor &
considerada como sendo a soma de dois fatores: troca de calor por convecgdo forgada e
devido a ebuligdo nucleada do refrigerante (nucleate boiling), ambos calculados com
temperatura de parede.

4 = qef T ub (6.8)
Podemos rescrever essa equagiio em termos dos coeficientes de pelicula:

hy = hes + hyy, (6.9)

A proposta de Chen foi escrever a correlagio da seguinte forma:

hy =F.hy + S.hp (6.10)
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Onde #; € o coeficiente de pelicula do liquido € Ap é o coeficiente de pelicula
para evaporagdo em piscina (pool boiling), em que o fluxo deve-se apenas a diferenca de
densidade e 2 flutuagdo das bolhas durante a evaporacfio. Esse modelo leva em conta,
através do fator de supressdo S, que o aumento do efeito da convecgdo forgada diminui
muito a contribuicdio da evaporagdo. O fator S, quando utilizado!, ¢ sempre menor que a
unidade. O fator F ¢ definido como:

hcf . hr _hnb

F=
h, h,

(6.11)

e ¢ um fator de ganho que indica o quanto o coeficiente de troca de calor por convecgio

forgada é maior que o coeficiente de troca do liquido.

6.2.2) Modelo assintético

O modelo assintético calcula o fluxo total de calor como:

q" = Qo +qnb" (6.12)
A equagfo acima, escrita em termos dos coeficientes de transferéncia de calor fica:

hy® = hes" + hyy” (6.13)
onde » € a ordem do modelo assintético. Assim como no modelo anterior, os fluxos e
coeficientes de transferéncia de calor sdo calculados 4 temperatura de parede.

A escolha de n=] faz com que o modelo seja equivalente ao modelo de
superposi¢#o. Para #n>1, a curva tende assintoticamente s linhas de def € gnp. A ordem
do modelo assintético representa a domindncia de cada componente. Para #»>1, o
modelo assintético favorece o maior componente. Para n— o0, o modelo assintético

calcularia o coeficiente de transferéncia de calor como sendo o maior entre here by,

"Nio existe acordo quanto 3 utilizacdo do fator S. Muitos pesquisadores nfio o consideram.
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6.2.3) Modelo do ganho

O modelo do ganho expressa o coeficiente total de transferéncia de calor do
coeficiente de transferéncia de calor da fase liquida.

hy=E.hy (6.14)
onde E ¢ o fator de ganho. Este modelo foi introduzido por Shah (1976). Ele apresentou
o fator de ganho em funciio dos nimeros de convecgio (Co), de ebulicio (Bo) e de
Froude (Fr). O niimero de Froude leva em conta a parede parcialmente molhada em
escoamentos horizontais. O nitmero de ebuli¢io ndo leva em conta a pressdo. Como ja
foi mostrado que a pressdo reduzida desempenha um papel importante na ebuligio
nucleada, o nimero de ebulicdo definido por Shah nio parece ser adequado para
descrever a ebuli¢do nucleada.

As correlagbes para tubos retos desenvolvidas a partir desse modelo nfio sdo
diretamente aplicdveis a bancos de tubos. As correlagdes nessa forma terdo que ser
desenvolvidas baseadas em dados experimentais para bancos de tubos e superficies
aletadas. J4 as correlagdes desenvolvidas a partir dos modelos de superposicio e
assintético podem ser modificadas para serem utilizadas em bancos de tubos. Isso limita
a escolha para o desenvolvimento de correlagdes generalizadas aos modelos assintatico

e de superposigo.

6.3) Correlagcées para o lado do refrigerante
Existem diversas correlagdes desenvolvidas para calcular o coeficiente de

transferéncia de calor em tubos. No entanto, existem poucas correlagdes que podem ser
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aplicadas a bancos de tubos. Neste item serdo apresentadas varias correlagGes

desenvolvidas para tubos retos e banco de tubos a partir dos modelos acima explicados.

6.3.1) Correlacies que usam o modelo da superposicio
Uma das primeiras correlagSes para escoamento bifisico em tubos foi proposta
por Chen em 1966 (Darabi et al [12]). Foi ele quem propds o modelo de superposigdo:
h; =F.h + S.hp (6.15)

onde h; pode ser calculado pela equagfio de Dittus-Boelter:

k1 08 04
hl = 00235"Rel Pl'l (6.16)
onde Re, = m_(l;_x)i (6.17)
|

O coeficiente de transferéncia de calor devido a evaporagdo em piscina hp ¢é

determinado aplicando-se a correlagio de Forster e Zuber (1955):

k{mC 045 049
o] 0.24 0.75
o.ls 0.29Pl 0.241 0.24 (Tw - Tsa:) [P sat (Tw)_ Pl] (6-18)

o) ul hfg pg

h, = 000122

Os fatores F ¢ S eram inicialmente determinados graficamente (figura 6.1) a partir do

parmetro de Martinelli (X;;) do numero de Reynolds para escoamento bifasico (Regp).

 REONES U B 6 61 1 IO O P W (1

@ (b)

Figura 6.1: Fator de ganho F (a). Fator de supressiio S (b). (Stephan)
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Como a equagfio para determinacfio de 4p reproduz os dados apenas para agua,
alcool etilico, n-pentanc ¢ benzeno e foi desenvolvida a muito tempo, seria melhor
utilizar equa¢Ges mais precisas e abrangentes desenvolvidas desde entdo. J4 os fatores F
e §, ja podem ser calculados através de diversas equagdes que representam os graficos
de maneira adequada. A seguir serfio apresentadas algumas alternativas,

Collier (1981) propds as seguintes relagSes para representar as curvas de Chen:

F =10 - para Xl <0, 6.19)
1 0.736
F= 235(Xﬁ + 0.213J S para >0 (6.20)
€
1
S= o — {6.21)
1+256x10 Re,
1.25
com Re =ReF (6.22)

Gungor e Winterton (1986) apés comparar os resultados das correlagBes com
dados experimentais de diversas substincias verificaram que, em algumas condigdes, os
valores calculados eram cerca de 20 a 90% maiores que o real. Para melhorar a precisio

dos resultados, eles propuseram as seguintes mudangas:
-2 117
S=1+115x10 F Re, (6.23)

4 116 -0.86
F=1+24x10 Bo +137X, (6.24)

Para tubos horizontais e niimeros Froude menores que 0.05 recomenda-se que os fatores

F e § sejam multiplicados, respectivamente, por:

0.1-2Fn

e. = Fr, e e =4/ Fr, (6.25) e (6.26)
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O coeficiente de troca de calor 4 usado por Gungor e Winterton é dado pela correlaggo

de Cooper’s (1984):

P

cr

0.12 b
h, =55Pr (-—logF-)

r

_0.55M_0.5 23 P 0.12-0.2logRp
: (6.27)

R, =rugosidade da superficigum]
Jung et al. [13] estabeleceram as seguintes equagSes para a determinagdio dos

pardmetros da equagdo:

1 0.85
F= 2.37[0.29 + J (6.28)
Xy
122 113
S=4048X, Bo —para X, < (6.29)
-0.28 -0.33
$=20-0I1X, Bo —para 1<X, <5 (6.30)

O coeficiente Ap é obtido através da correlagio de Stephan e Abdelsalam (1980).

~ kl q.bd 0.745 pg 0.581 @33
h, =207 d( T ) o) P (6.31)

onde
2 .5
bd = 0.0146p] —=%
glp —p,)

com um angulo de contato B = 35°
O coeficiente /; € calculado é obtido através das equacdes (6.16) e (6.17). A correlagio
foi inicialmente baseada nos refrigerantes R-12, R-22, R-152a e R-114. Mais tarde, ela
também foi validada para R-11 e R-134a. Em todos os casos o desvio médio foi de
menos de 7% para uma faixa de temperatura de evaporagdo de -10 °C a 10 °C.

Bennet e Chen (1980) propuseram a seguinte expressio para o fator F:

444

F= {MP;LDJ (6.32)
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onde ¢ é o multiplicador do atrito no escoamento bifdsico e estd relacionado com o
pardmetro de Martinelli.

Para banco de tubos, Ishihara et al. (1980) propds a seguinte equagfo para o
calculo de ¢12:

<I>12 = 1+i+i2 (6.33)

Xe X

14
Ainda para banco de tubos, Poley et al. (1980) desenvolveu a seguinte correlagdo

para o fator F, utilizando dados para R-113 com titulo baixo (0 a 0. 17):

1 0.744
F= 6.34
(1 —-€ J G0
onde g, € a razdo entre volume de vapor e volume total e é dado por:
o 001671
g, = 1+1;’5(&] mD, (6.35)
X \p Aty

O fator de supresséo nfo foi utilizado.

6.3.2) Correlagdes que usam o modelo do ganho

Quem propbs esse modelo pela primeira vez foi Shah. Para calcular o coeficiente
de transferéncia de calor em tubos verticais e horizontais, ele dividiu o escoamento em
trés regides: um regime dominado pela ebuligio nucleada, um regime de supressdo de

bolhas e um regime dominado pela convecgio forgada. Ele chegou na seguinte equagdo:

E= % = f(Co,Bo, Fr,) (6.36)
1

O unico fator novo introduzido foi o adimensional Co. Este fator é um substituto do

pardmetro de Martinelli desconsiderando-se o efeito da viscosidade. O coeficiente /; &
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calculado através da equagdo de Dittus-Boelter. J4 o fator E, era inicialmente
determinado graficamente em fiumgdio dos adimensionais envolvidos. Avaliava-se o
coeficiente de transferéncia de calor para cada regime de escoamento e escolhia-se o
maior de todos como o coeficiente de troca do processo.

Esta relagéo foi desenvolvida a partir de cerca de 800 dados e o desvio médio foi
de 14%. Os pontos incluiam dados dos refrigerantes mais comuns, para diferentes
orientagGes (vertical e horizontal) e materiais do tubo.

Mais tarde, Shah recomendou que as seguintes relagfes fossem usadas para a

determinac¢io do ganho E.
1.8
Ei=—7s (6.37)
N
ParaN>1.0
0.5 -4
E, =230Bo —para Bo> 03x10 (6.38)
0.5 —4
E, =1+46Bo — para Bo<03xl0 (6.39)

e E = maior entre E,;, ¢ B¢

Para 0.1<N<1.0

05 =0.10
E, =A.Bo exp(274N ) (6.40)
Para N<0.1
0.5 =015
E,, =A.Bo exp(247N ) (6.41)

e £ = maior entre E;; e E

O valor da constante A é dado por:
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A =147 —> para Bo>11x10" (6.42)

ou

A =154 —para Bo<1Ix10" (6.43)

Ja o valor de N, no caso de tubos verticais e tubos horizontais com Fr;>0. (04 ¢ dado por:
N = CO (6.44)

€ no caso de tubos horizontais com Fr;<0.04, por:

N =038F Co (6.45)
Basicamente o que se faz com essa série de equagBes é determinar os coeficientes de
transferéncia de calor de cada um dos trés regimes a partir do coeficiente de
transferéncia de calor do liquido. A seguir escolhe-se o maior dos trés como sendo o
coeficiente do processo.

Essas correlagdes foram verificadas com cerca de 3000 dados para 12 fluidos
diferentes a uma press&o reduzida de 0.89 e apresentaram uma boa compatibilidade com
os dados experimentais.

Kandlikar introduziu uma correlagdio geral para tubos verticais e horizontais. A

correlag#o para tubos verticais e tubos horizontais com Fr>0.04 é dado por:

-0.2

h,, =06683Co h, +10580Bo” Fh, (645)

h, = 1.1360C04'9h1 +667.2130°'7Fﬂh1 (6.46)
e h; = 0 maior entre hy, e her

O fator Fy estd listado para varios fluidos na tabela (6.1).
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Tabela 6.1: Parimetro Fy para diversos fluidos.

Fluido Fi Fluido Fa
Agua 1.00 R-113 1.30
R-11 1.30 R-114 1.24
R-12 1.50 R-152a 1.10

R-13BI 1.31 Nitrogénio 470
R-22 2.20 Neon 3.50

No caso de tubos horizontais com Fr<0.04 o fator Fy nas equagdes (6.45) ¢ (6.46) deve

ser multiplicado por:

03

er =(25F) (6.47)

O coeficiente h ¢ calculado através da equagio de Dittus-Boelter.

6.3.3) Correlag¢des que usam o modelo assintético

Liu e Winterton usaram o modelo assintdtico com n=2, ou seja:

2 2
h, =+(ER,)’ +(Sh,) (648)
A vantagem dessa correlagdio em relagio A simples adigfio é que a contribuigiio da
ebulicdo nucleada é mais suprimida com o aumento do titulo do vapor, Os fatores E e S,

achados através de regressio linear, sdo dados por:

E= {1 +X.Pr, [S—‘ - H (6.49)

S= ! (6.50)

01 016
1+0.055E  Re,

O coeficiente /; é calculado através da equagdo de Dittus-Boelter para fluxo de liquido
apenas, ¢ o coeficiente A4, através da equagdo de Cooper (6.27). A correlacio foi

desenvolvida utilizando-se 30 fluidos diferentes, incluindo 4gua, refrigerantes e
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hidrocarbonetos. Para tubos horizontais com Fr;<0.035, utiliza-se os fatores de corregdo
dados pelas equacdes (6.25) e (6.26).

Steiner e Taborek (1992) utilizaram o modelo assintético com n=3, ou seja:

3 3 3

h = -\/(Ehl) +(Sh;) (6.51)

O fator £ pode ser calculado por qualquer método anterior e % pode ser calculado pela
equagdo de Dittus-Boelter para escoamento de liquido apenas. O fator E depende do

titulo e da razdo entre as densidades do liquido e do vapor. O fator S & dado por:

~ _q— m g =04 RP 0.133
s_F,,(qJ (DOJ (RPJ f(M) (6.52)

Onde Fpe m sdo fungBes da pressio reduzida e f{M) é fungio do peso molecular. O

subscrito ‘0’ indica condi¢8es normalizadas.

Segundo Gupte ¢ Webb [14], as correlagbes de Liu e Winterton e de Steiner e
Taborek utilizam o fluxo de calor total, o que ¢ incorreto. Isso faz com que essas
correlages sejam estritamente empiricas. Eles utilizaram n=3 pois foi o valor que
melhor se ajustou A totalidade dos dados. Admitindo S=1, eles chegaram 3 seguinte

equacao para F:

0.217

2
F = 201 3‘@%1—) (6.53)

2
O valor ded, ¢ obtido através da equagsio de Ishihara (6.33).

6.3.4) Correlagdes para misturas de refrigerantes
O comportamento da evaporagdo de mistura bindrias diferenciam-se
substancialmente das substincias puras devido as significativas mudancas das

propriedades fisicas da composi¢do e o retardamento da troca liquido-vapor e dos
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mecanismos evaporativos. Recentemente alguns estudos sobre misturas tém sido feitos,
no entanto, a maioria deles apresentam resultados na forma de tabelas e graficos.
Apenas algumas correlagdes estdo disponiveis.

Mishra et al. (1981) estudou a mistura R-12/R-22 escoando em um tubo
horizontal de ago de 2.6m de comprimento, 12.5mm de didmetro interno e 2.5mm de

espessura. Ele chegou 4 seguinte equagéo:

h,. =C.111(X1 J Bo (6.54)
tt

Os valores das constantes C, m e n dependem do refrigerante e estdo listadas na tabela

(6.2) abaixo.
Tabela 6.2: Constantes para a equagio (6.54).
Composicio da C m n
Mistura (%)
R-12/R-22 5.64 0.23 0.05
23/77 ou 27173
R-12/R-22 21.75 0.29 0.23
41/59 ou 48/52

Esta correlagdo prevé os dados experimentais com um desvio médio de 30%.
Jung et al. (1989) desenvolveu a seguinte relagio para escoamento de

refrigerantes puros ou misturados em tubos horizontais:

b, = —S'Ehﬂ+CmF.h[ (6.55)

que representa uma modificagéo da correlagfio de Chen. Os fatore F e S sdo dados pelas
equagdes (6.28) a (6.30). Ja A, é o coeficiente de evaporagio em piscina para misturas
desenvolvido por Unal (1986):

p .1 hh
" C, hX, +h,X,

(6.56)
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Onde #; e h; s8o os coeficientes de transferéncia de calor das substincias puras I e 2,
calculados através da equagio de Stephan e Abdelsalam (6.28). Os fatores C,, € Cype 530
complicadas fungdes das fases de liquido e vapor. Para substincias puras o valor deles é
1.0. As substancias puras testadas foram o R-11, R-12, R-22, R-114, R-134a e R-152a.
O estudo com misturas foi feito com R-12/R-152a ¢ R-22/R-114 em diversas

concentragdes e condigdes de operagio. O desvio médio obtido foi de 9.6%.

7) Conclusao

Nao existem correlagBes analiticas para o calculo dos coeficientes de pelicula do
lado do ar a do lado do refrigerante. Todas as correlagbes desenvolvidas sio empiricas.
Um resumo das principais correlagdes estd no anexo A.

O coeficiente de troca de calor do lado do ar é determinado pelo escoamento do
ar. O tipo de escoamento, por sua vez, depende fortemente das caracteristicas
geometricas do trocador: disposicio dos tubos, niimero de fileiras, distancia entre os
tubos, tipo, espessura e densidade das aletas, etc; além, é claro da velocidade com que
flui o ar. Qualquer correlacio desenvolvida para a previsio dos coeficientes do lado do
ar deve incluir esses pardmetros para representar adequadamente as caracteristicas do
escoamento.

Embora existam diversos estudos sobre a determinagio de correlagdes para o
lado do ar, até agora nfio se conseguiu desenvolver uma correlagio suficientemente
abrangente, que leve em conta as diversas geometrias existentes. Esse problema é
agravado pela disposicfio dos tubos em linha ou em quingiiéncio. No entanto, como o
desempenho da disposigio em linha é comprovadamente menor, os estudos concentram-

se na distribuigfio em quingiiéncio.
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Uma das principais dificuldades na determinacéio do coeficiente de troca de calor
¢ a defini¢do do niimero de Reynolds. Existem diversos comprimentos caracteristicos
que podem ser usados no célculo e nfio existe acordo sobre qual seria a melhor escolha.
Os comprimento caracteristicos mais utilizados sfo o didmetro hidraulico e o didmetro
externo do tubo. Segundo Webb[3], existe uma evidéncia de que o didmetro do tubo
seja a melhor escolha,

No lado do refrigerante, ¢ complicada pela existéncia de diversos padrdes de
escoamento ao longo do tubo. O conhecimento dos processos de transferéncia de calor e
massa ainda sdo limitados, o que dificulta o estabelecimento de uma correlacio mais
abrangente. Os atuais modelos tentam separar a contribuigio de cada fenémeno,
avaliando independentemente os coeficientes para, a seguir, tentar estabelecer uma
relagéio que represente sua interagfio durante o escoamento bifasico.

Os modelos de superposigio e assintético supdem que o coeficiente total ¢ uma
combinagfo de dois coeficientes de troca de calor: um devido & convecgiio forgada e
outro devido a ebuligio em piscina. Conforme o escoamento se desenvolve, a
contribuigdo da ebuli¢io vai sendo suprimida, uma vez que a quantidade de liquido a ser
evaporado diminui. A diferenca entre eles estd na velocidade com que a contribuigdo da
ebulicio nucleada ¢ suprimida. O modelo do ganho escolhe o coeficiente do regime
dominante para representar o coeficiente de transferéncia de calor.

O modelo mais adequado para representar o escoamento ¢ o assintético, uma vez
que os modelos de superposigéio e ganho sfo casos particulares do modelo assintético,

quando a ordem do modelo chega a valores limites (n=1/ e n— o, respectivamente).
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