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RESUMO

Neste trabalho, apresenta-se um modelo numérico do escoamento e da transferéncia de calor,
no regime transiente, de fluidos refrigerantes no interior de tubos capilares, largamente usados
como dispositivos de expansdo em sistemas de refrigeracdo e condicionamento de ar de
pequeno porte. Os tubos capilares aqui analisados formam, em parte de suas extensdes, um
trocador de calor em contracorrente com a linha de sucgdo do compressor, conhecido como
trocador de calor tubo capilar-linha de sucgdo. A andlise do comportamento dindmico do
escoamento € de fundamental importancia, pois os tubos capilares sdo usados em sistemas de
refrigeracdo, que geralmente sdo controlados pelo método liga-desliga. Tal escoamento €
assumido unidimensional e, dependendo da condi¢cdo no tempo, é dividido em uma regido
onde o fluido refrigerante encontra-se no estado de liquido sub-resfriado, outra de escoamento
bifasico liquido-vapor e outra de vapor superaquecido. O tubo capilar é considerado reto,
horizontal, com didmetro constante e o fendmeno de metaestabilidade do escoamento é
desconsiderado. Implementa-se no modelo o procedimento para a simulacdo de transientes de
partida do sistema. A solucdo do sistema de equacgdes diferenciais, usando o método de
Volumes Finitos, é obtida ao longo do tubo até que a condicdo de blogueio seja alcancada, ou
até que a pressdo de evaporacao seja atingida, caso o escoamento ndo esteja bloqueado. Os
resultados obtidos sdo comparados com os dados experimentais disponiveis na literatura e
obtidos a partir de outros modelos.

Palavras chave: Trocadores de calor tubo capilar linha de sucgdo. Escoamento transiente.
Escoamento bifasico. Sistemas de refrigeracdo e condicionamento de ar.



ABSTRACT

This work presents a numerical model to simulate unsteady flow and heat transfer along non-
adiabatic capillary tubes, commonly used as expansion devices in small refrigeration and air
conditioning systems. These capillary tubes form with the suction line of the compressor, in
part of their extension, a counter flow heat exchanger. Such device is called capillary tube-
suction line heat exchanger. Analysis of the flow dynamic behavior is very important, since
the capillary tubes are used in refrigeration systems generally controlled by on-off method.
The flow along the straight and horizontal capillary tube, with constant inner diameter, is
divided, depending of time condition, into three regions: a single-phase flow of subcooled
liquid, a two-phase flow region and a single phase of flow superheat. The flow is taken as
one-dimensional and the metastable flow phenomenon is neglected. The procedure for
simulation of the start-up transient period of the system is implemented in the model. The
solution of the governing equations is obtained using the Finite Volume method, along the
tube until the blocking condition is reached, or until the evaporation pressure is reached, if the
flow is not blocked. The numerical results obtained are compared with the experimental date

from the literature and with results obtained from other models.

Keywords: Capillary tube-suction line heat exchangers. Unsteady flow. Two-phase flow.
Refrigeration systems and air conditioning.
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INTRODUCAO

Atualmente os sistemas de refrigeracéo e ar condicionado estdo presentes na maioria dos
setores da atividade humana. Tais sistemas permitem a melhoria das condi¢des de conforto
térmico e, aliado a isso, os bens de consumo podem ser produzidos com melhor qualidade,
maior rapidez e economia em ambientes cujas condi¢des sdo controladas adequadamente. Na
verdade, atualmente muitos produtos ndo poderiam ser produzidos se a temperatura, umidade

e a qualidade do ar ndo fossem controladas dentro de limites estreitos.

O grande desenvolvimento da industria da refrigeracdo deveu-se, principalmente, a
utilizacdo dos fluidos refrigerantes halogenados, os clorofluorcarbonos. Esses refrigerantes,
também conhecidos como CFC’s em alusdo a sua constituigdo quimica: cloro, fluor e
carbono, possuem propriedades excepcionais para 0 uso em sistemas de refrigeracdo. Séo
quimicamente estiveis e ndo reagem com a maioria dos materiais, incluindo os Oleos
lubrificantes. Além disso, ndo sdo inflaméveis nem explosivos, apresentam toxidade muito

baixa e possuem caracteristicas térmicas e termodinamicas muito boas.

Desse modo, durante muitos anos os clorofluorcarbonos foram usados como fluidos
refrigerantes nos sistemas de refrigeracdo. A partir do trabalho de Molina e Rowland (1974),
que propuseram um modelo tedrico estabelecendo uma ligagdo entre os CFC’s liberados na
atmosfera e a redugdo da camada de 0zonio, esse problema tem merecido atencao especial nos
estudos cientificos atmosféricos realizados desde entdo e, nesse periodo, uma série de

evidéncias dessa relacdo tem se acumulado.

Estudos e discussdes em varios paises levaram a elaboracdo do Protocolo de Montreal em
1987, para eliminar gradualmente a producdo e o consumo dos CFC’s e de outras substincias
nocivas a camada de ozo6nio. Alguns paises da América Latina aderiram de imediato ao
Protocolo e outros foram se incorporando depois. O Brasil aderiu em 1990 e a producéo dos
CFC’s no pais foi interrompida em 1999. Em 2001 comecgaram a ser impostas metas para a
redu¢do da importacdo dos CFC’s e a utilizacdo desses fluidos foi proibida em novos
equipamentos de refrigeracdo. Pelo Protocolo de Montreal, o Brasil poderia importar CFC’s
até 2010, assim como outros paises em desenvolvimento, mas o governo Brasileiro decidiu

permitir importacdo somente até 31 de dezembro de 2006.
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A comunidade cientifica vem realizando nos altimos vinte anos esforgcos com o objetivo
de substituir os CFC’s e HCFC’s - hidroclorofluorcarbonos em especial o HCFC-22, ou R-22
por substancias menos nocivas ao meio ambiente. Atualmente observa-se uma fase de
transicdo com o desenvolvimento de fluidos que substituem os HCFC’s. Varias alternativas
tém surgido, tais como aqueles da familia dos hidrocarbonetos halogenados, tanto como
substancias puras ou como misturas binarias ou ternarias e também os refrigerantes naturais,
os hidrocarbonetos, HC’s, dioxido de carbono CO,, amdnia e outros. No grupo dos
halogenados, que ndo contém cloro, citam-se 0 R-134a, 0 R-404A, o R-402B, o0 R-407C e o
R-417A.

E importante mencionar, que no momento, tais alternativas ainda nio sdo uma solugéo
definitiva, em razdo das muitas variaveis em questdo, tais como: o custo de implementacdo, a
substituicdo dos equipamentos, a diversidade de utilizacdo em setores tao distintos como os de
refrigeracdo e ar condicionado, nos segmentos industriais, comercial, residencial e
automotivo. Além disso, com o aumento da preocupacdo em relacdo ao efeito estufa, os
refrigerantes naturais, tais como dioxido de carbono, CO, e amobnia, NH;3 e alguns

hidrocarbonetos tem sido cogitados pela comunidade cientifica.

Tendo em vista os problemas causados pelos CFC's e HFC's e os acordos ja realizados
pelos Protocolos de Montreal 1987 e de Kyoto 2005, busca-se a substituicdo dos fluidos
refrigerantes o que, em alguns casos, resulta na mudanca da tecnologia de refrigeracéo.

Em virtude da simplicidade, custo reduzido e eficiéncia energética, dificilmente os tubos
capilares serdo substituidos a curto e médio prazo e portanto a alternativa mais viavel é a
busca de novos refrigerantes. Dessa forma, cada vez mais torna-se necessario maior
compreensdo dos fenbmenos complexos presentes no escoamento de fluidos refrigerantes no

interior de tubos capilares.

O Brasil possui um plano para a eliminagdo dos HCFC’s conhecido como ‘“Plano
Brasileiro de Eliminagdo de HCFC's — PBH”, na sigla em portugués, ou “HCFC Phase-out
Management Plan for Brazl” como conhecido internacionalmente. Tal plano foi proposto
pelo Ministério do Meio Ambiente e o governo brasileiro apresentou-o na reunido do
Protocolo de Montreal ocorrida no Canada, na ultima semana de julho de 2011. A meta é
reduzir 10% do consumo nacional, referente & media de 2009 e 2010, em 2015 na conversdo
de processos na industria de isolamentos térmicos e no setor de refrigeracédo, ar-condicionado,
ventilacdo e aquecimento. Ao final de sua implantagdo o Plano Brasileiro reduzird as
emissdes anuais em aproximadamente 1,8 milhdes de toneladas de CO,-equivalente.
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Observa-se, entdo, que desde o estabelecimento do Protocolo de Montreal, a industria da
refrigeracao enfrenta desafios em relacédo a busca de fluidos refrigerantes menos agressivos ao
meio ambiente. Além disso, a necessidade de fontes energéticas ndo poluentes e a melhoria do
desempenho termodinamico de alguns equipamentos tém motivado a realizacdo de inUmeras
pesquisas e de investimentos na analise do comportamento dos componentes dos sistemas de
refrigeracdo e ar-condicionado. Dentre esses componentes, 0S compressores, 0s trocadores de
calor (evaporadores e condensadores) e os dispositivos de expansdo, em particular os tubos

capilares, tém sido extensivamente analisado nos ultimos anos.

Em virtude das diferencgas entre as propriedades termodindmicas e de transporte dos
CFC's e dos fluidos alternativos, torna-se necessario o conhecimento das caracteristicas do
escoamento desses novos refrigerantes ao longo de cada um dos componentes do sistema de
refrigeracdo, visando otimizacdo de seus desempenhos. Essa é a principal motivacdo do
presente trabalho, especificamente em relacdo aos tubos capilares, quando formam com a
linha de succdo do compressor um trocador de calor usado nos sistemas de refrigeracdo de

pequeno porte.

Em seguida apresentam-se algumas generalidades sobre os tubos capilares e os trocadores
de calor formados com a linha de succdo, suas vantagens e desvantagens e uma analise
qualitativa do escoamento ao longo desses tubos. Depois disso, apresenta-se a revisao
bibliogréafica sobre o assunto, 0s objetivos e um breve esboco da dissertacao.

1.1  Generalidades Sobre os Tubos Capilares e os Trocadores de Calor Tubo Capilar-
Linha de Sucgéo

Os tubos capilares sdo dispositivos de expansdo de secdo constante, largamente usados
em sistemas de refrigeracdo por compressdo de vapor de pequeno porte, com capacidade
méaxima da ordem de 10 kW (34130 Btu/h), tais como aqueles empregados em refrigeradores
e freezers domésticos, desumidificadores e aparelhos de ar condicionado. Séo tubos,
normalmente de cobre, obtidos por trefilacdo de comprimentos entre 1,0 e 6,0 m e diametros

variando entre 0,5 e 2,0 mm.

Em razdo de sua grande influéncia sobre o desempenho do ciclo de refrigeracao, os tubos
capilares tém sido fonte de varias pesquisas, que tém proporcionado grandes melhorias no
entendimento do escoamento em seu interior. As investigacdes realizadas, contando com

técnicas experimentais e simulacdes numéricas cada vez mais avancadas, refletem-se
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diretamente no aperfeicoamento do projeto e dimensionamento desses dispositivos.

Em virtude de sua simplicidade, os tubos capilares apresentam um custo reduzido e
possuem outras vantagens, como a de permitir a operacdo em ciclo reverso, a auséncia de
partes mdveis e ainda propiciam a equalizacdo das pressdes do sistema durante os ciclos de
parada, possibilitando o uso do motor de acionamento do compressor com menor torque de

partida.

Entretanto, os tubos capilares ndo séo ajustaveis para atender condi¢des de carga térmicas
distintas e sdo projetados para uma faixa de condi¢des de operacdo. Com isso, estdo sujeitos a
reducdo de eficiéncia operacional caso ocorram varia¢Oes de carga térmica ou de temperatura
de condensacdo em relacdo as condicOes de projeto. Outras desvantagens sdo: a possibilidade
de obstrucdo por particulas e a exigéncia de uma carga de refrigerante dentro de limites
estreitos. Essa Ultima condicdo justifica o seu uso em unidades herméticas nas quais a

possibilidade de vazamentos é minima.

Na Figura 1 é mostrado esquematicamente um sistema de refrigeracdo padrdo por
compressdo de vapor, no qual se observa a posicdo relativa dos quatro principais
componentes: 0 compressor, 0 condensador, o evaporador e o dispositivo de expansdo, neste

caso um tubo capilar.
Figura 1 - Esquema de um sistema de refrigeracdo por compressao de vapor.
e
3 2
Condensador )—4—7

Tubo Compressor
Capilar

Evaporador 1 K W
J c
te

Fonte: Barbazelli (2000).
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Durante o ciclo de refrigeracdo, o refrigerante € mantido em baixa pressdo no evaporador
e em alta pressdo no condensador, em razéo da acdo continua do compressor e do dispositivo
de expansdo. O tubo capilar tem papel fundamental no ciclo, pois reduz a pressdo do fluido

refrigerante, desde aquela de condensacdo até a de evaporacdo, e controla a vazdo em massa
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de refrigerante que entra no evaporador.

O fluido refrigerante percorre varios estados termodindmicos ao longo do ciclo de
refrigeracdo. Tais estados, na condigdo regime permanente, séo mostrados esquematicamente
na Fig. 2. Vapor, no estado superaquecido (1), ou saturado (1°), na pressdo de evaporagio, ¢
comprimido até a pressdo de condensacdo (2), quando o vapor em alta temperatura e pressao,
entra no condensador. O refrigerante no estado liquido sub-resfriado (3), ou de liquido
saturado (3”), deixa o condensador, quando entdo a pressdo € reduzida ao longo do dispositivo
de expansao. Nesse processo de expansdo, o fluido refrigerante é parcialmente vaporizado e a
mistura liquido-vapor resultante no ponto (4) entra no evaporador, onde absorve calor do

fluido ou do meio a ser resfriado, retornando assim ao estado (1) ou (1°).

Observa-se que, 0 escoamento no interior do tubo capilar — trecho 3-4 mostrado na Fig. 2
— € dividido em duas regifes: uma em que o refrigerante encontra-se no estado liquido sub-
resfriado — regido liquida — e outra na qual ocorre escoamento bifasico liquido-vapor, com

vaporizagdo continua do refrigerante até a saida do tubo.

Considerando um tubo capilar adiabético e liquido sub-resfriado em sua entrada, as
distribuicdes de pressdo medida experimentalmente e de pressdo de saturagdo relativa a
temperatura medida ao longo de seu comprimento, sdo analogas aquelas mostradas na Fig. 3
(BOLSTAD; JORDAN, 1948).

Figura 2 - Representacdo esquematica dos estados termodinamicos ao longo de um sistema
de refrigeracéo por compressao de vapor.

Fonte: Seixlack (1996).
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Observa-se na Fig. 3 a ocorréncia de pequena queda de pressdo na entrada do tubo
capilar, entre os pontos 1 e 2. Entre 0s pontos 2 e 3, regido liquida, o decréscimo de pressao é
linear, enquanto a temperatura mantém-se aproximadamente constante. O ponto 3, sob
condi¢bes de equilibrio termodindmico, corresponde ao inicio de vaporizagdo do fluido
refrigerante, no qual o escoamento alcanca a condicdo de saturagdo, ou seja, a pressdo nesse

ponto é igual a de saturacdo em relacdo a temperatura de entrada.

A partir do ponto 3 em direcdo ao final do tubo, as linhas de pressdo medida e presséo de
saturacdo tornam-se coincidentes e a reducgdo de pressao é consideravelmente maior, em razéo
da aceleracdo e dos efeitos causados pelo atrito do escoamento bifasico. Entre a saida do tubo

capilar, ponto 4, e o evaporador, ponto 5, observa-se reducao significativa de pressao.

Embora o tubo capilar seja fisicamente simples, o escoamento do fluido refrigerante em
seu interior € bastante complexo, oferecendo vérios desafios para a sua descri¢do
fenomenoldgica, tais como: mudanca de fase, turbuléncia, escoamento bifasico, transferéncia

de calor e efeitos de metaestabilidade.

Figura 3 - Distribuicdo de pressao ao longo do tubo capilar adiabético.
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1000 —

800 —

600 —
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200 Tubo Capilar: (1,067 mm x 5,49 m)

0 \ \ \ \ \ \ -

0 1 2 3 4 5 6
Distancia da entrada do tubo, m

Fonte: Bolstad e Jordan (1948).
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O escoamento no interior do tubo capilar apresenta valores para 0 numero de Reynolds
entre 4x10° e 20x10° e, frequentemente, varios pesquisadores tém verificado a existéncia da

condicdo de escoamento critico ou escoamento bloqueado na saida de tubos capilares.

No escoamento monofésico a ocorréncia de um disturbio, tal como a variagdo da pressao
a jusante do escoamento, € transmitida através de um fluido compressivel por meio de ondas,
cuja velocidade local é a do som relativa ao movimento do fluido (James, 1984). Para o
escoamento subsdnico, essas ondas propagam-se com velocidade maior que a do escoamento

e a variagdo da pressdo a jusante pode ser “comunicada” a regido a montante do fluido.

Tal “comunicagdo”, porém, ndo ¢ realizada caso a velocidade do fluido seja igual ou
superior a velocidade do som, uma vez que as ondas ndo conseguem propagar através do
fluido e 0 escoamento é entdo conhecido como critico ou blogueado. Portanto, no escoamento

monofasico a vazdo em massa critica é calculada usando a velocidade do som no fluido.

Nos escoamentos bifasicos ou multifasicos, a situacdo € mais complexa, em razdo da
formacgdo de novas interfaces, nucleacdo, diferentes regimes de escoamento e diferentes
velocidades e temperatura entre as fases, o que dificulta o calculo da velocidade do som

nesses escoamentos.

Caso a condicdo de escoamento critico seja alcancada, quaisquer redugdes subsequentes
na pressao de evaporacdo ndo exercem influéncia sobre a vazao em massa de refrigerante e o
escoamento ao longo do tubo ndo pode mais ser acelerado como ilustra a Figura 4. Somente
para valores acima da pressdo critica, a reducdo da pressdo de evaporacdo implicara no
aumento da vazdo em massa. O valor da pressdo correspondente a condicéo de bloqueio deve
ser calculado adequadamente para a determinagdo correta da vazdo em massa de fluido

refrigerante ao longo do tubo capilar.

O escoamento ao longo do tubo capilar pode ser um exemplo cléassico do escoamento
representado pela linha de Fanno, caso seja considerado unidimensional, adiabatico, em
regime permanente e o tubo seja reto, horizontal e com secdo transversal constante. Nesse
caso, 0s estados termodinamicos do fluido ao longo do tubo capilar podem ser também
representados pela linha de Fanno no diagrama entalpia-entropia, mostrada na Fig. 5, em que
se observa a reducdo de entalpia com a entropia em dire¢édo a saida do tubo.

Atingida a velocidade do som, observa-se que a reducgéo posterior da pressao do fluido,
ou de sua temperatura, resulta na reducdo de entropia, o que viola o segundo principio da

termodinamica para um processo adiabatico. Com isso, para um dado fluxo de massa e
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condicdes de entrada, a velocidade do som ndo pode ser atingida no interior do tubo, mas

somente em sua saida.

Figura 4 - Escoamento blogueado ao longo de um tubo capilar.

A

Escoamento critico o
(bloqueado) Pressdo critica

/

Vazdo em Massa

Presséo de Evaporacéao

Fonte: Seixlack (1996).

Uma complexidade adicional no estudo do escoamento de tubos capilares relaciona-se ao
fendmeno de metaestabilidade. Estudos experimentais mostram que, em alguns casos, atrasos
na vaporizacdo do fluido refrigerante podem ocorrer, ou seja, a pressdo de saturacdo €
atingida, mas o fluido permanece na fase liquida até que as condi¢bes de desequilibrio
termodindmico tornem-se criticas, quando vibracfes, presenca de particulas dispersas no
escoamento ou entdo a rugosidade superficial da parede do tubo fornecem condigdes para a
nucleacdo das bolhas. O atraso na vaporizagdo influencia o desempenho do tubo capilar

porque aumenta a extensao da regido liquida, aumentando a vazao em massa.

Um estudo experimental detalhado do escoamento monofasico e do escoamento bifasico
em tubos capilares foi realizado por Mikol (1963). Nesse trabalho, realizaram-se medicdes de
pressdo e temperatura ao longo de tubos capilares de cobre e os fendmenos de escoamento

bloqueado e de metaestabilidade foram observados nas medicdes realizadas.

As distribuicdes de temperatura e pressdo, para um dos casos obtidos por Mikol (1963),
sdo mostradas na Fig. 6. Nessa figura as escalas sdo tais que, na saturacdo, pressdo e
temperatura sdo coincidentes. Caso a curva de pressao esteja acima da curva de temperatura, a

pressdao medida é maior do que a de saturacdo correspondente aquela temperatura, ocorrendo
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0 inverso caso a curva de pressao esteja abaixo da curva de temperatura.

Figura 5 - Diagrama esquematico entalpia - entropia para o escoamento adiabatico com atrito

em duto de secdo transversal constante - Linha de Fanno.

Fonte: Seixlack (1996).

Na Figura 6 observa-se uma regido de escoamento metaestavel ou de ndo-equilibrio
termodinamico, trecho Il e Ill, que foi descrita por Mikol (1963) como a regido onde o
refrigerante persiste no estado liquido em pressdes inferiores a pressdao de saturacdo
correspondente a sua temperatura. O ponto de inflexdo 3, é o ponto onde a temperatura
diminui subitamente, em razéo da vaporizacdo do fluido refrigerante e da absorcdo de calor

latente.

Observa-se também na Fig. 6, que o equilibrio termodindmico somente é restabelecido
apos o ponto 4, no qual as curvas que indicam a temperatura e a pressdo do fluido refrigerante
torna-se coincidentes. O fendmeno da metaestabilidade foi observado por Mikol (1963) tanto

no estudo de visualizacdo do escoamento como em todas as medicdes realizadas.

O escoamento no interior de tubos capilares pode ainda ser adiabatico ou ndo-adiabatico,
dependendo da configuracdo do sistema de refrigeracdo. No primeiro caso, desconsidera-se a

troca de calor com 0 meio ambiente e assume-se que o tubo capilar esta isolado termicamente.
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Figura 6 - DistribuicGes de temperatura e pressao ao longo de um tubo capilar adiabatico.
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Fonte: Mikol (1963).

No segundo caso, parte do comprimento do tubo capilar é colocada em contato com a
linha de succao, formando um trocador de calor em contracorrente, denominado trocador de

calor tubo capilar-linha de succéo, como mostrado na Figura 7.

Essa alternativa proporciona um aumento da capacidade de refrigeracdo em virtude da
reducdo do titulo da mistura liquido-vapor do refrigerante na entrada do evaporador. Isso
ocorre em razdo do resfriamento do refrigerante no interior do tubo capilar, provocado pela
transferéncia de calor para o vapor superaquecido a baixa temperatura escoando ao longo da

linha de sucgéo.

Além de melhorar o desempenho do sistema, o trocador de calor tubo capilar-linha de
succdo, evita a formacdo de gelo ao redor da linha de succéo e é interessante, também, para
garantir que o vapor aspirado pelo compressor seja superaquecido, evitando que liquido entre

Nno compressor.

O trocador de calor tubo capilar-linha de suc¢do pode ser concéntrico ou lateral, como
mostrado na Fig. 8. A Figura 8(a) mostra o trocador de calor utilizado no Brasil e em partes
da Europa, no qual o tubo capilar é inserido concentricamente na linha de succao, formando

um trocador de calor em contracorrente tipo duplo-tubo. A Figura 8(b) apresenta o trocador de
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calor tipo lateral, no qual o tubo capilar é soldado externamente a linha de sucgdo, também
formando um trocador de calor em contracorrente. Essa configuracdo é utilizada

principalmente nos Estados Unidos.

Figura 7 - Esquema de um sistema de refrigeracdo com trocador de
calor tubo capilar—linha de sucgéo.
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Fonte: Barbazelli (2000).

Na maioria dos modelos matematicos encontrados na literatura analisa-se o escoamento
ao longo de tubos capilares em condicgdes de regime permanente. Entretanto, tais condigdes
raramente ocorrem no sistema de refrigeragdo em que os tubos capilares sdo usados, uma vez
que, geralmente, sdo controlados pelo método liga-desliga. Durante a operacdo desses
sistemas, grandes periodos transientes podem surgir como consequéncia, por exemplo, do
inicio do funcionamento dos ciclos de acionamento e parada do compressor ou variagdes das
condicOes de operacdo do sistema. Dessa forma, a anélise do comportamento transiente do
escoamento € um aspecto importante a ser considerado no projeto e no controle de muitos

sistemas de refrigeracdo e condicionamento de ar.

Neste trabalho apresenta-se um modelo matemético para a simulacdo numérica do
escoamento no regime transiente, de fluidos refrigerantes ao longo de trocadores de calor tubo
capilar-linha de suc¢do. O comportamento transiente do tubo capilar é analisado de acordo
com Hermes e Melo (2008), impondo condigdes de contorno geradas com base em resultados
experimentais de ensaios pull-down. Tais ensaios consistem no acompanhamento da evolugéao

transiente da pressdo, temperatura e poténcia consumida pelo sistema de refrigeracdo, desde o



38

inicio de seu funcionamento até a condicdo de regime permanente.

Figura 8 - Esquemas de trocadores de calor tubo capilar-linha de suc¢éo:
(@) concéntrico e (b) lateral.
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Fonte: Navas (2004).

Para a validagdo do modelo, os resultados numéricos s&o comparados com os resultados
experimentais disponiveis na literatura. Os resultados calculados também sdo comparados
com aqueles obtidos por outros modelos, procurando-se analisar aspectos importantes, tanto

da modelagem do problema, quanto aspectos da solu¢do numérica.

1.2 Revisdo Bibliogréafica

A analise do escoamento em tubos capilares, tanto adiabatico quanto ndo-adiabatico, tem
sido extensivamente realizada nos ultimos anos, quer seja de forma experimental e/ou tedrica:
Escanes et al. (1995), Mendonca (1996), Zangari (1998), Fiorelli e Silvares (2003), Garcia-
Valladares (2007a, 2007b), Seixlack e Barbazelli (2009) e Hermes et al. (2010). Geralmente
nos modelos encontrados na literatura sdo consideradas condi¢cfes de regime permanente e o
escoamento bifasico é tratado como homogéneo, isto é, considera-se que a fases liquida e

vapor possuam as mesmas velocidades e as mesmas temperaturas.

Escanes et al. (1995) desenvolveram um modelo numérico para a simulacdo do
comportamento térmico e fluido-dindmico de tubos capilares. Nesse trabalho, o escoamento é
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assumido como homogéneo e os efeitos da metaestabilidade sdo desconsiderados. O modelo
numérico permite a analise de aspectos tais como: geometria, tipo de fluido, condi¢des do
escoamento critico e ndo-critico, condi¢bes de contorno e aspectos do regime transiente. A
comparacdo dos resultados obtidos com os dados experimentais de quatro outros autores

apresentaram boa concordancia.

Um modelo teorico para avaliar o desempenho de tubos capilares ndo adiabaticos com o
refrigerante HFC-134a foi apresentado por Hermes et al. (2000). O comportamento transiente
do escoamento e também a distribuicdo espacial da vazdo em massa, entalpia especifica,

pressdo e titulo foram apresentados e discutidos.

Seixlack e Navas (2006) apresentaram um modelo numérico para a simulacdo do
escoamento transiente de fluidos refrigerantes no interior de trocadores de calor tubo capilar-
linha de succdo. O escoamento bifasico foi considerado homogéneo e o fenbmeno de
metaestabilidade foi desconsiderado. A solucdo numérica das equacgdes governantes foi obtida
usando o método de Volumes Finitos. As vazdes em massa calculadas para a condigdo de
regime permanente foram comparadas com dados experimentais disponiveis na literatura e
apresentaram um desvio relativo médio de 8,6% para trocadores de calor concéntricos e 5,7%
para trocadores de calor laterais. Os resultados obtidos para a situacdo transiente foram
comparados somente com aqueles de um modelo quase-estatico, obtendo-se diferencas em

média de 2% entre os valores calculados de vazdo em massa.

Garcia-Valladares (2007a, 2007b) desenvolveram um modelo numérico para a simulacao
do escoamento transiente de fluidos refrigerantes no interior de trocadores de calor tubo
capilar-linha de sucgdo considerando a regido metaestdvel e o modelo de escoamentos
separados. Na primeira parte do trabalho apresenta-se 0 modelo numérico, o qual permite a
analise de aspectos tais como a geometria, tipo de fluido, condi¢Ges de escoamento critico e
ndo critico e regido metaestavel. Na segunda parte do trabalho, os resultados numéricos séo
comparados com os dados experimentais disponiveis na literatura, em termos da vazdo em
massa de refrigerante, da temperatura na saida da linha de succ¢éo e dos perfis de temperatura
ao longo dos trocadores de calor tubo capilar-linha de succéo concéntricos e laterais. Dos 196
pontos analisados para a vazao em massa, 96,4% ficaram dentro da faixa de +15% e 81,1%
ficaram dentro da faixa de £10%, com um desvio médio de 6,3%. Para os 143 pontos
analisados para a temperatura na saida da linha de succao, 89,5% ficaram dentro da faixa de

+2 °C com um desvio médio de +0,98 °C.

Hermes e Melo (2008) apresentaram um modelo numérico mais simplificado e
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compararam os resultados obtidos com dados experimentais do trocador de calor tubo capilar-
linha de succgdo tanto concéntrico quanto lateral. Com esse modelo reduziu-se o tempo de
CPU requerido, tanto para o tubo capilar adiabatico quanto ndo adiabatico, em pelo menos
100 vezes em relagcdo ao modelo desenvolvido por Hermes et al. (2000). O modelo proposto
foi testado com mais de 1400 dados experimentais e 91,5% dos resultados de vazao em massa
para tubos capilares adiabaticos e 79,3% para tubos capilares ndo adiabaticos ficaram dentro

da faixa de +£10%.

Seixlack e Barbazelli (2009) apresentaram um modelo numérico para simular o
escoamento de fluidos refrigerantes, no regime permanente, ao longo de trocadores de calor
tubo capilar-linha de suc¢do. O modelo de dois fluidos foi empregado para a regido bifasica,
considerando o ndo equilibrio hidrodindmico e termodinamico entre as fases liquida e vapor.
Comparag6es foram feitas com dados experimentais de vazdo em massa e temperatura ao
longo do trocador de calor tubo capilar-linha de succdo. Além disso, os resultados para a
vazdo em massa, obtidos segundo os modelos de dois fluidos e homogéneo foram comparados
com os dados experimentais obtendo-se desvios relativos médios de, respectivamente, 3,6% e
5%.

Hermes et al. (2010) apresentaram uma solucdo algébrica do escoamento ao longo de
tubos capilares adiabaticos e ndo adiabaticos, com o objetivo de usar um conjunto
relativamente simples de relagdes termodindmicas e obter a vazdo em massa. Na primeira
parte do trabalho, analisa-se o tubo capilar adiabatico, encontrando 91% dos resultados dentro
da faixa de £10% em relacdo aos dados experimentais. Na segunda parte do trabalho, analisa-
se 0 tubo capilar ndo adiabatico, encontrando aproximadamente, 92% e 98% de todos 0s
resultados, respectivamente, dentro da faixa £10% e *15% em relacdo aos dados

experimentais.

Observa-se dessa revisao bibliografica que, embora o escoamento ao longo de trocadores
de calor tubo capilar-linha de sucgdo ja tenha sido bastante abordado por alguns autores,
varias questdes importantes para 0 melhor conhecimento do escoamento no regime transiente

ainda precisam ser investigadas.

Nesse trabalho, as propriedades termofisicas do fluido refrigerante foram calculadas
usando-se 0 médulo REFPROP 8.0 (LEMMON et al., 2007). Realizou-se, também, uma
analise de sensibilidade do cddigo computacional em relacdo a malha computacional e aos
modelos de calculo da forga de atrito e do coeficiente de transferéncia de calor bifasico. Apos
essa analise, foram obtidos os resultados do regime permanente e, em seguida, 0s resultados
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para o transiente de partida do sistema de refrigeracdo.

1.3  Objetivos

O objetivo geral do trabalho € apresentar um modelo matemético para a simulacdo
numérica do escoamento, no regime transiente, de fluidos refrigerantes ao longo de trocadores

de calor tubo capilar-linha de sucgéo.

Os objetivos especificos deste presente trabalho séo:
« Analisar o escoamento transiente de fluidos refrigerantes ao longo de trocadores de calor
tubo capilar-linha de sucgdo, amplamente usados em sistemas de refrigeragdo de pequeno

porte;

e Implementar no cddigo computacional o procedimento para a simulagdo do escoamento no

regime transiente, incluindo o transiente de partida;

e Melhorar o entendimento dos fendmenos complexos envolvidos nesse tipo de escoamento,

objetivando reproduzir melhor os resultados experimentais;

e Contribuir na elaboracdo de um modelo mais amplo para simular o comportamento de um
refrigerador doméstico completo, a partir da combinacdo dos modelos individuais de cada

componente do sistema.

1.4  Esboco da Dissertacéo

Este texto esta dividido em cinco se¢des. Na se¢do 2 — Modelo Matematico é apresentado
0 modelo proposto neste trabalho, incluindo as hipoteses simplificativas, as equagdes
governantes para a analise do escoamento e da transferéncia de calor ao longo do tubo capilar
e da linha de succdo, além das condicGes iniciais do problema. Apresentam-se também, as
equacdes constitutivas para o calculo da forca de atrito e dos coeficientes de transferéncia de

calor, necessarias para obter a solucdo do sistema de equacdes governantes.

Na secdo 3 — Metodologia de Solucgdo - apresenta-se a metodologia usada na solucdo do
sistema de equagdes governantes do problema. Tais equacgdes sdo discretizadas usando-se 0
método de Volumes Finitos. Descreve-se o0 procedimento de calculo da vazdo em massa de
refrigerante ao longo dos tubos, conhecidas as condi¢cdes de operacdo e 0s parametros

geométricos do trocador de calor.
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Na secdo 4 — Resultados e Discussao - os resultados obtidos na simulacdo do escoamento
ao longo de trocadores de calor tubo capilar-linha de succao, dos tipos lateral e concéntrico
sdo apresentados e discutidos neste capitulo. Inicialmente os trabalhos selecionados da
literatura para a validagdo do modelo desenvolvido séo brevemente abordados. Em seguida,
0s resultados obtidos para o regime permanente sdo comparados com os dados experimentais
disponiveis na literatura. Posteriormente, apresentam-se 0s resultados obtidos para o regime
transiente, no qual o comportamento dindmico é definido apenas pela variagdo temporal das

condi¢Ges de contorno.

Na secdo 5 — Conclusfes - sdo apresentadas as conclusdes do trabalho desenvolvido e

algumas sugestdes para trabalhos futuros.
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MODELO MATEMATICO

Nesta secdo, o modelo matematico proposto é apresentado, com as hipoteses
simplificativas adotadas e as condic¢Bes iniciais do problema. Apresentam-se também, as
equacdes constitutivas para o calculo dos fatores de atrito dos coeficientes de transferéncia de
calor, tanto ao longo do tubo capilar, como ao longo da linha de succao.

Além disso, apresenta-se o critério numérico adotado para a determinagdo da condicéao de

bloqueio do escoamento.

2.1 Introducéo

O trocador de calor tubo capilar-linha de suc¢do compreende o trecho Ly mostrado na
Fig. 8 e duas regides que ndo sao resfriadas pela linha de suc¢do. Tais regides sdo designadas
como regido de entrada (Le), anterior ao trocador de calor, e regido de saida (Ls), posterior ao
trocador de calor, mostrado na Fig. 8(a) para um trocador de calor do tipo concéntrico e na

Fig. 8(b) para um trocador de calor do tipo lateral.

No modelo proposto, 0 escoamento ao longo do tubo capilar é dividido em trés regides:
uma de escoamento monofasico de refrigerante no estado liquido sub-resfriado, outra de
escoamento bifésico liquido-vapor e, dependendo da condic¢do no tempo, outra de escoamento
monofasico de refrigerante no estado de vapor superaquecido.

As hipoteses consideradas neste modelo sdo:
(i) o tubo capilar e a linha de sucgéo séo retos, horizontais e com didmetros constantes;
(if) o escoamento é incompressivel na regido de liquido sub-resfriado;
(iii) o escoamento é considerado unidimensional;
(iv) o escoamento bifasico é tratado como homogéneo;
(v) orefrigerante é isento de 0leo;
(vi) desconsidera-se a perda de carga ao longo da linha de sucgéo;

(vii) o fendbmeno de metaestabilidade do escoamento é desconsiderado;
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(viii) desconsidera-se a resisténcia térmica da junta de soldagem entre os tubos no trocador de
calor do tipo lateral;

(ix) desconsidera-se a transferéncia de calor por conducdo ao longo do escoamento e das
paredes do tubo capilar e da linha de succéo.
O modelo matematico proposto € desenvolvido com base nas equagfes da conservacdo da
massa, da quantidade de movimento e de conservacdo da energia. Considerando as hipoteses

anteriores, tais equacOes séo apresentadas a seguir.

2.2 Equacdes Governantes

(a) Equacéao da conservacao da massa:

Realizando um balanco de massa do refrigerante que escoa através do volume de controle

mostrado na Fig. 9 obtém-se

Figura 9 - Volume de controle para o balanco de conservacdo da massa no tubo capilar.

(ou)d;, ——>

g —— [+ 22z,

Fonte: Elaboracdo do proprio autor.

9 0 _

ot oz 0 @

na qual t é o tempo em [s], G =(,0U) é o fluxo de massa de refrigerante [kg/m?s], p €a
massa especifica [kg/m®], u é a velocidade média do refrigerante na secdo transversal do
tubo capilar [m/s], z é a coordenada ao longo do tubo capilar [m]. Na Figura 9,
A, =nd? /4 é aérea interna da segéo transversal do tubo capilar [m’] e d . é o diametro

interno do tubo capilar [m].
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Na regido bifasica: p=[(1-a)p +ap,], sendo p a massa especifica do liquido
saturado, p, a massa especifica do vapor saturado e o é a fracdo de vazio ou fragdo de

vapor, razdo entre a &rea da secdo do tubo ocupada pelo vapor e a &rea total da secéo do tubo.
No modelo homogéneo a fracdo de vazio é calculada por (WHALLEY, 1987)

1

)
1+ [pv (L- X)}
P X

a =

na qual x € o titulo da mistura liquido-vapor.

(b) Equacéo da quantidade de movimento:

Um balanco de quantidade de movimento no escoamento do refrigerante através do

volume de controle unidimensional mostrado na Fig. 10 fornece

Figura 10 - Volume de controle para o balanco de quantidade de movimento no tubo capilar.
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Fonte: Elaboracdo do proprio autor.

a(Gu)
oz

oG op

= A dz dzA , =—"dzA . —7,P . dz

Gt A,C + ,C 82 ,C TW i,c
(©)

na qual p é a pressdo do escoamento [Pa], P, = (zd; ;) é o perimetro interno do tubo capilar

[m] e 7, € atensdo de cisalhamento na parede [Pa].
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Dividindo ambos os lados da Eq. (3) por A . e dz e fazendo F, =(r, R )/ A, obtem-
se

6 dew_

4
ot oz oz ° @

na qual F, é a forca por unidade de volume em razéo do atrito entre o fluido refrigerante e a
parede do tubo. Frequentemente esse termo é representado por F, = (dp/ dz)F , pois

representa a parcela da queda de pressao total do fluido ao longo do tubo, que é causada pelo

atrito entre o fluido e a parede do tubo.

(c) Equacéo da conservacao de energia: escoamento ao longo do tubo capilar

O balango de energia no volume de controle elementar mostrado na Fig. 11 implica em:

Figura 11 - Volume de controle para o balan¢o de conservacao de energia no tubo
capilar.
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Fonte: Elaboracdo do préprio autor.

0 u’ d u’ a(Gpv)
a{p[e+ ?jj|AYCdZ+ E{G[e+ 7}}@% + P

na qual e é a energia interna especifica [J/kg], v é o volume especifico [m3/kg] e

dZA,C = _qll"c,wc I:)i,cdz (5)

Orewe = Ne(T,c —T.e) € 0 fluxo de calor trocado entre o refrigerante no interior do tubo capilar
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e a parede do tubo [W/m?], h, é o coeficiente de transferéncia de calor convectivo no interior
do tubo capilar [W/m?K], T.. é a temperatura do refrigerante no interior do tubo capilar [K] e

T, é atemperatura da parede do tubo capilar [K].

Usando as defini¢Oes de entalpia especifica do refrigerante i = e+ pv [J/kg] e da entalpia

de estagnacéo especifica do refrigerante, i, = (i +u’ /2) [J/kg], a Eq. (5) torna-se

8(pi0)+ a(Gio) op Pe

at oz ot _qrc,wc A,C

(6)

Substituindo o fluxo de calor trocado entre o refrigerante no interior do tubo capilar e a

parede do tubo obtém-se

. : P
8(,0|0)+ a(Glo) _ @ _ hc(Trc _Twc) ic )
ot 0z ot

,C

A Equagdo (7) é utilizada para o calculo da entalpia de estagnacéo, i,, do refrigerante ao

longo do tubo capilar. Observa-se que a entalpia de estagnacdo, de um modo geral, representa
a quantidade total de energia transportada pelo refrigerante, ja que envolve os termos de

energia interna, energia cinética e trabalho de fluxo.

(d) Equacéo da conservacao de energia: parede do tubo capilar — regido do trocador do

calor

Realizando o balango de energia no volume de controle da parede do tubo capilar,

mostrado na Fig. 12, obtém-se

Figura 12 - Volume de controle para o balanco de energia na parede do tubo capilar.

Fonte: Elaboracdo do proprio autor.
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P

d .
(L)WC A\: ic qwc,rs Pe,c (8)

dt ,C = qlr.C,WC
na qual o indice inferior wc indica a parede do tubo capilar, A . € area da coroa circular do
tubo capilar [m?], P,. =7d,, é o perimetro externo do capilar [m] e g, =h(T,.—T.) é0
fluxo de calor trocado entre a parede do capilar e o refrigerante na linha de sucgdo [W/m?], h,

é o coeficiente de transferéncia de calor convectivo no interior da linha de sucgdo [W/m?K] e

T, € atemperatura do refrigerante na linha de succéo [K].

Considerando a variacdo de energia interna do material da parede do capilar,
de,. =c¢,.dT,.. em que C,. é o calor especifico [J/kgK], obtém-se a equagdo para o célculo

da temperatura da parede do tubo capilar, dada por

dT, P P
(,OC)WC = hc (Trc _Twc) < hs (Twc _Trs) = (9)
ot A A

(e) Equacéo da conservacéo de energia: parede do tubo capilar — regifes de entrada e
saida

Nas regides de entrada e saida do trocador de calor, trechos L, e L mostrados na Fig. 8,

ocorre transferéncia de calor entre o capilar e 0 meio ambiente, caso o tubo capilar ndo esteja
isolado termicamente do ambiente. Nesse caso, a temperatura da parede do capilar € calculada
por

dT, P P
C)e —= =h (T, - T,.)—=—h,(T,. - T, )—= 10
( )WC dt C( rc WC)A:'C a( wcC a) A . ( )

na qual h, é o coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo entre o capilar, ou a linha

de succdo e o0 meio ambiente [W/m?K] e T, é atemperatura do meio ambiente [K].

() Equacédo da conservacao de energia: escoamento ao longo da linha de suc¢éo

Efetuando-se o balanco de energia no volume de controle localizado no interior da linha
de succdo, mostrado na Fig. 13, obtém-se a equacéao
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Figura 13 - Volume de controle para o balango de conservacdo de energia na linha de
succao.
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Fonte: Elaboracdo do proprio autor.
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(11)

em que A, ¢ a area da seccdo transversal da linha de succgéo [m?], A= (ndfsl4) para o
trocador de calor lateral e A | = [7z(dfS —d,jc)/ 4] para o trocador concéntrico, nas quais d,
e d,.sdo, respectivamente, o diametro interno da linha de sucgdo e o diametro externo do

tubo capilar [m], P :(ﬂdivs) € o0 perimetro interno da linha de succdo [m],

i,s
Ousrs = Ny(T,s —T,s) € 0 fluxo de calor trocado entre a parede da linha de succédo e o
refrigerante na linha de sucgdo [W/m?], na qual T, é a temperatura da parede da linha de
succéo [K].

Usando novamente as definicbes de entalpia especifica e de entalpia especifica de
estagnacao, obtém-se
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a(pIO) + a(GIO) = @ + hs(Twc _Trs) =%+ hs(Tws _Trs) . (12)
ot oz ot A,S A,s

A Equagdo (12) é utilizada para o célculo da entalpia de estagnacdo, i,, do refrigerante ao

longo da linha de succao.
(9) Conservacéo da Energia: parede da linha de succéo

Realizando um balanco de energia similar aquele realizado na parede do tubo capilar, a

temperatura da parede da linha de succéo, T, é obtida por

dT, . P, . P
“ws _ gl L Tes 13
(m)WS dt qwsrs A:'S + qa,ws A:'S ( )

na qual pws[kg/m?’] e C,s [J/kgK] séo, respectivamente, a massa especifica e o calor
especifico do material da parede da linha de sucgéo, A, € a area da coroa circular da linha de
sucgdo [m?, e Oaws = (T, —T,) é 0 fluxo de calor trocado entre o meio ambiente e a

parede da linha de succéo.

Substituindo as expressoes de ¢, € d.,... Na Eq. (13) obtém-se

P P
) = +ha(Ta _Tws) =

dT
ws — (T, —T,
(£C) e X A A

dt ws rs

(14)

Dessa forma o sistema de equacdes governantes para a analise do escoamento ao longo
do trocador de calor tubo capilar-linha de succdo é dado pelas Egs. (1), (4), (7), (9), (10), (12)
e (14).

op  9G _
ot o0z

0

@_‘_M:_@_FZ
ot 0z oz

5(pi0)+ 0(Gi,) _0p_ h(T,-T,.) Re
at az at C rc wc A'C




o1

dr P P
(pc)wc — == hc (Trc _Twc) < hs (Twc _Trs) -
dt A A
aT, P P
(pc)wc = hc (Trc _Twc) - ha (Twc _Ta) =
dt A Ae

P P
_Trs) - + hs (Tws _Trs) .
As As

P P
(pc)ws%:_hs(Tws_T ) = +ha(T -T ) -

a ws
'S 'S

Com as Equacdes (1) e (4) sdo calculados, respectivamente, o fluxo de massa e a pressao.
A Equacao (7) é usada para o célculo da entalpia especifica de estagnacdo do refrigerante ao
longo do capilar e as EquacGes (9) e (10) sdo usadas para o célculo da temperatura da parede
do capilar, respectivamente, na regido do trocador de calor e nas regifes de entrada e saida do
tubo capilar. A Equacdo (12) é usada para o calculo da entalpia especifica de estagnacdo do
refrigerante ao longo da linha de succdo e a Equacdo (14) é usada para o calculo da

temperatura da parede da linha de succéo.

Para a solucdo desse sistema de equagOes € necessario especificar ainda as correlacdes
para o célculo: (i) do termo F,, nas regides de liquido sub-resfriado, de vapor superaquecido
e na regido bifasica; (ii) dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo: h,, h, e h,.

Tais correlagdes sdo apresentadas no Item 2.4. Além disso, sdo requeridas as correlacfes para
o célculo das propriedades termofisicas do refrigerante, que neste trabalho, sdo obtidas
usando-se 0 médulo REFPROP 8.0 (LEMMON et al., 2007).

2.3  Condicdes de Contorno Iniciais e Condic¢do de Blogueio

Na Figura 14, os pontos 1 a 4 representam as posicdes ao longo do tubo capilar,
mostradas na Fig. 8. A linha entre os pontos 1 a 4 representa esquematicamente uma situacéo
tipica do escoamento no regime permanente ao longo de um trocador de calor tubo capilar-

linha de succéo.
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Na Figura 14 as regides compreendidas entre 0s pontos 1 e 2, e entre os pontos 3 e 4,
correspondem, respectivamente, as regides de entrada e saida do tubo capilar, mencionadas
no Item 2.1. A redugdo de entalpia do refrigerante que ocorre nessas regides é bastante
pequena quando comparada com a que ocorre entre 0s pontos 2 e 3, que € a regiao do trocador

de calor.

O fato do estado termodinamico do refrigerante ao longo de um tubo capilar néo-
adiabatico aproximar-se da linha de liquido saturado € um dos motivos que justifica 0 uso do

trocador de calor, em func¢do do aumento da capacidade de refrigeragao.

Figura 14 - Diagrama esquematico pressao-entalpia para a representacdo dos
estados termodinamicos do fluido refrigerante ao longo do
trocador de calor tubo capilar-linha de succao.

Fonte: Barbazelli (2000).

Observa-se que Vvarias outras situacdes poderdo ocorrer no trajeto entre os pontos 1 a 4,
dependendo das condicGes de operacao e das caracteristicas geomeétricas do trocador de calor
tubo capilar-linha de sucgédo. Existe a possibilidade, por exemplo, de recondensacdo completa
do refrigerante ao longo do trocador de calor, fazendo com que o ponto 3 fique localizado na

regido de liquido sub-resfriado.

Na entrada do tubo capilar z=0 (ponto 1 mostrado na Fig. 15), € comum que o fluido
refrigerante esteja no estado de liquido sub-resfriado. A pressdo nesse ponto é calculada a
partir da pressdo medida na conexao de entrada do tubo capilar (vide Fig. 15), aplicando-se 0s
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principios de conservacdo da energia entre os pontos 0 e 1 e entre o ponto 0 e 0 ponto de

tomada de presséo (pent), mostrado na Fig. 15.

Entre o ponto 0 e a tomada de pressdo supde-se que ndo ocorram perdas de carga
localizadas e considera-se nula a velocidade na tomada de pressdo. A temperatura do fluido

refrigerante na entrada do tubo, T.cs, é determinada em fungdo da temperatura de saturagdo

relativa & presséo pen € do grau de sub-resfriamento, AT, .

Figura 15 - Esquema da conexdo de entrada do tubo capilar.
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Fonte: Goncalves (1994).

Dessa forma, as condic@es de contorno iniciais na entrada do tubo capilar sdo dadas por:

=T,

z=0 - plzpe ; T sat(pl)_ATsub ; Twc,lzTrc,l

rcl

(15)

Na entrada do tubo capilar o coeficiente de perda de carga localizada K é adotado igual a
0,5 (COLLIER; THOME, 1999). Melo et al. (1995) mostraram que esse coeficiente tem
pequena influéncia sobre o escoamento. A massa especifica e a entalpia do refrigerante na
entrada do tubo capilar sdo as respectivas propriedades no estado de liquido saturado, na

temperatura Tyc 1.

Para a solucdo das equacOes governantes na regido bifasica € necessario que sejam
conhecidas as condi¢des iniciais para as varidveis: G, p e ip. Uma vez que o fenbmeno de
metaestabilidade do escoamento € desconsiderado, é assumido que a regido bifasica inicie-se
na pressao de saturacgdo relativa a temperatura de saida da regido de liquido, ou seja, no ponto
b mostrado na Fig. 14. Esse ponto € identificado pela comparagédo entre a pressao do fluido
refrigerante na regido liquida e a pressdo de saturacdo relativa a temperatura de entrada,

Psat(Trc,1). Com isso, as condicBes iniciais da regido bifésica, sdo dadas por:

2

. . u
Z= Zb - p = psat(Trc,b) G = pl(Trc,b)U; Io = Il rc,b) + ? (16)
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Ao longo da linha de succdo a pressdao € considerada constante, igual a pressao de
evaporagao, Pevap, € @ temperatura do refrigerante é conhecida na entrada da linha de sucgéo,
Trs,e-

Assim, as condi¢Oes na entrada da linha de sucgéo, z.s, sdo dadas por:

2

Z= Ze,s - pe,s = pevap ; Trs :Trs,e , G= pV(TrSve)J ! io - iV(TrS’e)_'_u? (17)

Na saida do tubo capilar, ponto 4 da Fig. 14, as variaveis G, p e iphdo sdo conhecidas. A
pressdo do fluido refrigerante nesse ponto correspondera a de evaporagdo caso 0 escoamento
ndo esteja bloqueado. Na condicdo de escoamento bloqueado quaisquer redugdes
subsequentes na pressao de evaporacdo ndo exercem influéncia sobre o fluxo de massa de
refrigerante. Dessa forma, se o escoamento atingir a condicdo de bloqueio (escoamento

critico) na saida do tubo, a pressdo nesse local podera ser superior a pressdo de evaporagao.

O procedimento de verificacdo da condicdo critica do escoamento bifasico usada neste
trabalho é aquele proposto por Fauske (1962) e baseia-se em observacOes tedricas e
experimentais de que, sob condi¢des de escoamento critico, o gradiente de pressdo assume um

valor maximo finito, para um dado fluxo de massa e um dado titulo, ou seja,

d o -
(_p — (Valor Maximo Finito) (18)
dZ critico

Esse valor maximo € geralmente arbitrario, devendo entretanto ser suficiente para
permitir a correta determinagdo da posi¢do de blogueio. Um valor excessivamente elevado
pode ser inaceitdvel, uma vez que pode conduzir a uma pressdo critica demasiadamente

reduzida e fisicamente irreal.

Okazaki (1980) e Mezavila (1995) usaram também o critério de Fauske (1962), mas
estabeleceram como secdo de bloqueio o incremento anterior aquele em que o sinal do
gradiente de pressdo dp/dz se invertia. Esse procedimento foi adotado em funcdo da grande
variacdo dos termos das equacgdes envolvidas em torno da posicdo de blogueio. Mezavila
(1995) mencionou que a determinacdo clara do ponto no qual dp/dz ¢ méaximo, somente é
obtida com base em um incremento de comprimento muito pequeno, da ordem de
micrometros. Utilizou-se entdo, um incremento maior, da ordem de milimetros, e obteve-se a

solucdo do sistema de equacdes até o incremento em que o sinal do gradiente dp/dz inverteu-
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se, significando que entre esse e o incremento anterior, dp/dz tornou-se maximo. Esse mesmo

procedimento foi adotado no presente trabalho.

O comportamento transiente do tubo capilar é analisado de acordo com Hermes e Melo
(2008), impondo condicdes de contorno geradas com base em resultados experimentais de
ensaios pull-down. Tais ensaios consistem no acompanhamento da evolucdo transiente da
pressdo, temperatura e poténcia consumida pelo sistema de refrigeracdo, desde o inicio de seu
funcionamento até a condicéo de regime permanente. De acordo com Hermes e Melo (2008),
de modo geral as condigfes de contorno geradas a partir dos ensaios podem ser representadas
comO: f=B.+(Bo-B)e"®, na qual B é uma variavel genérica, A, e . 530, respectivamente, 0s
valores dessa variavel no instante inicial e na condi¢cdo de regime permanente e a & uma
constante de tempo. Observa-se que a fun¢do dada por essa equagéo é crescente para fo<f- €

decrescente para fo>f-, apresentando um comportamento assintotico em relacao a f..

2.4  Relag6es Constitutivas

As relacBes constitutivas, necessarias para obter a solucdo do sistema de equacOes
governantes, geralmente, sdo de base empirica ou sdo estabelecidas segundo modelos semi-

empiricos. Tais equacBes e modelos s&o apresentados nos proximos subitens.

Tabela 1 - Relag®es constitutivas para os fatores de atrito.

Fator de Atrito

Publicacoes Regido liquida Regido bifasica

Hermes et al. (2008) Churchill (1977) Churchill (1977)
Seixlack e Barbazelli (2009) Churchill (1977) Erth (1970)

Xu e Bansal (2002) Churchill (1977) Linetal. (1991)

Yang e Bansal (2005) Churchill (1977) Linetal. (1991)

Sinpiboon e Wongwises (2002) Colebrook (1938) Colebrook (1938)

Fonte: Elaboracdo do proprio autor.

Tabela 2 - Relagdes constitutivas para o coeficiente de transferéncia de calor.

Coeficiente de transferéncia de calor

Publicaces  re Regido : x
Regido liquida bifasica Linha de succao
Hermes et al. (2008) Gnielinski (1976) Infinito Gnielinski (1976)

Seixlack e Barbazelli (2009) Gnielinski (1976) Infinito Gnielinski (1976)
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Xu e Bansal (2002) Gnielinski (1976) Infinito Gnielinski (1976)
Yang e Bansal (2005) Gnielinski (1976) Liue Gnielinski (1976)
Winterton
(1991)

Fonte: Elaboracédo do proprio autor.

Nas Tabelas 1 e 2 sdo apresentadas as relacbes constitutivas utilizadas em alguns
trabalhos, respectivamente, para o calculo dos coeficientes de atrito e para o célculo dos
coeficientes de transferéncia de calor em trocadores de calor tubo-capilar linha de succdo,

encontradas a partir da revisao bibliogréfica realizada.

(a) Queda de pressdo devido o atrito nas regibes monofésicas:

Nas regides de escoamento de refrigerante liquido sub-resfriado ou de vapor

superaquecido a forca de atrito por unidade de volume, F, é calculada por

() G
()2 &

na qual f € o fator de atrito de Darcy, que é calculado utilizando-se a correlacdo de Churchill

(1977), que abrange os regimes de escoamento laminar, de transicdo e turbulento, dada por

12 12 0,9
[ij (B | 2asti|[ L] 10272
8 Re Re d

onde ¢ € a rugosidade absoluta da parede interna do tubo [m], Re = [Gd; s/«] € 0 nimero de

-3/2

16
N [37:§0j (20)

16

Reynolds e , é a viscosidade dindmica do liquido ou do vapor [Pas]. A Equagéo (20) e valida

para toda a faixa de Reynolds e quaisquer valores de ¢/d .

(b) Queda de pressao devido o atrito na regido bifasica:

Na regido de escoamento bifasico a forca de atrito por unidade de volume, F,, também ¢
calculada por
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2
F, = (@j _hG (21)
dZ F 2pdi,c

na qual p é a massa especifica da mistura [kg/m3] e f, é o fator de atrito no escoamento
bifasico, que pode ser calculado pela correlacdo de Erth (1970).

Erth (1970) selecionou 57 e 74 conjuntos de dados experimentais, respectivamente, dos
trabalhos de Bolstad e Jordan (1948) e Ungar et al. (1960). Para cada um desses conjuntos,
foram tracados os perfis de temperatura e pressdo, o que permitiu a determinacdo grafica do
ponto de inicio de vaporizacdo. A partir desses dados e usando técnicas de regressdo, Erth

(1970) determinou uma expressao para o fator de atrito médio na regido bifasica, dada por

31 (- x2?)
fb—ﬁexp[ 24 } (22)

na qual X, é o titulo na entrada do tubo capilar. Caso exista liquido sub-resfriado na entrada do

tubo, observa-se que a Eq. (22) torna-se funcéo apenas do nimero de Reynolds.

A correlacdo de Erth (1970) foi adotada no modelo proposto por Mezavila (1995), que a
utilizou em cada incremento ao longo do tubo. Assim, o fator de atrito é calculado localmente,
sendo o0 nimero de Reynolds e o titulo referentes aos valores na entrada de cada incremento.
A justificativa para essa forma de utilizacdo da correlagéo, foi o fato de Erth (1970) ter usado
dados experimentais nos quais o titulo na entrada do tubo capilar variava entre 0 e 1.

O termo F, também pode ser calculado pela correlagdo de Lin et al. (1991), para
representar a queda de pressao devido ao atrito na regido de escoamento bifasico, (dp/dz)g, em

termos da queda pressdao devido ao atrito na regido de escoamento monofasico de liquido,

(dp/d2)g0, utilizando o multiplicador bifasico ¢, dado por

o)
o

na qual o indice inferior lo indica o gradiente de pressdo em razdo do atrito, que resultaria se o

bo = (23)

escoamento fosse somente de liquido na vazdo em massa total m=GA, .
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Observa-se na Eqg. (23) que o multiplicador bifasico é um fator de correcdo que aplicado
ao gradiente de pressao devido ao atrito no escoamento monofasico, permite calcular a queda

de pressdo devido ao atrito no escoamento bifasico.

O gradiente de pressdo no escoamento monofasico na Eqg. (23) é dado por

2
(fj PN (24)
dz /g, 2pd;

na qual o fator de atrito fi é calculado pela Eq. (20), com o nimero de Reynolds definido por:

Re, = [GdiyC Iy ] em que g, e a viscosidade absoluta do liquido saturado.

Substituindo as Egs. (21) e (24) na Eq. (23), tem-se que

1/12

( 8 J].Z 1
+ 3/2
2 _ Reb (A\) + Bb) |:1+ X{ﬂ—].]} (25)

lo ( 8 ]12_'_ 1 1/12 pv
Re,) (A +B)"

na qual o indice inferior b indica escoamento bifasico, Reb:(Gdi'C/,ub) e u,, € a

viscosidade absoluta bifasica que pode ser calculada neste trabalho pelas correlagdes de
Cicchitti et al. (1960), McAdams et al. (1942) e Dukler et al. (1964) citadas por Whalley

(1987), dadas respectivamente por:

Hy = X4, + (L= X (26)
i — i + ]'__X (27)
/Jb /uv /ul
:ub = p[xvv:uv + (1_ X)VI lul ] (28)

(c) Coeficiente de transferéncia de calor na regido liquida ou superaquecida, hc, € na
linha de succéo, hs:

Os escoamentos monofasicos ao longo de dutos de secdo circular envolvendo

transferéncia de calor tém sido amplamente estudados e uma série de correlacdes para a
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estimativa do nimero de Nusselt, Nu=(h.d; (/k) na regido liquida ou superaquecida e Nu = (h,

dec / K) na linha de succdo encontra-se disponivel na literatura. Uma correlacdo bastante

utilizada é a correlagédo de Gnielinski (1976), dada por

hd.  (f/8)(Re-1000)Pr

N = =
- 1+12,7( /8)°(Pr¥*-1)

(29)

A Equacéo (29) é valida para as faixas: 3000<Re<5x10° e 0,5<Pr<2000. Nessa equacio
o fator de atrito, f ao longo do tubo capilar é calculado pela equacéo de Churchill (1977) e ao
longo da linha de sucgdo, cujo didmetro é consideravelmente maior, é calculado pela
correlacdo de Blasius para escoamentos turbulentos em tubos lisos, valida para a faixa entre

4x10° < Re <10°, dada por
f =0,3164Re °® (30)

Caso o trocador de calor seja do tipo concéntrico, o0 nimero de Reynolds do escoamento
na linha de succdo é avaliado com base em um didmetro laminar equivalente para dutos
anulares, Dy, definido por

D, 1+4° +(1—;(2)/In;(

— 31
D, - 7?) (31)

na qual,

(32)

Segundo Kakag et al. (1987) a utilizacdo de Dy, ao invés do didmetro hidréulico, reduz o
espalhamento dos resultados da equacdo, em relacdo aos dados experimentais, de = 20 %
para + 5 %. Tais correlagdes, entretanto, devem ser utilizadas com cautela em se tratando de
tubos com didmetros menores do que 2 mm. Isso ocorre, pois 0 mecanismo de vorticidade
turbulenta é minorado com a reducdo da seccdo transversal do tubo, resultando em
coeficientes de transferéncia de calor menores, independente do nivel de turbuléncia do

escoamento.
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(d) Coeficiente de transferéncia de calor entre o capilar ou a linha de succéo e 0 meio

ambiente, h;:

A correlacdo a ser usada no presente trabalho para o calculo do coeficiente h, € a de
Churchill e Chu (1975) para a conveccao natural em tubos cilindricos horizontais, dada por

2

h d 1/6

Nu = 25 _ 0,6+ 0.387Ra 8/27 (33)
k L+ (0559/Pr)°

a

na qual Nu=|h.d, . /k,| é o nimero de Nusselt, k, é a condutividade térmica do ar

ec(s)
[W/mK], Ra:(GrPr) é o nimero de Rayleigh, Grz[gﬂ(TW—Ta)/yar] é 0 nlimero de
Grashof, T, é a temperatura da parede do tubo, B é o coeficiente de expansédo térmica [1/K] e
U, € a viscosidade absoluta do ar. Os pardmetros K_, B, u, € 0 nimero de Prandtl sdo
avaliados na temperatura média, T,,, entre as temperaturas da parede do tubo e a do ambiente.

O coeficiente g ¢ definido pelo inverso dessa temperatura média absoluta, ou seja: £ =1/T,,

[K™]. A Equacéo (33) é vélida para a faixa de nimero de Rayleigh entre 10°e 10*.

(e) Coeficiente de transferéncia de calor na regido bifasica, hcp:

Na regido bifasica, em razdo dos elevados coeficientes de transferéncia de calor
associados ao processo de mudanca de fase, Mezavila (1995) desconsiderou a resisténcia
térmica entre o refrigerante e a parede do tubo capilar. Entretanto, tal consideracdo pode
implicar na estimativa incorreta da temperatura da parede do tubo capilar. Neste trabalho,

assim como proposto por Hermes et al. (2000) utiliza-se a correlacdo de Pate (1982), dada por

h, =9 0,023Re ° Pr 3(1_—Xj (34)
d.

C,
i c l-«

na qual, az(Xp/,ov) é a fracdo de vazio, p e p, sdo, respectivamente, as massas

especificas da mistura e da fase de vapor e Rg e Pr; sdo, respectivamente, 0s numeros de

Reynolds e de Prandtl para a fase liquida, calculados por:

_ Gdh(l_ X) Pr, = G (35)

Re, ”
H |
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na qual dy=(4 Ai /Pic) € o didmetro hidraulico.

METODOLOGIA DE SOLUCAO

Neste capitulo, apresenta-se a metodologia usada na solucdo do sistema de equacfes
governantes do problema. Tais equacdes sdo discretizadas usando-se o0 Método de Volumes
Finitos. Descreve-se o procedimento de calculo da vazdo em massa de refrigerante ao longo
do trocador de calor tubo capilar-linha de succéo, conhecidas as condi¢des de operagdo e 0s

seus parametros geometricos.

3.1 Introducéo

O sistema de equacdes governantes do escoamento ao longo do trocador de calor tubo
capilar-linha de succdo, apresentado no Capitulo 2, compde-se de equacdes diferenciais
ordinarias e parciais, ndo-homogéneas e ndo-lineares, além de equagdes algébricas para o
calculo dos fatores de atrito, dos coeficientes de transferéncia de calor e para o calculo das

propriedades termofisicas do fluido refrigerante.

Em razdo dessa complexidade, o sistema composto pelas Egs. (1), (4), (7), (9), (10), (12)
e (14) é solucionado numericamente, usando-se 0 Método de Volumes Finitos, conforme

apresentado por Escanes et al. (1995).

Com esse método, a partir da discretizacdo das equacbes governantes, no tempo e no
espaco, obtém-se um sistema de equacdes algébricas que, nesse trabalho, é solucionado
iterativamente, ponto-a-ponto ao longo do tubo capilar e da linha de succéo, por substituicdes
sucessivas. A vazdo em massa de refrigerante ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha
de succdo € calculada empregando-se um procedimento numérico iterativo, no qual a
diferenca entre os comprimentos calculado e medido do tubo capilar é usada para a correcéo

do valor da vazdo em massa até a convergéncia.
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3.2  Discretizacdo das Equacdes Governantes

Para obter, entdo, a discretizacdo das equacgdes governantes segundo o procedimento
apresentado por Escanes et al. (1995), o dominio de calculo, do tubo capilar e da linha de
succéo, é dividido em m volumes de controle de comprimento Az, com nds localizados nas

secOes de entrada e saida desses volumes, como mostrado na Fig. 16.

Figura 16 — Discretizacdo do dominio de solugdo.

—
-2

o=k

R

e E -

My

Fonte: Adaptado de Navas (2004).

Em razdo dos elevados gradientes na regido de saida do tubo capilar, uma malha néo-
uniforme foi gerada, usando-se a equacgao apresentada por Escanes et al. (1995), dada por,

Az, = L {tanh(q Ej - tanh(n k—_lﬂ (36)
tanhn m m

na qual » é o fator de concentragéo, que pode assumir um valor maior ou igual a zero, sendo
que 5 = 0 gera uma malha uniforme, L é o comprimento do tubo capilar e m e o numero de

pontos nodais da malha.

Na Figura 17 apresenta-se, como exemplo, uma malha com 50 volumes de controle e

=2,5 para um tubo capilar de 4,5 m de comprimento.

Figura 17 - Malha ndo-uniforme: 50 volumes e = 2,5 (Hermes et al., 2000).

0.0 0.5 1.0 13 0 13 3.0 35 40 4.3

Fonte: Hermes et al. (2000).
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As equacdes governantes sdo integradas no tempo e no espaco ao longo de cada volume
de controle. Os termos transientes dessas equagOes, considerando a variavel dependente

genérica ¢, sdo discretizados segundo o método de Euler, como
o _lp-9)
- (37)
ot At

na qual At é o intervalo de tempo [s], o indice superior ° representa o instante de tempo
imediatamente anterior e a barra superior representa o valor médio da respectiva variavel no
volume de controle. Neste trabalho, esse valor médio é obtido pela média aritmética dos

respectivos valores nas se¢@es de entrada e saida do volume de controle, isto é

-1 _ b+ da
p=— | pz="r (38)

nas quais o indice k representa os pontos nodais ao longo da malha computacional.
A partir desse procedimento obtém-se um sistema de equac@es algébricas que € resolvido

ponto a ponto ao longo do tubo capilar e da linha de succao.

Considerando o procedimento anterior, as equacdes discretizadas séo assim obtidas:

(a) Conservacéo da massa - tubo capilar:

Integrando a equagéo da conservagao da massa, Eq. (2.1), no tempo e ao longo do volume

de controle mostrado na Fig. 16, obtém-se
[ e o Ctdz =0 (39)
k-1Jt ot k-1Jt oz

Realizando a integracdo da Eq. (39), com as aproximacdes dadas pelas Egs. (37) e (38),
obtém-se a equacéo para o calculo do fluxo de massa do refrigerante ao longo do tubo capilar,
dada por

— —0)|AZ
G =G — (P P )Xt (40)

(b) Quantidade de movimento - tubo capilar:
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Integrando a equacdo da quantidade de movimento, Eq. (4) no tempo e ao longo do

volume de controle do tubo capilar, obtém-se

wt 0G w2t 0(G At 9 N
[ iz | S (a—zu)dtdz =[] a—sdtdz [ Rtz (41)

Usando as Eqgs. (37) e (38), obtém-se a equacdo para o calculo da pressdo ao longo do

tubo capilar, dada por

—  —o AZ J—
P« = Pxa— (G -G )Xt +G U, -Gu, —F,Az (42)

(c) Conservacéo de energia - tubo capilar:

Procedendo de forma similar, a integragéo da equagdo conservagao de energia, Eq. (7),

fornece

+at O\ i wat O(Gi &t D
J‘kk_l J‘: At %dtdz n .[kk_l Itt At (a—ZIO)dtdZ _ Ikk_l J'tt At Epdtdz _

T

-0

° (dtd 43
A z (43)

Realizando as integracdes, obtém-se a equacdo para o calculo da entalpia de estagnacdo

do refrigerante ao longo do tubo capilar, dada por

_Aay b (44)

Io,k

na qual os coeficientes a,, a,, e otermo b, sdo, respectivamente, dados por:

PAZ

a =G, + AL (44
)
LAz
8, =Gy 5 (44b)
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[E— 0+, | i—f ; P‘g—fz (AT, —RT,.) (44 ¢)

b:

(o}

(d) Conservacéo de energia - parede do tubo capilar:

A integracdo da equacédo da conservacgdo de energia da parede do tubo capilar na regido

de trocador de calor, Eq. (9), fornece

t+At dTwc t+At F?,c Pe,c
J.t (pc)wc dt dt :J.t hc (Tr,c _Tw,c) A% - hs (Twc _Trs) dt (45)

,C ,C

Dessa forma, a temperatura da parede do capilar na regido de trocador de calor, é calculada
por

Twc kK — % (46)
’ a

na qual o coeficiente a, e o termo b,,. sdo dados, respectivamente, por:

a, = % +h,, —%+h,, = (46 a)
P P
bw,c = mTv?c,k + hc,kTrc,k —= + hs,kTrs,k =< (46 b)
At A A

Para as regides de entrada e saida do trocador de calor, a temperatura da parede do tubo
capilar é obtida a partir da integracdo da Eqg. (10), de maneira similar a Eq. (45), obtendo-se

uma equagdo que possui a mesma forma da Eq. (46), mas com os coeficientes a, e o termo

b,.. desta vez dados por

i + Fe (46 c)
c,k A\: a l%
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bW C
°© At

P P
= (pC)WC Tv?c,k + hc,kTrc,k ﬁ + h T = (46 d)

Thelea

Para a obtencdo da forma discretizada das equagdes da conservagdo da massa, Eq. (2.1), e
da conservacdo de energia ao longo da linha de succdo, Eq. (12), o procedimento é similar
aquele adotado, respectivamente, na obtencdo da Eq. (40) e da Eq. (44) para o tubo capilar.
Entretanto, a direcdo da integracdo ao longo do volume de controle na linha de succao deve
ser de k para k-1, em raz&o do escoamento em contracorrente, mostrado esquematicamente na
Fig. 16.

(e) Conservacao da massa - linha de sucgéo:

Com isso, a equacdo para o calculo do fluxo de massa de refrigerante ao longo da linha

de succdo é dado por

Gy =G — (; - 770 )E (47)

(f) Conservagéo de energia - linha de sucgéo:

A equacdo para o calculo da entalpia de estagnacdo do refrigerante ao longo da linha de

succéo ¢ dada por

. a, . b,
oy =——lgy + (48)
e, M ag

na qual os coeficientes &, ,,a8, e otermo b sdo, respectivamente, dados por:

P 1AZ
., :Gk_l—}_;—;t (48 a)
PAZ
a =G, — 48 b
=60 (48 b)

b, =[p- 7"+ (43, ]% +%[(PeychsTwc +R.NT)-hT (R +P,)] (8

(g) Conservacao da energia - parede da linha da succéao:
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A equacdo para o calculo da temperatura da parede do tubo ao longo da linha de sucgéo é

dada por

Toska = % (49)

ws,
Ay

sendo

—(pC)WS +h i+ h, i

a_, = 49 a
k-1 At s, k-1 A\;’S A\:’S ( )
P P
bw s (pC)WS TvSs k + hs k—lTrs k-1 —= + ha k—1Ta —= (49
CoAat T T AL T T A
b)

3.3  Procedimento de Solugéo

O modelo apresentado permite a analise do desempenho de trocadores de calor tubo
capilar-linha de succéo, isto é, permite o calculo no regime permanente e no regime transiente
da vazdo em massa de refrigerante ao longo do trocador de calor, i1, conhecendo-se 0s seus
parametros geométricos e as demais condi¢Bes de operacdo. Permite também a determinacédo
das distribuicdes de pressdo e de temperatura do refrigerante ao longo do tubo capilar e a

distribuicdo de temperatura do refrigerante ao longo da linha de succéo.

O processo de solucdo ¢é iterativo, pois as equacgdes governantes dependem da vazdo em
massa de refrigerante. Dessa forma, inicialmente, o valor de i1 é arbitrado e com as demais
condicOes de entrada no tubo capilar, Eg. (15), e na linha de suc¢do, Eq. (17), obtém-se a
solugdo do sistema composto pelas Egs. (40), (42), (44) e (46) ao longo do tubo capilar e
pelas Eqgs. (47), (48) e (49) ao longo da linha de sucgdo. A solucédo é obtida, iterativamente,
por substituices sucessivas, ponto-a-ponto ao longo do trocador de calor, de modo que, a
pressao de evaporacao ou a pressdo critica, caso o0 escoamento esteja bloqueado, seja atingida
na saida do tubo. Em cada ponto nodal da malha computacional determinam-se as variaveis u,
P, io € Twc para o tubo capilar e ig e Tys para a linha de sucgdo. A convergéncia do processo
iterativo € obtida, quando a maior diferenga absoluta entre as variaveis de interesse em duas

iteracOes sucessivas for inferior a 10°.
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Obtida a solucéo, com o valor de i arbitrado, o comprimento calculado do tubo capilar,

L.,.. € comparado com o respectivo valor medido, ou seja, 0 comprimento real do tubo, L, e

calc

o valor de i1 € corrigido até que a convergéncia estabelecida seja alcancada: |L—L,|<tol .

calc
Observa-se, com isso, que um procedimento iterativo adicional é exigido, além daquele
necessario para a solucdo ponto-a-ponto do sistema de equagdes governantes. A toleréncia
adotada neste trabalho para o calculo da vazdo em massa € igual a incerteza de medicao do
comprimento do tubo capilar: tol = 2 mm (MELO et al., 1995).

O procedimento de corre¢cdo da vazdo usado atualmente no codigo computacional é de
certa forma, intuitiva e foi usado por Melo e Negrdo (1988), Mezavila (1995) e Seixlack e

Navas (2006). Tal procedimento consiste em corrigir a vazdo em massa com base no

comprimento do tubo capilar calculado, L, de acordo com a equacdo dada por
3 Lcalc 3 S
m, =Cg o m+(1—Cg )M (50)

na qual M. e m sdo, respectivamente, os valores da vazao em massa corrigido e calculado e

Cr € um coeficiente de relaxacao, necessario para melhorar o processo de convergéncia. Na
Equacédo (50), se o comprimento calculado for maior do que o comprimento real, L, a vazdo
em massa devera ser aumentada para a proxima iteracdao, caso contrario, a vazdo em massa
devera ser reduzida para a proxima iteracdo. A convergéncia é obtida quando a diferenca entre
o0 comprimento calculado e o comprimento real for menor do que a tolerdncia previamente
definida pelo usuario.

O algoritmo de solucdo das equacOes governantes do escoamento ao longo do tubo
capilar, para o célculo da vazdo em massa de refrigerante que escoa ao longo do tubo, de
acordo com o procedimento anterior, é dado por:

1. Arbitrar o valor para a vazao em massa de refrigerante;

2. Calcular as propriedades do refrigerante e demais parametros empiricos do escoamento na

entrada do tubo capilar, a partir das condices de operacdo conhecidas (k=1);
3. Solucdo das equacdes governantes no tubo capilar: avancar k=k+1;

4. Calcular a velocidade pela Eq. (40), a pressdo pela Eq. (42), a entalpia de estagnacéo pela
Eq. (44) e a temperatura da parede pela Eq. (46);
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5. Atualizar as propriedades termodinamicas, termofisicas e os parametros empiricos do

escoamento;
6. Voltar ao passo 4 até a convergéncia das variaveis de escoamento;

7. Verificar se 0 escoamento estd blogqueado pela mudanca de sinal da Eqg. (18). Em caso

afirmativo, calcular o erro do comprimento e ir para o passo 11;

8. Em caso negativo, verificar se a pressdo é inferior a pressdo de evaporacdo. Em caso
afirmativo achar a posicdo no volume onde a pressdo de evaporagdo € atingida por

interpolacdo linear e calcular o erro de comprimento. Ir para o passo 11,
9. Em caso negativo, voltar ao passo 3 até o final do tubo capilar;

10. Estimar, por extrapolacdo linear do gradiente de pressdo, o comprimento de tubo

necessario para que a pressao de evaporacdo seja atingida e calcular o erro de comprimento;

11. Com o erro de comprimento, corrigir a vazdo em massa usando a Eg. (3.15), se a

tolerancia estabelecida foi alcangada manter a vazdo em massa obtida;
12. Calcular as propriedades do escoamento na entrada da linha de succao;
13. Retornar k=k-1 ao longo da linha de succéo;

14. Calcular o fluxo de massa pela Eq. (47), a entalpia de estagnacdo pela Eq. (48) e a
temperatura da parede pela Eq. (49);

15. Verificar se a convergéncia do valor do fluxo de massa, entalpia de estagnagéo e a
temperatura da parede foi alcangada. Em caso positivo retornar ao passo 13 até a entrada da

linha de sucgéo e em seguida ir para o passo 17;

16. Atualizar as propriedades termodinamicas, termofisicas e os parametros empiricos do

escoamento e retornar ao passo 14;

17. Verificar se foi alcancada a convergéncia da vazdo em massa e das temperaturas do
refrigerante ao longo do capilar e da linha de succ¢do: em caso negativo, retornar ao passo 2 e
em caso positivo seguir para o passo 18;

18. Incrementar o tempo, t =t + At e retornar ao passo 1 até o final da simulacéo transiente



70

RESULTADOS E DISCUSSAO

Os resultados obtidos na simulagéo do escoamento ao longo de trocadores de calor tubo-
capilar linha de succéo, dos tipos lateral e concéntrico, sédo apresentados e discutidos nesta
secdo. Inicialmente os trabalhos selecionados da literatura para a validacdo do modelo
desenvolvido sdo abordados brevemente. Em seguida, apresenta-se uma analise de
sensibilidade do modelo analisando-se as influéncias da malha computacional, do modelo de
calculo da forca de atrito, F, e do coeficiente de transferéncia de calor biféasico.
Posteriormente, os resultados obtidos para o0 regime permanente sdo apresentados e
comparados com os dados experimentais disponiveis na literatura. Em seguida os resultados

para o regime transiente sdo também apresentados e discutidos.

4.1  Dados Experimentais

Os trabalhos selecionados para a validagdo do presente modelo s&o os de Mendonca
(1996) e Zangari (1998), respectivamente, para trocadores de calor tubo capilar-linha de
succdo lateral e concéntrico. Os dados apresentados nesses trabalhos foram obtidos em uma
bancada experimental, originalmente desenvolvida por Gongalves (1994), e posteriormente
modificada por Mendonca (1996) e Zangari (1998).

Nessa bancada, as medi¢cbes de pressdo sdo realizadas por meio de transdutores com

sistema de medicdo do tipo strain gauge, com incerteza maxima de medicdo de +1,5 kPa (+
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0,015 bar), para a faixa de pressédo até 2000 kPa (20 bar). As medi¢bes de temperatura foram
efetuadas com termopares tipo T, de cobre-constantan, com 0,13 mm de didametro e com
incerteza de medicdo maxima estimada em + 0,2 °C, para a faixa de temperatura entre 0 a 100
°C. A vazdo em massa de refrigerante é medida com um transdutor do tipo Coriolis, cuja
incerteza de medicao foi avaliada em + 0,03 kg/h, para a faixa de vazGes em massa de até 15
kg/h. As condicOes de operacdo usadas foram: pressdo de condensacéo na faixa de 900 a 1600
kPa (9 a 16 bar) e grau de sub-resfriamento na faixa de 4 a 11 °C. Todos os ensaios foram
realizados sob condicdes de escoamento bloqueado e a secdo de testes foi isolada
termicamente para evitar a transferéncia de calor entre o trocador de calor tubo-capilar linha
de succdo e 0 meio ambiente.

Mendonga (1996), usando o refrigerante R-134a, realizou experimentos com seis
configuracBes geomeétricas diferentes de trocadores de calor tubo-capilar linha de succao
laterais, cujas caracteristicas sdo apresentadas na Tab. 3, na qual ¢ é a rugosidade absoluta da
parede do tubo, Ly € 0 comprimento do trocador de calor e Le € 0 comprimento de entrada
(vide Fig. 8).

Tabela3-  Caracteristicas geométricas dos trocadores de calor tubo-capilar linha de
succao laterais.

Tubo Capilar
A B

d; c(mm) 0,83 0,61

L(m) 4,001 4,000

& (um) 0,58 2,13

Trocador de Calor
01 02 03 04 05 06

di s(mm) 4,80 7,86 7,86 7,86 7,86 7,86
Lic(m) 1,597 2,670 1,605 1,600 1,607 1,599

Le(m) 0,533 1,067 1,067 1,067 2,316 0,534

Fonte: Mendonca (1996)

Zangari (1998), também usando o refrigerante R-134a, realizou testes em quatro
configuracBes geomeétricas de tubos capilares e vinte configuragdes geométricas de trocadores

de calor, cujas caracteristicas geométricas sao apresentadas na Tab. 4.
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Nos trabalhos de Mendonca (1996) e Zangari (1998) as incertezas das medicdes dos
didmetros internos e dos comprimentos dos tubos capilar e linhas de sucgdo foram,
respectivamente, de +0,02 mm e +2,0 mm. As incertezas das medi¢Oes da rugosidade
absoluta da superficie interna dos tubos capilares de diametros internos 0,61 mm e 0,83 mm

foram, respectivamente, de + 0,30 um e + 0,15 um.

4.2 Anélise do Modelo

Neste item apresenta-se uma analise do modelo com o intuito de verificar a influéncia e
definir as diferentes correlacfes a serem adotadas, uma vez que os resultados calculados sao

dependentes das equagdes constitutivas apresentadas no Item 2.4.

Tabela 4 - Caracteristicas geométricas dos trocadores de calor tubo-capilar linha de
sucgdo concéntricos.

Tubo Capilar
A B C D
di c(mm) 0,83 0,61 0,83 0,61
L(m) 3,963 3,963 3,0 3,0
Trocador de Calor

dis(mm) Lic(M) Le(m)
01 7,86 2,20 0,19
02 7,86 2,2 0,2
03 7,86 2,2 0,2
04 6,3 1,0 0,6
05 6,3 2,2 0,6
06 7,86 0,998 0,195
07 6,3 1,1 0,2
08 6,3 2,2 0,2
09 7,86 0,998 0,604
10 7,86 1,0 0,62
11 7,86 2,2 0,202
12 7,86 0,998 0,201
13 6,3 1,0 0,601
14 6,3 2,2 0,6
15 7,86 2,2 0,6
16 7,86 0,998 0,603

17 6,3 1,0 0,2
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18 6,3 2,2 0,2
19 7,86 2,2 0,2
20 7,86 1,605 1,067

Fonte: Zangari, (1998).

4.2.1 Influéncia do Modelo de Célculo da Forca de Atrito, F;

Nas regides de escoamento de liquido e de vapor superaquecido a correlagdo de Churchill
(1977), Eq. (20) e adotada no presente modelo para o célculo do fator de atrito, pois se
mostrou mais apropriada, do que as correlagdes de Blasius (1911) e de Colebrook (1938 —
1939) (vide Melo et al. 1995).

Na regido bifasica, a correlacdo de Erth (1970) e a correlagcdo do multiplicador bifasico

#? , Eq. (25), proposta por Lin et al. (1991), sdo analisadas.

Para uma avaliagdo qualitativa da comparacdo entre os resultados numéricos e 0s

experimentais usa-se o desvio relativo médio, D, dado por

) D (| =m0, 100/ 11,0 )
D=-n - (51)

na qual Mexpe Meac SA0, respectivamente, os valores da vazdo em massa medido e calculado e

n é o nimero total de testes realizados. O desvio relativo médio, D, representa a qualidade
do ajuste global, ou seja, a dispersdo dos resultados do modelo em relacdo aos dados

experimentais.

As comparagOes entre as vazdes em massa medidas e calculadas, segundo as duas

correlagdes sdo apresentadas nas Figs. 18 e 19, respectivamente, para os trocadores de calor
laterais e concéntricos. Nessas figuras a viscosidade bifésica, x,, usada para calcular o Rey,
da correlacdo de Lin et al. (1991), é calculada pela correlacdo de Cicchitti et al. (1960),
Eqg. (26).

Nota-se nas Figs. 18 e 19 que os resultados calculados estdo muito proximos entre si e se
mantém na faixa de + 10% em relacdo aos valores experimentais. Nessas figuras sdo também
apresentados os desvios absolutos médios obtidos com o emprego de cada uma das

correlacdes analisadas.
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Figura 18 — Efeito do modelo de calculo de F; na regido bifasica sobre a vazdo em massa de
refrigerante para trocadores de calor laterais.
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Fonte: Elaboragdo do proprio autor.

Figura 19 — Efeito do modelo de célculo de F, na regido bifésica sobre a vazdo em massa de
refrigerante para trocadores de calor concéntricos.
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Fonte: Elaboracdo do proprio autor.

Embora os resultados obtidos considerando todos os testes realizados, tenham sido
praticamente independentes do modelo de calculo de F, na regido bifésica, adotou-se a
correlacdo de Lin et al. (1991) no presente modelo, em razéo das incertezas associadas com o
uso da correlacao de Erth (1970) [vide Item 2.4 (b)].

Tendo em vista que a correlacdo de Lin et al. (1991) necessita da viscosidade da mistura
bifasica, os resultados obtidos sdo comparados quando essa propriedade é calculada pelas
equac0es de Cicchitti et al. (1960), Eq. (26), McAdams et al. (1942), Eq. (27), e Dukler et al.
(1964), Eq. (28). Os resultados obtidos para trocadores de calor laterais sdo mostrados na Fig.
20 e para trocadores de calor concéntricos, sdo mostrados na Fig. 21.

Analisando as Figuras 20 e 21, notam-se poucas diferencas entre os resultados fornecidos
pelas diferentes propostas de calculo da viscosidade da mistura bifasica. Com isso, optou-se
pela equacdo de Cicchitti et al. (1960) no presente trabalho, em razdo de sua maior
simplicidade em relagdo as demais.

Figura 20 — Efeito de , sobre a vazdo em massa de refrigerante — trocador de calor lateral.
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Figura 21 — Efeito de x, sobre a vazdo em massa de refrigerante — trocador de calor
concentrico.
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Fonte: Elaboracédo do proprio autor.

4.2.2 Influéncia do Cosficiente de Transferéncia de Calor Bifasico

7l

Na regido bifasica, em razdo dos elevados valores dos coeficientes de transferéncia de

calor associados a mudanca de fase, os resultados obtidos pela correlacdo de Pate (1982),

Eq. (34), sdo comparados com aqueles obtidos quando o coeficiente de transferéncia de calor

¢ considerado infinito (hC,b:108 W/mZK). Nesse Ultimo caso, desconsidera-se a resisténcia

térmica entre o refrigerante e a parede do tubo capilar.

Os resultados obtidos sdo mostrados nas Figs. 22 e 23, respectivamente, para trocadores

de calor tubo-capilar linha de succdo laterais e concéntricos.

Observa-se nas Figs. 22 e 23, que a alteracao do coeficiente de transferéncia de calor na

regido bifésica para um valor infinito, mantém os valores calculados de vazdo em massa

dentro da faixa de + 10% em relacdo aos dados experimentais. Entretanto, em razdo do menor

desvio absoluto médio, a correlacdo de Pate (1982) é adotada no presente modelo.

Figura 22 — Efeito do coeficiente de transferéncia de calor bifasico sobre a vazdo em massa
de refrigerante-trocador de calor lateral.
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Fonte: Elaboracédo do proprio autor.
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Figura 23— Efeito do coeficiente de transferéncia de calor bifasico sobre a vazdo em massa de

refrigerante-trocadores de calor concéntricos.
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Fonte: Elaboragdo do préprio autor.

4.3  Definicdo do Modelo

Concluida a andlise do efeito das relagdes constitutivas sobre os resultados obtidos, as

equac0es constitutivas adotados no modelo s&o:
(i) Fator de atrito na regido liquida e de vapor superaquecida: correlacdo de Churchill (1977);

(if) Forca de atrito na regido bifésica: correlacdo Lin et al. (1991), com a viscosidade da

mistura bifésica calculada pela equacao de Cicchitt et al. (1960).

(iii) Coeficiente de transferéncia de calor na regido liquida, de vapor superaquecida e na linha
de succéo: correlacdo de Gnielinski (1976).

(iv) Coeficiente de transferéncia de calor na regido bifasica: correlacdo de Pate (1982).

4.4 Influéncia da Malha Computacional
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Para analisar a influéncia da malha computacional, sdo apresentados nas Tabs. 5 e 6,
respectivamente, para trocadores de calor laterais e concéntricos, os resultados de vazdo em
massa calculados, mec, do tempo computacional e do desvio percentual em relacdo aos
valores de vazdo em massa experimentais, mexp, obtidos para as malhas de 100, 250, 400,
550, 700, 850 e 1000 volumes computacionais.

Observa-se nas Tabs. 5 e 6 que os valores de vazdo em massa calculados para malhas
superiores a 400 volumes sdo muito proximos. Nota-se também que os valores de vazdo em
massa calculados estdo mais proximos dos valores experimentais para malhas de 550 até 1000
volumes, na maioria dos casos testados. Esse comportamento também pode ser visto nas
Figs. 24 e 25 que mostram, respectivamente, para trocadores de calor laterais e concéntricos, a
variacdo dos desvios percentuais entre as vazGes em massa calculadas e medidas em funcao
das malhas analisadas. Dessa forma, a malha com 550 volumes é usada para a obtencdo dos
resultados neste trabalho.

Tabela5—  Influéncia das malhas usadas para trocadores de calor tubo-capilar linha de
succao laterais.

Malha

Mexp Grandeza —55 250 400 550 700 850 1000
[ka/h]

Mess[kg/h] 2,89 2,9 2,89 2,89 2,88 288 289
2,62 Tempo[s] 14 3,4 5,4 6,0 82 81 101
Desvio (%) 10,3 10,7 10,3 10,3 9,9 99 10,3
Meis[kg/h] 5,67 5,60 5,6 5,6 561 56 56
5,37 Tempo[s] 10 2,6 5,2 6,8 63 83 1072
Desvio (%) 559 4,28 4,28 428 447 428 448
Meic[Kg/h] 5,42 5,36 5,37 536 536 537 536
5,50 Tempo[s] 12 4,3 3,8 5,8 73 688 116
Desvio (%) 145 2,54 2,36 254 254 236 254
mec[kg/h] 7,38 7,37 7,35 736 735 736 7,35
7,24 Tempo [s] 1,7 2,5 4,9 6,4 7.3 72 10,6
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Desvio (%) 193 1,8

mec[kg/h] 7.5 7,46
73 Tempo[s] 12 2,5

Desvio (%) 2,74 2,19

1,52
7,45
4,0
2,05

1,66
7,45
5,3
2,05

1,52
7,43
7,6
1,78

1,66
7,44
7.4
1,92

1,52
7,44
91
1,92

Fonte: Elaboragdo do préprio autor.

Com o objetivo de comprovar que a utilizacdo da malha de 550 volumes € suficiente para

obter os resultados no presente trabalho, apresentam-se nas Figs. 26 a 28, respectivamente, as

distribuicdes de presséo, temperatura e velocidade ao longo do trocador de calor tubo capilar-

linha de sucgdo concéntrico para as malhas de 100, 250, 400, 550 e 700 volumes

computacionais.

Tabela 6 - Influéncia das malhas usadas para trocadores de calor tubo-capilar linha de suc¢éo

concéntricos.

: Malha

Mexp Grandeza —55 250 400 550 700 850 1000

[ka/h]
mec[kg/h] 273 2,73 273 2,73 273 2,73 273

2,56 Tempo[s] 14 2 3,2 4,2 50 585 73
Desvio (%) 664 664 664 6,64 664 664 6,64
mec[kg/h] 621 621 6,22 6,22 621 622 6,22

6,08 Tempo[s] 12 2,6 3,2 4,05 6,3 6 75
Desvio (%) 2,14 2,14 2,3 2,3 214 23 23
mec[kg/h] 661 659 6,6 658 658 659 6,59

6,95 Tempo [s] 1 2,6 33 5,2 6,3 6 71
Desvio (%) 4,89 5,17 5,04 532 532 517 517
mec[kg/h] 803 803 8,03 803 803 803 803

7,92 Tempo[s] 05 1,1 1,7 2,2 26 31 38



81

Desvio (%) 1,39 1,39 1,39 1,39 139 139 139
Mmec[kg/h] 7,84 7,85 7,86 785 784 785 1785
8,08 Tempo[s] 12 2,7 3,3 5,7 7 84 93
Desvio (%) 2,97 2,85 2,72 285 297 285 285

Fonte: Elaboragdo do proprio autor.

Nota-se que as distribuicbes de presséo, de temperatura e de velocidade ao longo do
trocador de calor tubo capilar-linha de suc¢do, mostradas, respectivamente, nas Figs. 26 a 28
sdo praticamente coincidentes, para as diferentes malhas usadas, com excecdo da malha de
100 volumes. Os resultados obtidos quando a malha de 100 volumes foi usada apresentaram
desvio mais acentuado, em relacdo aqueles obtidos com as demais malhas, na regido de saida
do tubo capilar, a partir da posi¢do ao longo do tubo onde ocorre mudanca de fase, ou seja,
inicio da regido bifasica. Para o caso mostrado nas Figs. 26 a 28, tal posicdo corresponde, a
aproximadamente, a distancia de 3,5 m da entrada do tubo capilar.

Figura 24 — Variacdo do desvio percentual em fungdo do nimero de volumes computacionais
— trocador de calor lateral.
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Fonte: Elaboracéo do proprio autor.

Figura 25 — Variagdo do desvio percentual em fungdo do nimero de volumes computacionais
— trocador de calor concéntrico.
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Figura 26 - Perfis de pressédo do refrigerante ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha
de succgdo concéntrico, para malhas com diferentes volumes computacionais.
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Fonte: Elaboracédo do proprio autor.

83

Figura 27 - Perfis de temperatura do refrigerante ao longo do trocador de calor tubo capilar-

linha de sucgéo concéntrico, para malhas com diferentes volumes computacionais.

Figura 28 - Perfis de velocidade do refrigerante ao longo do trocador de calor tubo capilar-
linha de sucgéo concéntrico, para malhas com diferentes volumes computacionais.
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Fonte: Elaboracéo do proprio autor.

45  Comparacdes dos resultados — Regime Permanente

Nas Figuras 29 a 31 sdo mostradas as distribui¢cbes de temperatura do refrigerante ao
longo do tubo capilar e da linha de succéo para trocadores de calor do tipo concéntrico. Os
resultados calculados pelo presente modelo sdo comparados com os dados experimentais
obtidos por Zangari (1998). Nessas figuras, os indices I, Il e Il indicam, respectivamente, a
regido de entrada, a regido do trocador de calor e a regido de saida ao longo do tubo capilar.
Mostram-se as temperaturas medidas por Zangari (1998) ao longo da parede externa do tubo
capilar e da linha de sucgédo e as temperaturas do fluido refrigerante medidas no interior da
linha de suc¢do. Em cada figura, apresenta-se também a diferenca percentual entre os valores
de vazdo em massa calculados no presente trabalho em relacdo aos valores medidos por
Zangari (1998). A vazdo em massa € calculada pelo processo iterativo descrito no Item 3.3
usando a Eq. (50).

Nas legendas das Figs. 29 a 31 apresentam-se as condic¢Oes de operacdo de cada caso: a
pressdo de evaporacéo, Pe, € 0 grau de sub-resfriamento AT, , medidos na entrada do tubo

capilar e a temperatura T,se medida na entrada da linha de sucgéo.

Observa-se nas Figuras 29 a 31 uma boa concordancia entre os perfis de temperatura
medidos e calculados, apesar da discordancia entre os valores da vazdo em massa medidos e
calculados. Nota-se ainda, para esses casos, que 0 escoamento permanece no estado liquido
sub-resfriado até uma posicdo muito proxima a saida do tubo, a partir da qual a queda mais
acentuada da temperatura ao longo do tubo caracteriza a presenga de escoamento bifasico.

E importante mencionar que, na maioria dos casos experimentais apresentados por
Mendonca (1996) e Zangari (1998) a regido de escoamento bifasico limita-se a uma pequena
extensdo proxima a saida do tubo. Em média, o ponto de inicio da vaporizacao ocorreu a uma

distancia de 0,20 m da saida do tubo capilar.

Figura 29 — Comparacéo entre os perfis de temperatura medidos (Zangari, 1998) e calculados: tubo
capilar B — trocador de calor 04 ( p, =902 kPa, AT, =7,7 °C, T, =—-3,2 °C).
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Figura 30 — Comparacéo entre os perfis de temperatura medidos (Zangari, 1998) e calculados: tubo
capilar C — trocador de calor 13 ( p, =901 kpPa, AT, =8,0°C, T, =—-35 °C).
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Figura 31 — Comparacdo entre os perfis de temperatura medidos (Zangari, 1998) e calculados: tubo
capilar D — trocador de calor 15 ( p, =1399 kPa, AT, =101°C, T, =-112 °C).
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Nas Figuras 32 e 33 sdo mostradas as distribuicbes de temperatura do refrigerante ao

longo do tubo capilar e da linha de succdo para trocadores de calor do tipo lateral. Nessas
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figuras, os resultados calculados no presente trabalho sdo comparados com os dados

experimentais obtidos por Mendonca (1996).

Observa-se para esses casos que os perfis de temperatura calculados ao longo do tubo
capilar resultam em temperaturas maiores do que os valores medidos, principalmente na
regido de saida do tubo capilar, regido Ill. Tal fato foi observado em todos os testes realizados
para os trocadores de calor do tipo lateral e pode estar relacionado a hipdtese empregada na
obtencdo da equacdo da energia para o escoamento ao longo da linha de succdo na qual se
desconsidera a resisténcia térmica da junta de soldagem entre 0s tubos.

Nota-se também para 0s casos mostrados nas Figs. 32 e 33, que 0 escoamento permanece
no estado liquido sub-resfriado até uma posicdo muito proxima a saida do tubo, a partir da
qual a queda mais acentuada da temperatura ao longo do tubo caracteriza a presenca de

escoamento bifasico.

Figura 32 — Comparacéo entre os perfis de temperatura medidos (Mendonca, 1996) e calculados: tubo
capilar A — trocador de calor 01 ( p, =904 kPa, AT, =10,4 °C, T . =-10,9 °C).
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Figura 33 — Comparacéo entre os perfis de temperatura medidos (Mendonca, 1996) e calculados: tubo
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capilar B — trocador de calor 04 ( p, =901,7 kPa, AT, =101°C, T, =-8,9 °C).
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Nas Figuras 34 e 35 sdo comparadas as vazdes em massa calculadas pelo presente
modelo, respectivamente, com os dados experimentais de Zangari (1998) e Mendonca (1996).
Em relacdo aos valores experimentais de Zangari (1998), trocadores de calor concéntricos,
92% das vazdes em massa calculadas pelo presente modelo encontram se na faixa de + 10%,
(vide Fig. 34), sendo que a diferenga maxima encontrada foi de 10,7%. Para os trocadores de
calor laterais, 89% das vazGes em massa calculadas encontram-se na faixa de +10% em

relacdo aos valores experimentais de Mendonca (1996) (vide Fig. 35), sendo que a diferenca

maxima encontrada foi de 13%.

Os resultados de vazdo em massa [kg/h] e de temperatura na saida da linha de sucgéo [°
C] obtidos no presente trabalho foram também comparados com aqueles calculados por
Hermes et al. (2000) e séo apresentados na Tab. 7.

Nesse caso, 0s dados geométricos do tubo capilar simulado sdo dic=0,674 mm, de.=2,1
mm e L=4,5 m sendo L.=2,555 m e L=1,945 m. O trocador de calor duplo tubo é de

configuracéo concéntrica e possui dis=4,8 mm e des= 6,12 mm.



Figura 34

Vazdo em Massa Calculada (kg/h)

Figura 35—

Vazdo em Massa Calculada (kg/h)
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— Comparacéo entre as vazdes em massa medidas (Zangari, 1998) e calculadas:

trocador de calor concéntrico.
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Comparacao entre as vazdes em massa medidas (Mendonga, 1996) e calculadas:
trocador de calor lateral.
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Trés condicdes de operacdes foram consideradas: caso (1) mistura liquido-vapor na
entrada, com titulo de 0,051; caso (2) liquido saturado na entrada; e caso (3) liquido com sub-
resfriamento de 2,64 °C na entrada. Todos os casos foram testados com uma pressdo de

condensacio de 15,53x10° Pa e com uma presséo de evaporacio de 1,29x10° Pa.

Tabela 7- Comparacdes entre os resultados do presente modelo e aqueles calculados por
Hermes et al. (2000).

Grandeza Resultado Caso 1 Caso 2 Caso 3
Vazédo em Massa [kg/h] Presente Modelo 2,13 2,53 2,84
Hermes et al. (2000) 1,87 2,24 2,65

Diferenca Absoluta +0,26 +0,29 +0,19
Diferenca Relativa [%]  -13,9 -13,0 -7,2
Temperatura na Saida da Presente modelo 37,4 38,1 38,5
Linha de Succéo [°C] Hermes et al. (2000) 36,7 37,4 37,8
Diferenca Absoluta 0,7 0,7 0,7
Diferenca Relativa [%] -1,9 -1,9 -1,8

Fonte: Elaboragao do proprio autor.

A partir da Tab. 7, nota-se a boa concordancia entre os resultados obtidos no presente
modelo e aqueles obtidos por Hermes et al. (2000), principalmente em relagdo a temperatura

de saida da linha de sucgé&o.

4.6  Andlise do Desempenho do Trocador de Calor Tubo Capilar-Linha de Sucgéo

Nas Figuras 36 a 38 séo apresentados os resultados obtidos na simulagdo do escoamento
ao longo dos trocadores de calor tubo-capilar linha de succéo dos tipos lateral e concéntrico,
com as mesmas caracteristicas geométricas e condi¢des de operagdo, com o intuito de
comparar 0 desempenho desses dois tipos construtivos de trocadores de calor. Para isso,
utilizam-se os dados geométricos do tubo capilar dic=0,83 mm, de.=2,1 mm e L=3 m sendo

L.=0,601 m e L=1 m e do trocador de calor dis=6,3 mm e des= 7,94 mm mostrados na Fig. 8.

E as condigOes de operacéo sdo: ( p, = 9017 kPa, AT, =8°C, T,,, =-35 °C).

Na Figura 36 apresentam-se as distribuigdes do coeficiente de transferéncia de calor ao

longo da linha de sucgéo, hs, em fungdo do comprimento da linha de succ¢do. Nota-se que, em
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ambos 0s casos, o coeficiente, hs apresenta um pequeno aumento na direcdo do escoamento ao
longo da linha de succdo, fazendo com que o coeficiente de transferéncia de calor hs para o
trocador de calor do tipo concéntrico permanecesse com intensidade maior em relacdo aquele

do trocador de calor do tipo lateral ao longo de todo o comprimento da linha de sucgéo.

Figura 36 — Comparacéo entre as distribui¢cdes do coeficiente de transferéncia de calor ao
longo da linha de succdo, hs, para os trocadores de calor lateral e concéntrico.
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Fonte: Elaboragdo do proprio autor.

Na Figura 37 comparam-se as distribuicdes das taxas de transferéncia de calor dos
trocadores de calor do tipo concéntrico e lateral, ao longo da linha de suc¢do. Calculando-se a
taxa de transferéncia de calor total trocada entre o tubo capilar e a linha de succao, obtem-se
para o trocador de calor do tipo concéntrico; Q = 20,08 W e para o trocador de calor do tipo
lateral; Q:16,82W. Portanto, a taxa de transferéncia de calor para o trocador de calor do

tipo concéntrico é 19,4% maior do que para o trocador de calor do tipo lateral.

Na Figura 38 sdo apresentadas as distribui¢fes de temperatura do refrigerante ao longo do
tubo capilar e da linha de succdo para os trocadores de calor concéntrico e lateral. Como
observado na Figura 37, o desempenho do trocador de calor do tipo concéntrico € superior ao

do lateral, o faz com que a distribuicdo de temperatura ao longo do tubo capilar se aproxime
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mais da distribuicdo de temperatura ao longo da linha de succéo no caso do trocador de calor
concéntrico como pode ser visto na Figura 38. Outro fendmeno observado é em relacdo a
vazdo em massa, que foi de m=5,53 kg/h para o trocador de calor do tipo concéntrico e de
m=5,39 kg/h para o trocador de calor do tipo lateral. Portanto a vazdo em massa para o
trocador de calor do tipo concéntrico é 2,6% maior do que para o trocador de calor do tipo
lateral. I1sso pode ser verificado na Fig. 38, uma vez que o ponto de inicio de mudanca de fase
do caso concéntrico é mais proximo da saida do tubo capilar, 0 comprimento da regido em

que o refrigerante escoa na fase liquida é maior, resultando em uma vazao em massa maior.

Figura 37 — Comparacdo entre as taxas de transferéncia de calor, Q, dos trocadores de calor

lateral e concéntrico.
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Fonte: Elaboracdo do proprio autor.
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Figura 38 — Comparacdo entre as distribuicdes de temperatura ao longo do trocador de calor

tubo - capilar linha de succdo para o trocador de calor lateral e concéntrico.
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4.7  Comparacdes dos resultados — Regime Transiente

3,0

Para simular o comportamento transiente do trocador de calor tubo capilar-linha de

succdo as condigdes de contorno impostas, geradas com base nos resultados dos ensaios pull-

down realizados por Hermes e Melo (2008), séo:

p, =15,53+(p, —15,53)e"/°

p. =1,29+(p, —1,29)e "

(52)

(53)

(54)

nas quais o tempo é dado em [s], P.é a pressdo na entrada do tubo capilar em [bar], p, € a

pressdo na saida do tubo capilar em [bar], p, =4,9 bar é a presséo de equalizagdo do sistema

de refrigeracéo, T, é a entalpia normalizada e T, é a entalpia normalizada inicial na entrada do
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tubo capilar, definida pela pressdo de equalizacdo e pela temperatura ambiente de 43 °C.
Nota-se que na regido bifasica (O STSl) a entalpia normalizada € igual ao titulo, mas na
regido de superaguecimento essa variavel ndo possui significado fisico. Nesse caso, as
entalpias das fases liquidas e vapor saturado sdo calculadas na pressdo de entrada no tubo
capilar (HERMES; MELO, 2008).

Na linha de succéo as condig¢des de contorno impostas sdo:

P =129 + (p, —1,29)e/*° (55)
msuqe = mcap,s (1 + e—t/SO) (56)
isuqe = 2 (iv'iwp) (57)

nas quais pPg,.é a pressdo na linha de succéo, considerada igual a presséo de saida do tubo
capilar, Msuce € a vazdo [kg/h] na entrada da linha de sucgdo, a qual é funcdo da vazédo na

saida do tubo capilar, Maps [Kg/h], ... € a entalpia na entrada da linha de sucgo, a qual foi

suge
considerada como sendo o valor méximo entre a entalpia do vapor saturado a pressdo pPg.€ a
entalpia na saida do tubo capilar. Segundo Hermes e Melo (2008), isso foi adotado para evitar
a admissao de liquido na linha de suc¢édo durante o periodo de simulacao transiente.

O trocador de calor tubo capilar-linha de suc¢do simulado neste caso possui as mesmas
caracteristicas geométricas daquele usado para obter os resultados mostrados na Tab. 7.

Nas Figuras 39 a 44 s&o mostrados resultados da simulagéo transiente obtidos por meio
de um modelo quase-estatico, no qual o intervalo de tempo At é considerado infinito nas
equacOes governantes e 0 comportamento transiente é definido apenas pela variacdo das
condi¢des de contorno no tempo.

A Figura 39 mostra a variacdo transiente da vazao em massa de refrigerante na entrada do
tubo capilar e na entrada da linha de suc¢do. Nota-se que a vazao de refrigerante na entrada do
tubo capilar e da linha de succdo aumenta rapidamente nos instantes iniciais e

aproximadamente em 200 segundos, 0 regime permanente é atingido.
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Figura 39 — Variacdo com o tempo da vazdo em massa na entrada do tubo capilar e na
entrada da linha de succao.
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Fonte: Elaboracdo do proprio autor.

As Figuras 40 e 41 apresentam, respectivamente, nos diagramas pressao-entalpia, p-i e
temperatura entropia, T-s, os estados termodinamicos do refrigerante ao longo do tubo capilar
do trocador de calor tubo capilar-linha de succdo, em Varios instantes de tempo. Nota-se a
uniformidade dos resultados desde os instantes iniciais até o regime permanente ser atingido,
ficando evidente a funcdo do trocador de calor de reduzir a entalpia do refrigerante ao longo

do tubo capilar. Observa-se que no instante t=0's, as condi¢Ges de contorno, Egs. (52) a

(57), estabelecem que o tubo capilar e também a linha de succéo, estdo preenchidas somente
por vapor no estado superaquecido na pressdo de equalizacdo, P,=4,9 bar, e temperatura de 43

°C. Nos instantes iniciais, t<2s, 0 escoamento permanece completamente na regido

superaquecida [vide Figs. 40 e 41]. nos instantes seguintes, t>4 s, 0 escoamento encontra-se

na regido bifasica e assim permanece até que o regime permanente seja atingido (t = 200 s).

A Figura 42 apresenta os perfis de temperatura do refrigerante ao longo do trocador de
calor tubo capilar-linha de suc¢do para varios instantes de tempo. Nessa figura observa-se nos
instantes iniciais, até aproximadamente 2 s, pequena queda de temperatura do refrigerante na
regido de entrada. A partir de 4s a queda de temperatura acentua-se na regidao de entrada e 0s

perfis tornam-se similares até que a condicdo de regime permanente.
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Figura 40 - Diagrama p-i do escoamento ao longo do tubo capilar do trocador de calor tubo
capilar-linha de succgéo para varios instantes de tempo.

1,8
1,6—- 300s, 60s  30s
14
1,2—-
1,0—-

0,8

Pressio (10° Pa)

0,6 -

0,4+ linha de liquido -

-

saturado
0,2

/linha de vapor

] saturado
0,0 T T T T T T T T T T T
0,0 0,5 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0

Entalpia (10° J/kg)

Fonte: Elaboragéo do proprio autor.

Figura 41 - Diagrama T-s do escoamento ao longo do tubo capilar do trocador de calor tubo
capilar-linha de sucgéo para varios instantes de tempo.
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Figura 42 - Perfis de temperatura do refrigerante ao longo do tubo capilar do trocador de
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Figura 43 - Perfis de presséo do refrigerante ao longo do tubo capilar do trocador de calor
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A Figura 43 mostra os perfis de pressdo ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha
de succ¢do para varios instantes de tempo. Nos primeiros instantes de tempo 1 e 2 s, quando ha
apenas escoamento de vapor superaquecido ao longo do tubo capilar, a reducéo de presséo é
linear ao longo de todo o comprimento. Apés alguns instantes 4 e 6 s, com 0 inicio da
saturacdo, os perfis de pressdo decrescem de maneira mais acentuada na regido bifasica,
principalmente na saida do tubo capilar, onde o titulo aumenta acentuadamente como pode ser

visto na Fig. 44.

A Figura 44 apresenta os perfis de titulo ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha
de succéo para varios instantes de tempo. Observa-se que os perfis sdo semelhantes para todos
0s instantes de tempo, de modo que o titulo do refrigerante aumenta ao longo da regido de
entrada do tubo capilar, diminui ao longo da regido de trocador de calor e volta a aumentar na

regido de saida do tubo capilar.

Figura 44 - Perfis de titulo do refrigerante ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha de
succgdo para varios instantes de tempo.
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CONCLUSOES

Neste trabalho, apresenta-se um modelo para a anélise do escoamento e da transferéncia
de calor ao longo de trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgédo. O modelo permite a
analise de desempenho do trocador de calor, possibilitando o calculo do fluxo de massa de
refrigerante, conhecida as demais condicdes de operacdo e os parametros geométricos. Além
disso, permite obter as distribui¢fes de temperatura e pressao do refrigerante ao longo do tubo

capilar e a distribuicdo de temperatura ao longo da linha de sucgéo.

Com os resultados mostrados nas Figs. 26 a 28, e nas Tabs. 5 e 6, notou-se que a malha
de 550 volumes computacionais foi satisfatoria, fornecendo valores de vazdo em massa
calculados mais proximos dos valores experimentais, na maioria dos casos testados. Dessa

forma, a malha com 550 volumes foi usada para a obtencéo dos resultados neste trabalho.

Realizou-se também uma andlise da sensibilidade do modelo em relagdo as equacbes
constitutivas usadas, Figs. 18 a 23, e foi observado que as diferentes correlagdes forneceram
resultados muito proximos entre si e, por conseguinte, também dos dados experimentais.

Dessa forma adotou-se no modelo as correlacdes com menores incertezas (vide Item 4.3).

Como observado nas Figs. 29 a 31, para trocadores de calor do tipo concéntrico, e nas
Figs. 32 e 33, para trocadores de calor do tipo lateral, os resultados do presente trabalho, tanto
em relacdo as distribuicdes de temperatura do fluido refrigerante quanto de vaz&o em massa
do fluido refrigerante, ficaram préximos dos dados experimentais obtidos por Zangari (1998)
e Mendoncga (1996). Considerando todos os testes realizados, os desvios absolutos médios
entre os valores de vazdo em massa calculados e os dados experimentais foram,
respectivamente, de 4,3% e 6,3% para os trocadores de calor concéntricos (vide Fig. 34) e

trocadores de calor laterais (vide Fig. 35).

Os resultados obtidos no presente trabalho foram também comparados com aqueles
obtidos por Hermes et al. (2000) e notou-se boa concordancia, com uma diferenca relativa
maxima de 13,9% entre os valores de vazdo em massa e de 1,8% entre os valores de

temperatura na saida da linha de succ&o.

Os desempenhos dos trocadores de calor tubo capilar-linha de succdo dos tipos

conceéntrico e lateral foram comparados, constatou que o trocador de calor do tipo concéntrico
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apresentou taxa de transferéncia de calor 19,4% maior do que para o trocador de calor do tipo
lateral, com as mesmas caracteristicas geométricas e condi¢Ges de contorno. Além disso, o
trocador do tipo concéntrico proporcionou uma elevacdo maior da temperatura do fluido
refrigerante na saida da linha de succéo.

A andlise do comportamento transiente do escoamento do refrigerante ao longo do
trocador de calor tubo capilar-linha de succéo foi realizada considerando apenas os resultados
do modelo quase-estatico, em razéo de problemas de convergéncia apresentados pelo modelo
transiente. As condic¢des de contorno usadas que permitiram simular o transiente de partida,
foram obtidas por Hermes e Melo (2008) geradas com base em ensaios pull-down. Para o caso
avaliado, observa-se na Fig 39 que o regime permanente € alcancado em torno de 200
segundos. Nos instantes de tempo iniciais, nota nas Figs. 40 e 41, que o refrigerante
permanece completamente na regido superaquecida, e atinge a regido de saturacdo nos

instantes seguintes e assim permanece até alcancar o regime permanente.

O método numérico usado na solucdo do sistema de equagbes governantes e o
procedimento iterativo de calculo de vazdo em massa de refrigerante mostraram-se eficientes,
embora tenham apresentado dificuldades de convergéncia em alguns dos casos testados. Além
disso, o procedimento de corre¢do do valor da vazédo em massa, em fungdo do comprimento
calculado do tubo capilar, mostrou-se pouco sensivel para pequenas variacdes da temperatura
do refrigerante na entrada do tubo capilar.

A partir dessas conclusbes e considerando as dificuldades que surgiram durante o
desenvolvimento deste trabalho, observa-se que ainda h4 muito a pesquisar para melhorar o
entendimento dos fendbmenos complexos e, consequentemente, aproximar cada vez mais da
situacdo real a modelagem do escoamento ao longo de trocadores de calor tubo capilar-linha

de succéo.

Em relacdo ao modelo apresentado neste trabalho salienta-se a necessidade de adaptar o
procedimento de andlise do transiente de partida considerando os termos transientes das
equacdes governantes, uma vez que os resultados foram obtidos apenas com o0 modelo quase-
estatico. Dessa forma, aproxima-se mais da realidade de funcionamento dos sistemas de

refrigeracdo de pequeno porte que sdo controlados pelo método liga-desliga.

Além disso, é importante que se implementem métodos mais sofisticados para a
determinacdo da vazdo em massa de refrigerante, principalmente, para a solucdo da condicéo

transiente em razdo dos problemas mencionados.
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