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Resumo: O presente trabalho busca desenvolver um método computacional, usando técnicas de CFD, para caracterizar
o desempenho termo-hidrdulico de trocadores de calor tubo-aleta para aplicagées em refrigeragdo comercial leve. O
objetivo por tras do trabalho esta em reduzir o numero de prototipos e testes experimentais em tunel de vento, de forma
a obter, por meio de simulagées computacionais, as curvas caracteristicas de perda de carga e condutancia global em
fun¢do da vazdo. Comparativos com dados da literatura cldssica mostram que os modelos CFD sdo capazes de
reproduzir o comportamento da superficie de transferéncia de calor — em termos de fatores de atrito de Fanning (f) e
Colburn (j) em fungdo do numero de Reynolds — com erros de até 20%. Por outro lado, os modelos CFD para os
trocadores completos apresentaram erros na ordem de 20% para a perda de carga e 5% para a taxa de transferéncia
de calor quando comparados com as contrapartidas experimentais. Por fim, a fim de reduzir tempo de preparagdo e de
simulagoes, versées simplificadas dos modelos CFD foram propostas e comparadas com os modelos completos.

Palavras-chave: Condensadores e Evaporadores, Trocador de calor tubo-aleta, CFD, Fator de atrito de Fanning,
Fator j de Colburn.

1. INTRODUCAO

Dada a importancia dos trocadores de calor no desempenho do ciclo de refrigeragao, possiveis melhorias na eficiéncia
deste componente podem influenciar significativamente no desempenho global do sistema, reduzindo as irreversibilidades
externas e refletindo numa diminui¢@o do consumo de energia. Dessa forma, os estudos de trocadores de calor tubo aleta
se mostram relevantes, visto que sdo amplamente empregados em refrigeradores destinados a uma ampla faixa de
mercado, desde aplicagdes domésticas até comerciais e de climatizag@o. Estes trocadores sdo caracterizados por possuirem
grandes superficies de transferéncia de calor por unidade de volume. Sdo geralmente utilizados quando pelo menos um
dos fluidos ¢ um gés e, portanto, caracterizado por baixos coeficientes de transferéncia de calor por convecgdo. Nestes
tipos de trocadores, a grande area de troca de calor tenta compensar o baixo coeficiente de transferéncia de calor do lado
do gas. Muitos autores classificam estes trocadores como compactos. Atualmente, algumas das principais caracteristicas
de trocadores de calor, como as curvas de perda de carga (AP) e de condutancia (UA) em fungdo da vazio (V), sio obtidas
através de testes normatizados em tineis de vento, que sdo onerosos e demandam tempo. Além disso, tais testes exigem
a necessidade de prototipos, o que eleva ainda mais o custo de desenvolvimento do produto.

A fim de reduzir a necessidade de ensaios experimentais, o presente do trabalho tem como objetivo desenvolver um
método computacional, usando técnicas de CFD (Computational Fluid Dynamics), para caracterizar o desempenho termo-
hidraulico de trocadores de calor tubo-aleta para aplicagdes de refrigeracdo comercial leve. Nesse sentido, as curvas
caracteristicas sdo regredidas numericamente de modo a se obter as fungdes que relacionam os fatores de Fanning f'e de
Colburn j do trocador de calor com o nimero de Reynolds do escoamento no nucleo do trocador de calor (Re). Tal
abordagem foi empregada por Barbosa et al. (2010), que realizaram um estudo computacional com foco em evaporadores
do tipo “no-frost”, tipicamente empregados em refrigeradores domésticos. Além de viabilizar a obtencdo das curvas
caracteristicas dos trocadores no-firost, os resultados da simulagdo mostraram que aproximadamente 40% de toda a troca
térmica ¢ realizada no primeiro segmento, correspondente a 20% da éarea do trocador.

Tais resultados, contudo, estdo restritos aos evaporadores estudados, que diferem substancialmente, tanto em
geometria como em condi¢des de operagdo, dos trocadores tipo tubo-aleta empregados em refrigeradores comerciais.
Enquanto os primeiros se caracterizam por operar com baixa vazdo, baixa compacidade e razdo de aspecto elevada, i.e.
longo, comprimento na diregdo longitudinal e area de face reduzida, os trocadores tubo-aleta convencionalmente
empregados em sistemas de refrigeragdo comercial operam com vazdes elevadas, alto fator de compacidade e razdo de
aspecto baixa, i.e. ampla area de face e comprimento reduzido.

Neste contexto, o presente trabalho pretende desenvolver e validar uma abordagem computacional, através de técnicas
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de CFD, que possa ser empregada na obtengdo das curvas de desempenho termo-hidraulico de trocadores de calor tubo-
aleta em condicdes de refrigeragdo comercial.

2. TRABALHO EXPERIMENTAL

Qualquer trabalho de simulagdo computacional requer dados experimentais para a calibragao e validagao dos modelos.
Para a andlise fluidodindmica dos trocadores de calor empregados nesse trabalho, i.e., obten¢ao das curvas de AP em
fungdo da vazdo (V), empregou-se um tinel de vento aberto, construido de acordo com as especificagdes das normas
ASHRAE (1987, 2000), conforme Figura 1 (a esquerda). O tinel é composto de diversas seg¢des internas, pontos de
medigdo de pressdo e temperatura, é equipado com um ventilador auxiliar de rotagdo variavel (A), um sistema de dampers
(B) que atua no controle da vazao do ventilador, uma placa de bocais (C), transdutores de pressdo diferencial (D) para o
calculo da vazdo volumétrica e telas perfuradas (E) para homogeneizagdo do fluxo de ar antes da segéo de teste (F).
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Figura 1 — Tunel de vento aerodinimico (esquerda) e térmico (direita).

Ja para a analise térmica dos trocadores de calor empregados nesse trabalho, i.e., obten¢@o das curvas de UA em
fungdo da vazio (V), um tinel de vento térmico foi utilizado. Este tinel foi projetado com base nas normas ASHRAE
(1987, 1988, 1999) e esta apresentado na Figura 1 (a direita). O tinel é composto por dois circuitos: o circuito de ar € o
circuito fechado de agua (que escoa dentro dos tubos). O circuito de ar ¢ composto basicamente por um ventilador
centrifugo, um difusor de ar, a secdo de testes e uma placa de bocais para medi¢ao da vazao volumétrica. A fim de garantir
que o escoamento esteja uniforme na regido de testes, onde ¢ instalado o trocador de calor, ¢ utilizada uma tela de feltro
logo ap6s o difusor de ar. A secdo de teste ¢ composta por um duto convergente a montante do trocador e outro divergente
a jusante, para garantir uniformidade no escoamento e evitar by-pass, formagao de vortices e estagnagdo da corrente de
ar que passa pelo trocador. Ja o circuito de agua ¢ composto por seis componentes: duas bombas de adgua, o trocador de
calor, um filtro de agua, um transdutor de vazéo massica e um banho termostatico (para manter a temperatura da agua
constante na entrada do trocador).

Através dos ensaios em tinel de vento, a efetividade do trocador pode ser determinada da seguinte forma:

30w+ Q)
Cmin (Tw,in - Ta,in)

(M

onde C,,,;, se refere @ minima taxa de capacidade térmica dentre as duas correntes, i.e., ar e 4gua. O nimero de unidades
de transferéncia do trocador de calor (N,,) € calculado em funcdo da efetividade e da razdo entre as taxas de capacidade
minima e maxima através de correlacdes classicas para escoamento cruzado, com o lado do ar nao misturado e o lado da
4gua misturado. O coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo no lado do ar pode entdo ser obtido por:

1 A A
h Ntquin thint

2

onde A ¢ a area de transferéncia de calor no lado do ar, incluindo aletas e tubos, h,, ¢ o coeficiente de transferéncia de
calor no lado da 4agua, obtido através da correlacao de Dittus-Boelter, e 4;,,, € a area de transferéncia de calor dentro dos
tubos. De posse das curvas caracteristicas, os parametros da superficie de transferéncia de calor, j e f, podem ser
determinados a partir das seguintes expressoes:
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onde 0 = Apin/Aface ¢ a fragdo de drea livre de passagem, e G = m/Ap;, € o fluxo de massa na secdo minima de
passagem, empregado na determinagdo do nimero de Reynolds no nucleo do trocador de calor,

_ 6Dy
u

Re (5

onde Dy, = 4A,,;nL/A, é o diametro hidraulico do trocador de calor e u a viscosidade absoluta do ar, calculada através
da temperatura média entre a entrada e a saida, 5 (Tin, + Tyt ), assim como a densidade p e o calor especifico c,,. Diversos
testes experimentais com diferentes configuragdes de trocadores de calor foram executados, como descrito a seguir.

2.1. Trocadores de Calor Analisados
No total trés trocadores de calor com caracteristicas geométricas diferentes foram avaliados. Os principais parametros
dos trocadores estdo reunidos na Tabela 1. Em todos os trocadores, as aletas possuem uma extensdo chamada de

“colarinho” que tem a fungdo de aumentar a area de transferéncia de calor com a tubulacdo do trocador.

Tabela 1 — Parametros geométricos dos trocadores

TCO1 TCO02 TCO03
| o
=
=
. . =
Variavel Unidade =
=
=
=
o
N° Aletas - 62 71 59
Espessura das Aletas mm 0,125 0,15 0,125
Largura do Trocador mm 216 305 216
Apin mm? 29592 44741 25375
As mm? 1065096 1550957 1012438
Aface mm? 43834 79331 43834
L mm 44 44 44
o - 0,675 0,564 0,579
Dy, mm 4,89 5,08 4,41
%4 mm? 1928696 3490542 1928696

O trocador de calor 01 foi testado experimentalmente apenas no tiinel de vento aerodinamico, enquanto os trocadores
02 e 03 foram testados também em um tinel de vento térmico.

3. METODO E RESULTADOS
3.1. Modelo Experimental/Numérico TC01

A partir da vers@o fisica do trocador de calor foi possivel construir o modelo CAD completo deste trocador. Algumas
varia¢des foram estudadas, TCO1.A, B, C e D de modo a avaliar a influéncia da secdo transversal do tinel nos resultados.
O TCO1.A corresponde a segdo transversal original do tinel conforme Figura 2 (esquerda). Nas variantes B e C, a segdo
transversal foi reduzida para 0,8 e 0,4 m, respectivamente, sendo a versdo D com se¢do constante, como mostra a Figura
2 (direita).

Na Figura 2 além das dimensdes de cada modelo também estdo explicitadas as regides de cada dominio. A condigdo
de contorno na regido de entrada foi de velocidade prescrita. As velocidades utilizadas nas simula¢des foram calculadas
a partir dos dados de vazdo volumétrica provenientes dos experimentos. Para a regido de saida foi utilizada condicdo de
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pressdo estatica igual a zero. Nas laterais do tinel foram utilizadas condi¢do de parede, porém para compensar a
impedancia das paredes foi utilizada condi¢do de escorregamento, ou seja, o atrito das paredes foi negligenciado. Desta
forma consegue-se reproduzir o efeito que o ventilador auxiliar promove no experimento. Neste caso também poder-se-
ia utilizar condi¢@o de simetria nas paredes do tinel.

Foi avaliado o comportamento da perda de carga em func¢do da vazao tanto para o modelo de turbuléncia Realizable
K-Epsilon com tratamento de parede High y+, quanto para o caso Realizable K-Epsilon Two Layer. Nas regides proximas
a entrada do trocador, nas aletas e tubos e na saida do trocador foram aplicados controle de malha. As propriedades de
densidade e viscosidade dinamicas utilizadas para o ar foram p = 1,204 kg/m?® e u = 1,825.107° Pa.s.

1W
900mm Regido de Regido de
_ - saida saida I

1000mm

< 450mm
Regido de . 1600mm

entrada “\

203mm

%}1\ \‘ Parede
Regido de entrada
1600mm — Parede

Figura 2 — TCO01.A a esquerda e TC01.D a direita.

As simula¢des CFD foram realizadas com o software comercial Simcenter STAR-CCM+ licenciado para este
laboratodrio. A escolha do modelo de turbuléncia K-Epsilon se deve ao fato deste fornecer um bom compromisso entre
robustez, custo computacional e precisdo, além de ser um modelo amplamente difundido em aplicagdes industriais.

A variagdo Realizable foi selecionada em relagdo a outras variagdes, como por exemplo a Standard por ser mais
robusta em capturar escoamentos com estruturas complexas, escoamento envolvendo rota¢do, camada limite com
gradiente de pressdo adverso, separagdo e recirculacdo. Sabe-se que a camada limite forma-se nas regides proximas as
paredes devido ao escoamento. Nestas regides ¢ onde encontramos os maiores gradientes e onde ocorrem as maiores taxas
de transferéncia. Por isso, a discretizagdo desta regido ¢ de extrema importancia. Numericamente o tratamento dessa
regido ¢é feito através das fungdes de parede e dependendo do valor de y* (y* = ypu/u) seleciona-se a fungio de parede
mais apropriada. Na equagao anterior, y representa a distancia da parede até o centroide do primeiro elemento de malha.
Para avaliar esta regido, duas fungdes de parede foram estudadas neste trabalho: High y+ ¢ Two Layer. A fungao de parede
High y+ ¢ usada para valores de y+>30, enquanto o modelo Two Layer & usado para valores no qual 1 > y* > 30. Ou
seja, o modelo Two Layer pode ser usado para situagdes em que temos uma combinagdo com malhas refinadas e malhas
mais grosseiras.

Os resultados das simulagdes para o TCO1 estdo apresentados na Figura 3. Verificou-se que a reducdo de secdo para
o modelo completo B ndo teve impacto sobre a perda de carga. Porém para o modelo C observa-se uma leve diferenca
em relacdo aos modelos A e B, ou seja, isso sugere que a partir de um tamanho minimo, a se¢@o transversal de escoamento
do dominio que conduz o ar ao trocador comeca a influenciar nos resultados.
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Figura 3 — Anédlise comparativa entre modelo experimental e versées de simulac¢io do trocador TCO1.

E possivel observar que h4 diferenga entre as duas simulagdes do modelo completo TCO1.A, pois a versdo com modelo
de turbuléncia/parede Realizable K-Epsilon High y+ apresentou resultados melhores do que o Realizable K-Epsilon Two
Layer. Por fim, quando se confrontam os casos TCOl.A e TCO1.D (considerando ambos com modelo de
turbuléncia/parede Realizable K-Epsilon Two Layer), percebe-se que o modelo TCO1.A leva a uma maior perda de carga
como ja esperado devido aos efeitos de contragdo e expansao do escoamento.
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3.2. Modelo Experimental/Numérico TC02

Para o Trocador 02, nas simulagdes computacionais foi utilizado o modelo de turbuléncia Realizable K-Epsilon e
tratamento de parede High y+. Inicialmente foi construida a versdo completa TC02.A conforme dimensdes do tunel de
vento (semelhante ao modelo TCO1.A). A partir dos dados levantados é possivel comparar os resultados por meio do
grafico da Figura 4. Percebe-se que o modelo de simulag@o ¢ capaz de reproduzir com boa aproximagao os resultados
experimentais, com erro variando de 5 a 17%.

15
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Figura 4 — Comparacio entre modelo TC02.A e analise experimental em tiinel de vento aerodindmico.

Versdes simplificadas também foram analisadas buscando reproduzir o efeito da regido de contra¢do e expansdo
devido ao formato do tinel conforme Figura 5 (esquerda). Para isso, foram avaliadas se¢des de entrada com sec¢des
retangulares diversas (modelos TC02.B, TC02.C e TC02.D). Além disso, ainda dentro do estudo fluidodinamico foram
avaliadas as configuragdes com sec¢do constante TC02.E (modelo completo) e TCO02.F (versao simplificada), conforme
apresentado na Figura 5 (direita). A segdo transversal dos fluidos pré- e pos-trocador do modelo TC02.F ¢ a mesma segdo
do dominio fluido simplificado na regido da aleta e seus comprimentos sdo os mesmos utilizados para os modelos TC02.B,
CeD.

....—Regido de
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500mm 500mm TC02.E
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260,1mm|

3 6mm[ 30mmL Simetria
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na regido da aleta

4,233mm

Figura 5 — Modelos TC02.B, TC02.C, TC02.D (esquerda) e versdes TC02.E e TCO02.F (direita).

A analise dos resultados dos modelos simplificados com se¢do variavel permite concluir que diferentes se¢des de
entrada levam a comportamentos distintos de perda de carga devido ao efeito de contracdo e expansdo do escoamento
quando atinge a regido do trocador/aleta. O modelo TC02.D (com 4rea de se¢do menor) € aquele que mais se aproxima
da versdo de simulagdo completa TC02.A (para vazdo de 170 m*/h o resultado do modelo TCO02.D foi 12,1% maior que
a versao TCO02.A, enquanto para 510 m*h a diferenca foi de 9,2%)).

Na sequéncia, pode-se verificar através da Figura 6 que quando ndo ha alteracdo da secdo do escoamento, a versdo
simplificada TCO02.F consegue reproduzir com elevada semelhanga o comportamento experimental. Além disso, ambos
modelos computacionais tém certa capacidade de reproduzir o comportamento real (comparagdo com teste experimental
com se¢do constante), principalmente para vazdes mais baixas. Portanto, para dada aplicagdo com se¢@o constante ao
longo de todo o dominio, o modelo simplificado TC02.F é capaz de reproduzir o fendmeno com erro méaximo de 10%. E
possivel concluir da avaliagdo do grafico do Fator de Fanning da Figura 6 (direita) que o modelo simplificado TC02.F
consegue reproduzir com boa aproximagao os dados experimentais até mesmo melhor que o modelo com se¢@o constante
(TCO2.E). Essa diferenga nos resultados entre os modelos TC02.E e TCO02.F pode estar associada devido ao fato do
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modelo F ser menor e poder-se trabalhar com um refino de malha maior. O fator de atrito de Fanning para o modelo E
em relag@o aos dados experimentais fica em torno de no maximo 25%.
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Figura 6 — Analise da pressdo em funcio da vazio (esquerda) e Fator de Fanning (f) em fun¢do de Reynolds
(direita) entre modelo TCO02.E, TCO02.F e resultado experimental.

Para a andlise térmica foi necessario adicionar os componentes solidos (como aletas, tubos, e chapas do trocador de
calor) aos modelos. Assim, buscou-se avaliar duas condi¢des, tanto de temperatura prescrita na superficie interna do tubo
(TCO02.F) quanto condigdo de convecgdo na mesma superficie (TC02.G), com coeficiente de troca de calor h determinado
através da correlacdo de Gnielinski (1976). Os resultados estdo reunidos na Tabela 2. Para estes modelos foram avaliadas
trés condi¢des distintas de vazio, 173, 340 e 510 m*/h.

Tabela 2 — Resultados TCO02.F (esquerda) e TC02.G (direita).

Parametro Unidade #1 #2 #3 Parametro Unidade #1 #2 #3
Lado do ar Lado do ar
Vazao kg/s 1,14E-04 7,57E-05 3,86E-05 Vazdo kg/s 1,14E-04 7,57E-05 3,86E-05
Vazio m’/h 509,7 3398 173,13 Vazido m’/h 509,7 339,8 173,13
Velocidade m/s 1,78 1,19 0,61 Velocidade m/s 1,78 1,19 0,61
Temperatura entrada °C 22,20 21,60 20,90 Temperatura entrada °C 22,20 21,60 20,90
Temperatura saida °C 29,35 30,03 32,37 Temperatura saida °C 28,94 29,59 31,88
Queda de pressdo Pa 8,86 4,50 1,51 Queda de pressdo Pa 8,86 4,50 1,51
Lado da agua Lado da agua
Temperatura superficie °C 38,55 38,45 39,30 h convecgdo Wm2K  6740,8 5602,2 4340,9
Resultados Temperatura °C 38,55 38,45 39,30
superficie
Taxa de tranf. calor (Qa) W 0,816 0,642 0,444 Resultados
2
G kg/sm’ 3,66 2,44 1,24 Taxa de((t)ra;lf. calor W 0.769 0.608 0.426
Re - 991,1 661,2 336,1 a
G kg/sm? 3,66 2,44 1,24
efetividade - 0,438 0,500 0,623
Re - 991,1 661,2 336,1
NTU - 0,576 0,694 0,976
efetividade - 0,412 0,474 0,597
UA W/K 0,066 0,053 0,038
NTU - 0,531 0,642 0,908
f - 0,0446 0,0509 0,0658
UA W/K 0,061 0,049 0,035
j - 0,0133 0,0160 0,0225
f - 0,0446 0,0509 0,0658
] - 0,0122 0,0148 0,0209

A avaliagao dos resultados da Figura 7 permite inferir que o modelo completo TCO02.E ¢ extremamente semelhante ao
experimental com erro inferior a 4%. Enquanto isso, as versdes simplificadas apresentam maior diferenca de resultados
quando comparados aos dados experimentais. E importante salientar que na versio real e modelo completo de simulagio
do Trocador 02, quatro dos vinte tubos nao trocam calor, efeito que a versdo simplificada ndo consegue reproduzir. Assim,
uma parcela da maior troca de calor apresentada nos modelos simplificados decorre desse fato (o Trocador 03 nao
apresenta tal caracteristica e sua avaliagdo permitird quantificar melhor o real desempenho dos modelos simplificados).

Ao se confrontar o resultado dos modelos simplificados, nota-se que quando ¢ utilizada temperatura prescrita na
superficie interna do tubo, acaba-se por inserir uma condi¢do de contorno nao adequada para este caso, levando a
resultados com erro da ordem de 25%. Ja quando ¢ aplicada convecgdo interna, o fendmeno ¢ melhor representado, de
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forma a se considerar a resisténcia térmica interna no tubo, que afeta o desempenho global do trocador. Logo, a abordagem
TCO02.G (convecgdo) se mostrou mais adequada para a constru¢ao do modelo simplificado.
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Figura 7 — Condutancia global em funcéiio da vazao (esquerda) e fator de Colburn (direita).
3.3. Modelo Experimental/Numérico TC03

A analise do Trocador 03 foi focada na analise térmica. Assim, foi construida a curva de UA em funcdo da vazdo
(Figura 8) e, entdo, quantificado o erro do modelo completo e com se¢do constante (TC03.A) em relagdo aos dados
experimentais para as vazdes de 170, 340 e 510 m?/h, e os resultados foram de 4,7%, 3,9% e 2,5%, respectivamente. Ou
seja, o modelo completo consegue reproduzir o fenomeno fisico com elevada exatidao.

A Figura 8 (direita) traz o resultado do Fator do Colburn (j), de onde conclui-se que o modelo simplificado com
temperatura prescrita (TC03.B — equivalente em termos de construgdo e geometria ao modelo TCO02.F) se distancia mais
dos demais resultados, e tende a superestimar a real capacidade de troca térmica do trocador, como ja havia sido observado
na analise do Trocador 02. Por fim, os resultados obtidos da versdo simplificada com convecgdo (TC03.C) foram mais
condizentes com a realidade, de forma que o erro maximo foi de 8,7%.
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Figura 8 - Condutincia global em funcio da vazio (esquerda) e fator de Colburn (direita).

Portanto, a abordagem de convecg¢do se mostrou mais adequada para a construgdo do modelo simplificado. Assim,
como no Trocador 03 todos os tubos realmente trocam calor, o resultado do modelo simplificado com convecgdo se
aproximou significativamente do resultado experimental, enquanto no Trocador 02 essa diferenga havia sido maior.

4, CONCLUSOES

Por meio das diversas simula¢des fluidodinamicas dos trocadores notou-se que o modelo de turbuléncia/parede
Realizable K-Epsilon High y+ levou a resultados mais proximos dos experimentais. De forma complementar, foi possivel
confirmar que em modelos em que a se¢do de entrada é maior que as dimensdes do trocador a perda de carga é maior do
que quando a area da se¢do ¢ constante. Além disso, o estudo desses trocadores permitiu concluir que os modelos de
simulacao completos com se¢do de entrada conforme dimensdo do tunel de vento aerodinamico foram capazes de
reproduzir os efeitos medidos na versao fisica. Para a versdo simplificada que tenta reproduzir o efeito da secdo de entrada
do tinel de vento ha elevada sensibilidade dos resultados de acordo com a area da se¢ao de entrada. J& quando ndo ha
alteracdo da se¢do do escoamento, a versdo simplificada reproduz com boa aproximagao o comportamento do modelo
completo.

Através da analise dos modelos completos foi possivel concluir que estes conseguem reproduzir com 6tima exatidao
os dados experimentais, com erro inferior a 5% para os valores de UA. Ja quando se avaliam as versoes simplificadas,
percebe-se que quando a condi¢do de contorno ¢ de temperatura prescrita leva a uma diferenga no valor de j de até 20%,
o caso de convecgdo apresentou erro de no maximo 8,7%.
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Por fim, ¢ possivel estabelecer um método final para caracterizagéo termo-hidraulica de trocadores de calor tubo aleta.
O trocador de calor de interesse pode ser modelado de forma simplificada, considerar as paredes do dominio fluido como
planos de simetria, enquanto para a aleta, tubos e estrutura do trocador deve-se considerar o efeito de borda. O modelo de
turbuléncia indicado ¢é o Realizable K-Epsilon ¢ tratamento de parede High y+, enquanto a condi¢do de contorno térmica
mais adequada ¢ considerar conveccao prescrita na superficie interna do tubo. A conversdo dos resultados do modelo
simplificado para a versao fisica completa, utilizam-se as equagdes para j e f, de onde s3o obtidas a queda de pressao e
coeficiente de troca de calor em fungdo da vazao. Para esse calculo, deve-se corrigir a vazao massica através do parametro
G (G = m/Apmn) sendo necessario também conhecer os pardmetros geométricos do trocador fisico de interesse (como
as areas de transferéncia de calor Ay, a 4rea minima de passagem A,,;, € a drea de face do trocador Ay).
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Abstract. The present work is aimed at developing a computational method, using CFD techniques, to characterize the
thermohydraulic performance of fin tube heat exchangers for light commercial refrigeration applications. The objective
behind this work is to reduce the amount of prototypes and wind tunnel tests, but at the same time be able to obtain
through computational simulations the characteristics curves of pressure drop and heat transfer coefficient as a function
of volumetric flow and also the Fanning friction factor (f) and Colburn factor (j) as a function of Reynolds number. The
full simulation models lead to results with a 20% difference in terms of pressure drop for the experimental test, and an
error lower than 5% in the total heat exchange. Also, simplified versions of the model were able to reproduce the results
of the full simulation models mainly in those cases where the airflow section remains constant.
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