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Resumo. Este trabalho apresenta o desenvolvimento de um modelo e implementacéo de um
programa de computador para dimensionamento de serpentinas de resfriamento de ar do tipo
molhada, utilizadas em sistemas de ar condicionado. Este modelo considera a serpentina
como um trocador de calor em regime permanente e aplica o0 método de efetividade “NTU”
para obtencdo da &rea de transferéncia de calor e o comprimento total da serpentina. Para
levar em conta o calor latente do ar, o modelo utiliza rela¢bes baseadas nas entalpias em vez
das temperaturas dos fluidos. Entalpias ficticias sdo usadas para o fluido operante (e.g.,
agua ou solugdo glicol-agua). O modelo é capaz de simular diferentes configuraces, tais
como, corrente-cruzada e contra-corrente. Os parametros geométricos requeridos sdo o
numero de fileiras, o diametro da serpentina, e o nimero de aletas por metro linear de
serpentina. Os tubos podem apresentar configuracdo alinhada ou alternada e estarem
dispostos em fileiras paralelas. As variaveis requeridas sdo as vazdes volumétricas dos
fluidos, a temperatura e a umidade relativa do ar na entrada e saida da serpentina, e a
temperatura do fluido operante na entrada e na saida da serpentina. O modelo foi testado
contra alguns dados de fabricantes de *““fan-coil” e apresentou bons resultados.
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1. INTRODUCAO

O modelo apresentado pode ser utilizado para o dimensionamento e simulacdo de
serpentinas de resfriamento de ar do tipo “molhada”. Uma serpentina é dita “molhada” quando
a temperatura da sua superficie é inferior a temperatura do ponto de orvalho do ar em qualquer
local da mesma. Este fato ocorre freglientemente em serpentinas de ar condicionado, que
apresentam temperaturas do fluido de trabalho geralmente inferiores as temperaturas do ponto
de orvalho do ar.

O modelo proposto utiliza 0 método da efetividade “NTU” descrito em Incropera & Witt
(1992), que ¢é utilizado para dimensionamento de trocadores de calor sensivel. Para levar em
conta o calor latente, os estados termodinamicos dos dois fluidos sé&o determinados como
entalpias em vez de temperaturas. As entalpias de ambos os fluidos devem ser dadas na mesma
base de massa. Para isso adota-se para o fluido de trabalho o conceito da entalpia ficticia,
descrito por Brandemuehl (1993). Portanto, a entalpia do fluido de trabalho é definida como a
entalpia do ar saturado na temperatura do fluido de trabalho.



Este modelo assume a serpentina composta de tubos aletados dispostos em fileiras
paralelas, sendo o escoamento do ar através da face da serpentina considerado do tipo “contra-
corrente” ou do tipo “corrente cruzada”.

O modelo determina a area total de transferéncia de calor e 0 comprimento da serpentina
necessario para atender a carga térmica de resfriamento.

2. DESCRICAO DO MODELO
2.1. Dados de entrada

O usuario deve entrar com 0s seguintes parametros:

1. Dados geometricos da serpentina: configuracdo de trocador de calor (corrente cruzada,
contra-corrente; tubos alinhados ou alternados); diametro dos tubos, distancias transversal
e longitudinal entre os tubos; nimero de fileiras; numero de aletas por metro linear do
tubo; espessura e largura das aletas.

2. Lado do ar: temperatura de entrada e saida; umidade relativa ou temperatura do bulbo
umido do ar na entrada e saida; vaz&o méssica ou vazdo volumetrica na entrada.

3. Lado da agua: temperatura de entrada e saida, vazdo massica.ou vazao volumétrica.

2.2. Calculo das entalpias do ar

As entalpias do ar na entrada e na saida da serpentina sdo calculadas pela Eqg. (1). As
entalpias sdo determinadas através de balanco energético, considerando a energia do ar imido
igual a soma das energias do ar seco e do vapor d’agua.

h =cCp,da x Tdb +(a)><(hfg +Cp,w><Tdb)) (1)

onde:
C,a . € o calor especifico do ar seco, c,,, = 1.003 kJ/kg,/°C

Tao : € a temperatura do bulbo seco do ar, [°C]
w: é a umidade absoluta [kgu/kge/°C]

c,,. € o calor especifico do vapor d agua, c,, = 1.86 kJ/kg,
/°C]
h,, : € o calor latente de vaporizacdo d agua, na tenperatura de

referencia de 0 °C,
h,, =2501.3 kJ/kgw

A umi dade absol uta, w écalculadada Eq. (2):

w=0622x PP )
Pam — (728 Psat, db

onde:

@ : é a umidade relativa do ar, [%]

Psatab : € @ pressdo de saturacdo na temperatura do bulbo seco do ar, [MPa]
Pam : € a pressdo atmosférica local, [MPa]



A umidade relativa “@” é fornecida ou determinada a partir da temperatura do bulbo
Umido do ar usando o algoritmo descrito por Pallady (1989), e mencionado em Kreider (1994)
e no livro da ASHRAE (1997). A umidade relativa é dada em funcdo da pressdo de saturacao
para a temperatura do bulbo seco "Psaav”, @ pressao de saturacdo para a temperatura do bulbo
Umido “Psatwb”, € a pressdo média “ Py” utilizada para levar em conta a depressdo causada pela
temperatura do bulbo umido. A umidade relativa é dada pela Eq. (3):

B Psat, wb — Pm

= 3
¢ Psat, db )
onde:

Psatab : € @ pressao de saturagdo para a temperatura do bulbo seco, [MPa]
Psatuwb : € @ pressao de saturacdo para a temperatura do bulbo imido, [MPa]
Pm : € a pressdo media devido a depressdo do bulbo imido, [MPa]

As pressdes de saturacdo, “Psatdn” € “Psarwn”, dependem das temperaturas do bulbo seco e do
bulbo Umido. Equacéo (4) e Eq. (5) sdo baseadas em regressao linear.

H< Tdb

Psat,db = PC x10 (4)
0 TC
wWhx[]——-
Psat,wo = PC ><:|.0B< @ Twb (5)
onde:
PC : é pressdo critica do vapor d’agua, PC = 22.1 MPa
TC : é a temperatura critica da dgua, TC = 647.3 K
Tab : € a temperatura do bulbo seco do ar, [K]
Tw : € a temperatura do bulbo Umido do ar, [K]
As constantes “Kg, " € “Kup” s80 dadas pela equacdes (6) and (7), respectivamente:
Kdb = 4.39558 —6.2442 X@Tﬂ@953xﬁm§ —5151X@1Tib§ 6
=5 ' 000" *™°"fioood ~ > 000 ©
Kwb = 4.39558 —6.2442 XQM@F 953><@1le§ 5151X@1le§ 7
o= | oood *~°*Hoood > 000 ()

A pressdo media “Pr”, é dado pela Eg. (8):

db—waEL(D !wb%
Pn=P + 8
m ""tmx% 1514 T H k73 ®

A presséo atmosférica local é dada em funcéo da altitude do local, pela Eq. 9:



25
_ 5 X Hiocal
Pam =101323 X E 1EL gﬁ% (9)

onde:
Pam : € a pressdo atmosférica local dada em [MPa]
Hiocar : € a altitude do local dada em [m]

2.3. Verificagdo do status da serpentina

Para verificar se a serpentina é molhada, parcialmente molhada, ou seca, é necessario a
determinacdo da temperatura do ponto de orvalho. A serpentina é assumida molhada se a
temperatura da superficie da serpentina correspondente ao local de entrada do ar for menor
que a temperatura do ponto de orvalho. Como a temperatura da superficie da serpentina é
desconhecida, a temperatura local da superficie é assumida igual a temperatura local do fluido
de trabalho. Esta hipOtese é razoavel, pois a resisténcia térmica da parede da serpentina nao é
dominante, visto que os materiais sdo bons condutores térmicos. Portanto, se a temperatura do
fluido de trabalho na saida da serpentina for inferior a temperatura do ponto de orvalho a
serpentina é assumida molhada. O ponto de orvalho é determinado através da Eq. (10),
desenvolvida por Pallady (1989) e mencionada por Kreider (1994).

Tp.0.=6,54 +14,256 x o +0,7389 x a2 +0,09486 x @ ® + 0,4569 x Ps %% (10)

onde:

Tp,0: é temperatura do ponto de orvalho

Ps: € a pressdo de saturagdo do ar na entrada da serpentina, determinada pelas Eq.. (4) e Eq.
(6).

a : é definido pela Eq. (11)

=In(Ps) (11)

2.4. Calculo da efetividade térmica da serpentina

Para determinar a efetividade térmica da serpentina devemos expressar o calor transferido
do ar e o calor absorvido pelo fluido de trabalho na mesma base de massa, introduzindo o
conceito de entalpia ficticia para o fluido de trabalho. Adotando o modelo de Brandemuehl
(1993), a entalpia do fluido de trabalho pode ser expressa na base de massa de ar seco,
utilizando-se uma entalpia ficticia definida como a entalpia do ar saturado determinada na
temperatura do fluido de trabalho. A Eq. (12) apresenta o calor absorvido pelo fluido em
funcdo das entalpias ficticias:

QI =CIx (N s —hy o) =CIxCpsx (T, =T, )=Mixc,, (T, -T,.) (12)

onde:
QI: é o calor absorvido pelo fluido de trabalho, [W]
Cl: é a capacidade do fluido de trabalho definida como a vaz&o do ar saturado, [kJ/Kg 4a]



hisats € hisate: S80 as entalpias do ar saturado na saida e na entrada da serpentina,
respectivamente, para as temperaturas de saida e entrada do fluido de trabalho, [kJ/kgg.]

Cp,s: € o calor especifico do ar saturado determinado na temperatura média do fluido de
trabalho, [kJ/kge/K]

T s e T, e sdo as temperaturas do fluido de trabalho na saida e entrada da serpentina,
respectivamente, [K]

MI: é a vazdo massica do fluido de trabalho, [kg/s]

Cp.,l: é o calor especifico do fluido de trabalho, [kJ/kg/K]

Da Eq. (12) pode-se determinar a capacidade do fluido de trabalho “CI”, conforme a Eq.

(23):

o1 = MIxCpl (13)

Cps
A efetividade térmica pode ser determinada pela Eq. (14):
C, xlh,.—h
E= Qt — ( a,s a,e) (14)
Qmax Cmin X (ha,e - hl,e)

onde:

E: é a efetividade térm ca do trocador de cal or
Q@ : é ocalor transferido do ar para o fluido de trabal ho, [W

Q, : €é o calor maxinp que poderia ser transferido nuna
situacédo ideal, [W
h,. e h,, : séo as entalpias do ar umdo na entrada e saida

trocador de cal or, [kJ/kg,]

h . ental pia de entrada do fluido de trabal ho, na base de
massa de ar seco, [kJ/kg,]

C, : capacidade térmca do ar, dada emternps da vazdo massica
de ar seco, [kg,/s]

C.. capaci dade térm ca nininma selecionada dos valores de “Cy” e “Cl”,

[ kg,./ sl
2.5. Calculo do Nunero de Uni dades de Transferéncia de Cal or

Para o calculo do nanmero de unidades de transferéncia de
calor “*NUT"’, é necessario a definicdo da configuracdo do
trocador de <calor por parte do wusuario. Geralnente um
serpentina de resfrianento apresenta uma configuracao de
corrente cruzada com anbos os fluidos n&o misturados. A
ef etividade para a configuracdo de corrente cruzada é dada pel a
Eq. (15) conforne Brandenuehl (1993):



E=1-ex %{Efililm
pD Cxn

(15)

onde:

N : é o numero de unidades de transferéncia de calor “NUT”, [adm.]

C : é arazdo entra as capacidades minima “Cpin ” € maxima “Crax ”, Selecionada dos valores
de “Ca” € “ClI”, e dado pela Eqg. (16):

C..
C = ~mn 16
c. (16)

n: é a relacdo dada pela Eq. (17):

n=N7"% (17
O nuimero de unidades de transferéncia de calor “NTU” ou “N” é determinado resolvendo
o sistema formado pelas Egs. (14) e (15), utilizando método de interag&o.

2.6. Calculo do Coeficiente A obal de Transferéncia de Cal or

Para analise de trocadores de calor envolvendo entalpias, um novo coeficiente global de
transferéncia de calor deve ser definido relativo a base entalpica, em vez da base de
temperatura. O coeficiente global de transferéncia de calor na base entalpica pode ser definido
através de um balanco de energia aplicado no volume de controle envolvendo as duas
correntes dos fluidos (ar e fluido de trabalho). A Eq. (18) apresenta os balan¢os de energia nas
bases de temperatura e entalpia, com os coeficientes globais correspondendo as base de
temperatura e entalpia, respectivamente:

Q = (UA) 1oa ><(Ta ‘TI) =(UA)h ot X(ha —hy) (18)

onde:

(UA)Total : € 0 coeficiente global de transferéncia de calor na base de temperatura, [W/K]
Ta : é a temperatura local da corrente de ar, [K]

T, : é atemperatura local da corrente do fluido de trabalho, [K]

(UA), Totar : € 0 coeficiente global de transferéncia de calor na base entalpica, [kgqa /5]
ha : é a entalpia local da corrente do ar, [kJ/Kgga)

h : é a entalpia ficticia local do fluido de trabalho, [kJ/Kgga)

Relacionando as entalpias do ar e do fluido de trabalho pelas suas respectivas
temperaturas, obtemos a Eq. (19):

Q= (UA)h,TotaI ><(ha _hl) (UA)h,TotaI XCP X(Ta _T|) (19)

Igualando a Eq. (18) com a Eqg. (19), obtemos o coeficiente global de transferéncia de
calor na base entélpica, dado pela Eq. (20):



(UA)
(UA) hTotal — C—;otal (20)

O coeficiente global total de transferéncia de calor na
base ental pica pode ser determ nado pela Eq. (21) considerando
apenas as resisténcias térmcas domnantes (i.e., as
resisténcias térmcas do ar e do fluido de trabal ho):

-1
Cp:S Car N
+
UA), " (UA), B

(UA) h,Total — g

(21)
onde:

(UA), : é o coeficiente global de transferéncia de calor na base de temperatura para o fluido de
trabalho, [W/K]
(UA). : é o coeficiente global de transferéncia de calor na base de temperatura para o ar,

[WIK]

2.7. Célculo do conprinmento da serpentina

Para determinar o comprimento da tubulacdo aletada da serpentina, segue- se 0s seguintes
passos:

1. Determina-se o coeficiente global de transferéncia de calor “(UA)n 1ot ” através da Eq. (22),
que define “NUT” na base entalpica. O valor de “NTU” ja foi determinado anteriormente
através da solugdo das Eqgs. (14) e (15) e “Cnin ” € 0 menor valor de “C,” e “CI™:

(UA) h,total

NTU =
Cmin

(22)

2. Determina-se o coeficiente global de transferéncia de calor do fluido de trabalho, na base de
temperatura, (UA), , utilizando a correlagdo de Colburn mencionada em Incropera & Witt
(1992), conforme mostra a Eq. (23):

4
Nug = 0,023 x Relé X Prl% (23)

onde:
Nug : € 0 nimero de Nusselt do fluido de trabalho, [adm.], dado pela Eq. (24)

(24)

onde:
h; : é o coeficiente convectivo de transferéncia de calor do fluido de trabalho, [W/m*/K];
Di: € o didmetro interno do tubo (definido previamente pelo usuério), [m];



K : a condutividade térmica do fluido de trabalho, [W/m/K].
Re; : € o numero de Reynolds do fluido de trabalho, [adm.], dado pela Eq. (25):

_ P XV xDy

Re|
M

(25)

onde:

o : é adensidade do fluido de trabalho, [kg/m®]

V, : é a velocidade média do fluido de trabalho calculada da vazdo volumétrica e do diametro
interno do tubo“D; ”, [m/s] (definidos previamente pelo usuéario);

L : é a viscosidade dinamica do fluido de trabalho, [Ns/m’]

Pr,: é o numero de Prandt do fluido de trabalho, [adm.], dado pela Eq. (26)

Col X U

Pr| = K|

(26)

onde:

Cy.: € o calor especifico do fluido de trabalho, [kJ/kg/K]

O coeficiente global do fluido de trabalho “(UA); ” é determinado do coeficiente convectivo de
transferéncia de calor “h,”, para o comprimento total dos tubos “L”, conforme a Eq. (27):

(UA), = B By =y x(11501 L) @

3. Determina-se o coeficiente global de transferéncia de calor do ar, na base de temperatura,
“(UA). “, considerando a superficie externa dos tubos aletada. O coeficiente de transferéncia
de calor por conveccdo é determinado utilizando a correlagdo de Zhukauskas, mencionada em
Incropera & Witt (1992), conforme mostra a Eq. (28):

2L

LPr,
Nup = C X R X Pr2%6 x raas E (28)

onde:
Nup : € 0 nimero de Nusselt do ar, [adm.], dado pela Eq. (29):

hy, xD
Ka

Nup = (29)

onde:

ha : é 0 coeficiente convectivo de transferéncia de calor do ar [W/m?/K]

D : é o diametro externo do tubo (definido previamente pelo usuéario), [m]
Ka : é a condutividade térmica do ar, [W/m/K]

“C” e “m” séo constantes que dependem da configuracdo das fileiras (i.e., tubos alinhados ou
alternados) e da razdo “St/ S, ” (i.e., razdo dos passos horizontal e vertical, respectivamente).



Rep max : € 0 numero de Reynolds, [adm.], dado pela Eq. (30):

x\V xD
ReD max = Pa u:ax (30)

onde:

0a : é a densidade do ar, [kg/m’]

Vmax . € a maior velocidade do ar encontrada entre dois tubos adjacentes, dependendo da
configuracdo das fileiras (i.e., tubos alinhados ou alternados) e de qual &rea de escoamento € a
menor.

L : viscosidade dindmica do ar, [Ns/m’]

Pra, : é 0o numero de Prandt, [adm.], dado pela Eq. (31):

Cp,a X Uy

Pry = K,

(31)

Kar : € a condutividade térmica do ar, [W/m/K]
Assume-se que a razao (Pry/Pras)=1, onde “Pras” € 0 nimero de Prandt na superficie, [adm.]

Desta forma o coeficiente global de transferéncia de calor do lado do ar “(UA). ”, pode
ser determinado pela Eq. (32):

Up XK
(UA), :noha(NaIetas xAp xL +[]XD XL) =MNo X%%L‘Aa (32)

onde:
o : € o rendimento global da superficie aletada dada pela Eq. (33), assumindo que o perfil das
aletas é retangular e as aletas sdo adiabaticas na ponta:

. A anh(mL)%
no_l_Aaﬁ_g -y (33)

As : é a area individual da aleta, [m?]

A, : é a area total da superficie aletada, igual a area total das aletas “Njetss X L X Af” mais a
area total da superficie ndo aletada “Najetas X L X (As - A¢)”.

Naets : € 0 nlmero total de aletas, por metro linear de tubo [m™]

m: é 0 parametro da aleta igual a (2h/Kt)*° , onde “t” é a espessura da aleta em [m]; e “K,” é
a condutividade térmica do material da aleta em [W/m/K]

L: é o comprimento do tubo aletado, em [m]

Substituindo as Egs. (27) e (32) na Eq. (21) e definindo o nimero de aletas por metro
linear de tubo “Naewss”, Chega-se ao comprimento total “L”, como apresenta a Eq. (34):



. C
)h,total - x FinD. + =
@I : noxha(Naletas fo +|_|XD)

0
L =(UA 0 (34)
H

3. CONCLUSAO

Este trabalho apresenta um modelo para dimensionamento de um trocador de calor
utilizado para resfriamento e desumidificacdo de ar em sistemas de ar condicionado.

O modelo utiliza 0 método da Efetividade, que foi modificado para levar em conta o calor
latente do ar. Entalpia ficticias, definidas em Brandemuehl (1993), foram utilizadas no lado do
fluido de trabalho de forma a transformar a base de temperatura na mesma base entalpica do
ar, possibilitando desta forma a analise dos calores sensivel e latente do ar imido.

O modelo é capaz de dimensionar e simular trocadores de calor e serpentinas com
configuracdes do tipo “corrente cruzada ” e “corrente oposta ” com os tubos arranjados de
forma “alinhada ” ou “alternada ”” ao longo de fileiras dispostas em paralelo.

Um programa de computador foi implementado com varias rotinas, utilizando a linguagem
Fortran. O modelo foi testado contra alguns dados disponiveis no catalogo de um fabricante de
“fan-coils ” e os resultados apresentaram boa preciséo.

Como continuagéo deste trabalho recomendamos uma melhor validagdo do modelo,
através de mais dados de fabricantes, e realizagdo de testes experimentais em laboratorio.
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