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RESUMO

Neste texto sdo apresentadas as atividades de pesquisa desenvolvidas desde novembro de
1997, na arca de modelagem do escoamento de fluidos refrigerantes em dois componentes do
sistema de refrigeragdo por compressio de vapor: os tubos capilares ndo-adiabaticos € os
cvaporadores de serpentina com tubos aletados. Tais pesquisas foram desenvolvidas com outros
docentes do Departamento de Engenharia Mecanica — Unesp/Ilha Solteira, com alunos de
mestrado do Programa de Pos-Graduagdo em Engenharia Mecanica — Unesp/llha Soltcira ¢ com
alunos de Iniciagdo Cientifica do curso de graduagdo em Engenharia Mecanica — Unesp/llha
Solteira. Apresenta-se um modelo numérico para a simulagido do escoamento no intcrior dc tubos
capilares, os quais sdo largamente usados como dispositivos de expansdo em sistemas de
refrigeragdo ¢ condicionamento de ar de pequeno porte. Os tubos capilares analisados, formam
em parte de suas extensdes um trocador de calor em contracorrente com a linha de sucgdo do
compressor, conhccido como trocador de calor tubo capilar-linha de sucgdo. O cscoamento ao
longo do tubo capilar € assumido unidimensional, em condi¢des de regime permanente e €
dividido cm uma regido liquida ¢ uma regido bifasica. O tubo capilar ¢ considcrado rcto,
horizontal, com didmetro constante e o fendmeno de metaestabilidade do escoamento ¢
desconsiderado. O modeclo de dois fluidos ¢ usado para a analise da regido bifasica, pcrmitindo

considerar o nao-equilibrio hidrodindmico entre as fases liquida e de vapor. Com o modelo

descnvolvido, ¢ possivel calcular a vazdo em massa, a partir das geometrias do tubo capilar ¢ da

linha de sucgdo e das condigdes de operagdo. Realizam-se comparagdes com dados experimentais
obtidos em diferentes condigdes de operagdo, com diferentes geometrias € com o refrigerante
HFC-134a. Os dados experimentais utilizados foram ou obtidos na literatura ou fornecidos pelo
Nucleo de Pesquisa em Refrigeragdo, Ventilagdo e Condicionamento de Ar do Dcpartamento de
Engenharia Mecanica da Universidade Federal de Santa Catarina. Apresenta-se também, um

modclo numérico distribuido para simulag@o da resposta transiente de evaporadorcs dc cxpansdo

AVA
AVAVAL

1 2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o .17

18



REsumMmo xii

scca de scrpentina com tubos alctados, comuns em sistemas de ar-condicionado ¢ refrigeragio.
Além da interagdo entre o escoamento de refrigerante € o escoamento de ar, o sistema de
refrigeragdo pode apresentar durante a operagdo periodos transientes que surgem em razio a
variagdo das condigdes de operagdo. O modelo apresentado, considera a queda de pressdo no
interior dos tubos ¢ a condensagdo do vapor d’agua do ar que escoa em fluxo cruzado na partc
externa dos tubos. O escoamento bifasico no interior dos tubos é simplificado como um
cscoamento unidimensional ¢ homogénco, desconsidcra-se a formagdo dc gelo ¢ o fluido
refrigerante ¢ isento de oleo. Para o escoamento do refrigerante resolvem-se as equagdes da
conservagdo da massa, da quantidade de movimento e da conservagdo da encrgia para o célculo,
respectivamente, da massa especifica, da velocidade e da temperatura do fluido refrigerante. Para

o escoamento de ar, sdo resolvidas as equages da conservagdo da energia e da conscrvagio da

massa, umidade, a fim de serem avaliadas, respectivamente, a temperatura e a umidade absoluta

do ar no evaporador. Resolve-se, também, a equagdo da conservagdo da energia para a parcde do
tubo, para se obter a sua temperatura. O método de volumes finitos € utilizado na discretizagio
das equagdes governantes ¢ o método de Newton-Raphson € usado para a solugdo do sistema dc
equagdes resultante. Para avaliar o comportamento transiente do evaporador, uma variagdo em
degrau da vazdo em massa de refrigerante ¢ imposta em sua entrada. Os resultados obtidos sio
comparados com dados experimentais disponiveis na literatura em termos de distribuigdes do
grau de supcraquccimento ao longo da serpentina e da temperatura de saida do ar. Apresenta-sc,
também, uma analise da influéncia das equag3es constitutivas e de alguns pardmetros do problema
sobre os resultados do modelo. Com o intuito de destacar as potencialidades do modclo, sdo
apresentados ainda, alguns resultados computacionais referentes a parametros importantes no

projeto ¢ analisc do desempenho de evaporadores de serpentina com tubos aletados.
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ABSTRACT

This text presents the research activities developed since November, 1997, in the area of
refrigerant flow modeling in two components of the vapor compression refrigeration systems: the
non-adiabatic capillary tubes and the finned-tube coil evaporators. Such researches were
developed with other teachers of the Department of Mechanical Engineering; graduate students of
the Master Program in Mechanical Engineering; and undergraduate students of the course in
Mechanical Engineering, developing Scientific Initiation projects, at Unesp / Ilha Solteira. It is
presented a numerical model to simulate refrigerant flow through capillary tube suction line heat
exchangers. The capillary tubes are commonly used as expansion devices in small refrigeration
and air conditioning systems. The steady-state one-dimensional flow along the straight,
horizontal, constant inner diameter capillary tube is divided itself in such a way that, neglecting
metastable phenomena, there is a single-phase followed by a two-phase flow. The two-fluid model
is employed for the two-phase flow region, considering the hydrodynamic non-equilibrium
between the liquid and vapor phases. The refrigerant mass rate is predicted by the model as a
function of the heat exchanger geometry and operating conditions. Comparisons with
experimental data for HFC-134a are performed and discussed. The experimental data were either
taken from the literature or supplied by the Center for Refrigeration, Ventilation and Air
Conditioning Research, NRVA, of the Department of Mechanical Engineering of the Federal
University of Santa Catarina. Also, it is presented a distributed numerical model in order to
simulate the unsteady response of dry expansion evaporators having finned coil, commonly found
in air conditioning and refrigeration systems. The model regards the pressure drop inside the tubes
and the condensation of water vapor from air flowing over the external surface of the tubes. The
two-phase flow inside the tubes is simplified as a one-dimensional homogeneous flow; snow
fouling and fluid refrigerant contamination by oil are disregarded. For the refrigerant flow it is

solved the mass conservation equation, momentum equation, and energy conservation equation in
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ABSTRACT  Xiv

order to get the specific mass, velocity, and temperature of the refrigerant fluid, respectively. For
the airflow are solved the equations of energy and mass (humidity) conservation, to obtain,
respectively, the temperature and absolute humidity of the air in the evaporator. Also, it is solved

the energy conservation equation for the tube wall, to achieve its temperature. The Finite Volume

Method is used to discretize the governing equations and the Newton-Raphson Method is utilized

for the solution of the resulting system of equations. To analyze the evaporator unsteady
behavior, a step change in the mass flow rate is imposed at the tube inlet. Obtained results such as
superheating degree along the coil, and air temperature at the outlet are compared to experimental
data available in the open literature. Also, it is shown an analysis of the influence of some
constitutive equations and of some physical and geometrical parameters on the results. Aiming to
highlight the model potentialities are presented also some numerical results regarding important

parameters in the project and efficiency analysis of finned-tube coil evaporators.
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1. INTRODUGAO

Nos dias atuais os sistemas de refrigeragdo e ar condicionado estdo presentes na maioria dos
setores da atividade humana. Tais sistemas permitem a melhoria das condigdes de conforto
térmico e, aliado a isso, os bens de consumo podem ser produzidos com melhor qualidade, maior
rapidez e economia em ambientes cujas condigdes 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 refrigeragdo deveu-se, principalmente, a utilizagdo
dos fluidos refrigerantes halogenados, os clorofluorcarbonos. Esses refrigerantes, também
conhecidos como CFC’s em alus@o a sua constitui¢do quimica: cloro, flior e carbono, possuem
propriedades excepcionais para uso em sistemas de refrigeragdo. Sdo quimicamente muitos
estaveis e ndo reagem com a maioria dos materiais, incluindo os oleos lubrificantes. Além disso,
ndo sdo inflamaveis nem explosivos, apresentam uma toxicidade muito baixa e possuem

caracteristicas térmicas e termodinamicas muito boas.

Em razdo de suas propriedades quimicas favoraveis, os CFC's ndo se restringiram a industria
de refrigeragdo e passaram a ser usados, dentre outras aplicagdes, como propelentes para
aerossois, agentes para a produgdo de espumas, como solventes, como agentes de limpeza para
circuitos eletronicos e outros. Na refrigeragdo, em virtude de suas caracteristicas de seguranga,
deram o impulso necessario para a popularizagdo de pequenas unidades frigorificas comerciais e
residenciais. Em resumo, propiciaram a sociedade como um todo, uma grande melhoria nos niveis

de conforto e satisfagdo de necessidades basicas.

No entanto, em razdo do efeito dos CFC’s sobre a camada de 0zonio da estratosfera € a uma
maior conscientizagdo da populagdo a respeito da necessidade de se preservar o meio ambiente, a

produgdo dessas substancias devera ser encerrada em um prazo de tempo relativamente curto.
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1. INTRODUGAO 2

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
ozonio, esse problema tem merecido atengdo especial nos estudos cientificos atmosféricos

realizados desde entdo e, nesse periodo, uma série de evidéncias dessa relagdo tem se acumulado.

A camada de ozonio que envolve a atmosfera terrestre filtra os raios solares, diminuindo ou
quase eliminando raios com freqiiéncias prejudiciais a vida terrestre. O problema detectado ¢ a
redugdo dessa camada que vem ocorrendo principalmente em razdo da emissdo de compostos

artificiais na atmosfera, dentre eles os CFC’s.

Em 1987 foi estabelecido o Protocolo de Montreal, assinado por varios paises e

substancialmente revisto em 1990 e 1992, que estabelece a redugdo progressiva, até a eliminagdo
total, da produgdo e uso de substancias que afetam a camada de ozonio, entre elas os CFC's e os
hidrofluorcarbonos, HFC’s. Mais tarde, muitos outros paises aderiram ao Protocolo, inclusive o
Brasil. Os CFC’s, com produgéo proibida desde 1996 nos paises desenvolvidos e com permissdo
de produgdo até 2010 em paises em desenvolvimento, sdo considerados os principais responsaveis

pela destruigdo da camada de ozdnio.

Em 1997 foi assinado o Protocolo de Kioto por 160 nagdes, limitando a emissdo de seis gases
e estabelecendo um cronograma para que alguns paises industrializados reduzam a emissdo de
HFC’s, mas continuem emitindo CO; e outros, continuem emitindo HFC’s, diminuindo a emissdo

de CO,, com o objetivo de controlar o efeito estufa.

A comunidade cientifica vem realizando nos ultimos quinze anos um grande esforgo,
objetivando a substituigdo dos CFC’s e mais recentemente, também dos HCFC’s -
hidroclorofluorcarbonos, em especial o HCFC-22, ou R-22, o mais usado nas instalagGes
brasileiras, segundo Pinheiro (2001). Vérias alternativas tém surgido, a maioria da familia dos
hidrocarbonetos halogenados, tanto como substincias puras ou como misturas binarias ou
ternarias. No grupo dos halogenados, que ndo contém cloro, cita-se o R-134a, o R-404A, o
R-402B, o R-407C e 0 R-417A.

Além disso, com o aumento da preocupagdo em relagdo ao efeito estufa, os refrigerantes
naturais, tais como o dioxido de carbono, CO,, a amdnia, NH; e alguns hidrocarbonetos tém sido

cogitados pela comunidade cientifica.

Observa-se, entdo, que desde o estabelecimento do Protocolo de Montreal, a indistria da
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1. INTRODUGAO 3

refrigeragdo enfrenta um grande desafio em relagdo 4 busca de fluidos refrigerantes menos

agressivos ao meio ambiente. Além disso, a necessidade de fontes energéticas ndo poluentes € a

melhoria do desempenho termodindmico de alguns equipamentos tém motivado a realizagdo de

inimeras pesquisas e grandes investimentos na analise do comportamento dos componentes dos

sistemas de refrigeragdo e ar-condicionado.

O consumo de energia de um refrigerador depende do desempenho de cada um de seus
componentes, da carga de refrigerante e das condi¢des dos ambientes interno e externo. Esse
consumo deve-se as irreversibilidades termodinamicas inerentes aos processos de transferéncia de
calor e do escoamento do fluido refrigerante no interior dos componentes do sistema de
refrigeragdo. Dentre esses componentes, os compressores, os trocadores de calor (evaporadores e
condensadores) e os dispositivos de expansdo, em particular os tubos capilares, tém sido

extensivamente analisados nos ultimos anos.

Em virtude das diferengas entre as propriedades termodindmicas e de transporte dos CFC’s e
aquelas 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
refrigeragdo, visando a otimizagdo de seus desempenhos. Essa € a principal motivagdo do

presente trabalho.

As pesquisas aqui apresentadas, sdo aquelas desenvolvidas desde novembro de 1997, na area
de modelagem do escoamento de fluidos refrigerantes em dois componentes do sistema de
refrigeragdo por compressdo de vapor: os trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo e os
evaporadores de serpentina com tubos aletados. Tais pesquisas foram desenvolvidas com outros
docentes do Departamento de Engenharia Mecanica — Unesp/Ilha Solteira, com alunos de
mestrado do Programa de P6s-Graduagdo em Engenharia Mecéanica — Unesp/Ilha Solteira e com
alunos de Iniciagdo Cientifica do curso de graduagdo em Engenharia Mecanica — Unesp/Ilha

Solteira.

No Capitulo 2 deste texto apresentam-se alguns fundamentos e aspectos gerais da analise dos
escoamentos bifasicos. Apresentam-se também algumas aplicagdes tecnologicas, a classificagdo

geral e os métodos de analise desses escoamentos.

No Capitulo 3, apresenta-se o estudo relativo a modelagem do escoamento de refrigerantes ao
longo de trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo, dispositivos comuns em sistemas de

refrigeragdo de pequeno porte, com capacidade até 10 kW. Abordam-se o modelo homogéneo, o
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1. INTRODUGAO 4

modelo de dois fluidos, as dificuldades encontradas e apresentam-se os resultados obtidos e as

conclusdes alcangadas.

No Capitulo 4, apresenta-se a analise do escoamento ao longo de evaporadores de serpentina

com tubos aletados, visando a determinagdo do desempenho desses componentes, comuns em
sistemas de refrigeragdo e ar-condicionado. A precedeu € descrito um modelo numérico
distribuido para a simulagdo da resposta transiente do evaporador e em seguida os resultados

obtidos sdo apresentados e discutidos.

No Capitulo 5 as pesquisas em desenvolvimento s3o apresentadas.
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS

Os escoamentos multifasicos estdo presentes em uma grande variedade de problemas de
engenharia e possuem uma importancia fundamental tanto na determinagdo das condigdes Otimas
de projeto de um sistema, quanto na preocupagdo com as suas condigdes de operagdo. Além
disso, esse tipo de escoamento apresenta-se em uma grande variedade de fendmenos naturais, que

precisam ser melhor entendidos.
Algumas aplicagdes importantes sdo (Ishii, 1975):

(i) reatores nucleares, motores de combustdo interna, motores a jato, propelentes liquidos ou

solidos para foguetes;

(ii) evaporadores, condensadores, torres de resfriamento, tubos de calor e sistemas de

refrigeragio,
(iii) unidades de destilagdo, leitos fluidizados e meios porosos;

(iv) canalizagdes para o transporte de misturas de gases e Oleos, de fibras e de particulas solidas

pulverizadas;
(v) sistemas de lubrificagdo,

(vi) condicionadores de ar, refrigeradores, resfriadores, sistemas de ventilagdo e controle de

poluigdo do ar;

(vii) fenomenos geo-meteorologicos tais como: sedimentagdo, erosio de solos, formagdo de

dunas, formagdo e movimento de gotas de chuva e formagdo de gelo.

A vaporizagido de um liquido escoando ao longo de um tubo e originando um escoamento
bifasico liquido-vapor, pode-se dar em razdo da adigdo de calor ou como resultado da redugédo de

pressdo desse liquido. Salienta-se que em muitas aplicagdes esses dois processos podem ocorrer
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 6

simultaneamente.

No escoamento bifasico, tanto a adigdo ou a remogdo de calor, quanto a redugdo de pressdo

do fluido, causam variagdes na quantidade e na distribui¢do espacial de cada fase, alterando o

padrdo ou a "topologia" do escoamento. Em virtude dessas variagdes e das mudangas continuas
nas propriedades do fluido ao longo do tubo, o escoamento n3o se torna plenamente
desenvolvido. Em adi¢do a essa situagdo de ndo-equilibrio local, algumas situagdes envolvem

propriedades que variam com o tempo e o ndo-equilibrio termodindmico.

Além das forgas relacionadas com os efeitos de inércia, efeitos viscosos e de pressio,
presentes no escoamento monofasico, os escoamentos bifasicos sdo afetados pela forga de tensdo
interfacial, pelas caracteristicas de molhamento do liquido sobre a parede do tubo e pela
transferéncia de massa, quantidade de movimento e calor entre as fases. Observa-se, com isso, a

complexidade dos fendmenos presentes nos escoamentos bifasicos.

2.1 Classificagdo Geral

A caracteristica singular dos escoamentos bifasicos é a presenga de uma ou varias interfaces
separando as fases, o que introduz grandes dificuldades nas formulagdes matematica e fisica do
problema. Tais escoamentos sdo classificados de acordo com a combinagdo entre as fases
(Ishii, 1975), em: (i) mistura gas-solido; (ii) mistura gas-liquido; (iii) mistura liquido-sdlido;

(iv) mistura de dois liquidos imisciveis.

Outra forma de classificagdo baseia-se na estrutura das interfaces e na distribuigdo topografica
de cada fase e é mais complexa, uma vez que esses dois parametros variam continuamente.
Considerando tais parametros, Ishii (1975) classificou os escoamentos bifasicos em: dispersos,
mistos ou de fransi¢do e separados. Os escoamentos dispersos ainda podem ser subdivididos
segundo a fase dispersa, em: bolhas, gotas e particulas solidas. A fase dispersa pode ter diferentes

geometrias, desde a esférica ou eliptica até geometrias completamente arbitrarias.
A classe de escoamentos separados, dependendo do tipo de interface, é subdividida em:
(i) escoamentos planos, que incluem escoamentos em peliculas e escoamentos estratificados;

(ii) escoamentos "quase-axissimétricos", que envolvem escoamentos em jatos € 0s escoamentos

em regime anular.
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 7

A classe dos escoamentos mistos ou de transi¢do € caracterizada pela presenga tanto dos

escoamentos dispersos quanto dos separados. Essa classe apresenta-se com freqii€éncia nos

escoamentos de misturas de liquido-vapor com mudanga de fase ocorrendo progressivamente ao

longo de um tubo. Nesse caso, o escoamento ¢ também subdividido de acordo com a fase

dispersa, podendo-se distinguir os regimes: agitante, anular-bolhas e anular-gotas.

2.2 Parametros Basicos

Considerando o escoamento bifasico liquido-vapor, mostrado esquematicamente na Fig. 2.1, a

vazdo em massa total através do tubo, m, € igual & soma das vazées em massa do vapor, m, , e

do liquido, m, , ou seja,
m=m,+m,
A fragdo em massa, x°, é definida como,

(2.2)

O termo (I-x" )=(n‘1, / m), é conhecido como fragdo de umidade. Salienta-se que nos

processos de evaporagdo e condensagdo convectivos, em equilibrio hidrodindmico e em equilibrio
termodinimico, as defini¢des de fragdo em massa e titulo (razdo entre a massa de vapor presente

na mistura e a massa total da mistura) sdo coincidentes.

Fig. 2.1 Modelo idealizado para escoamento bifésico liquido-vapor em um tubo inclinado

(Carey, 1992).
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 8

Na Fig. 2.1, 2 e g sdo, respectivamente, o angulo de inclinagdo do tubo e a aceleragdo da

gravidade local.

Para um canal com area de se¢do transversal 4, o fluxo de massa G, € definido como,

G=

% 2.3)

A fragio de vazio, ou fragdo de vapor, @ ¢ definida como a razdo entre a area da segdo

transversal do escoamento ocupada pelo vapor, 4,, e a area total da se¢do transversal, A, ou

sejd,
A
= 24
a=2 @4)

na qual A=(4,+4,) e A ¢é a area de segdo transversal ocupada pelo liquido. Segue-se da

Eq. (2.4) que a fragdo de liquido ¢ dada por:

A
a,:l—a::—;— (2.5)

No estudo dos escoamentos bifasicos ¢ util a definigdo dos fluxos superficiais de vapor, j,, €

de liquido, ji, respectivamente, dados por,

‘

(2.6)

: G(1-x")
h=l-g)yy=——"= (2.7)
Pi
nas quais # ¢ a velocidade média da fase, p é a massa especifica e os subindices / e v indicam
respectivamente, as fases liquida e de vapor. Esses dois pardmetros possuem unidades de
velocidade, mas podem também ser interpretados como fluxos volumétricos de cada fase ao

longo de um duto. O valor numérico de cada um deles € igual a velocidade que resultaria, caso o

escoamento fosse somente da respectiva fase ao longo do duto.

2.3 Regimes do Escoamento Bifasico

A disposi¢do entre as fases mostrada esquematicamente na Fig. 2.1, ¢ bastante simples. Nos
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 9

casos reais, entretanto, a morfologia dos escoamentos bifasicos pode ser muito complexa e pode

mudar, dependendo das propriedades do fluido e das condigdes do escoamento.

De forma geral, os padrdes dos escoamentos bifasicos também dependem da posi¢do do tubo,

se vertical ou horizontal. Uma das diferengas principais entre esses dois casos ¢ a freqiiente

tendéncia a estratificagdo que ocorre nos escoamentos horizontais, em virtude da influéncia da
forga gravitacional. O vapor tende a migrar para a parte superior do tubo, enquanto que a maior
parcela de liquido escoa na parte inferior. A seguir apresentam-se algumas caracteristicas gerais

para cada uma destas situagdes.

Para o escoamento bifasico em tubos horizontais, os regimes usualmente encontrados sdo
mostrados na Fig. 2.2. Nas regides em que o titulo da mistura é¢ muito reduzido, o escoamento no
regime de bolhas ("bubbly flow") ¢ usualmente encontrado. Esse tipo de regime € caracterizado
por bolhas discretas de vapor dispersas na fase liquida. O tamanho médio dessas bolhas é,
geralmente, pequeno comparado com o didmetro do tubo. Observa-se que as bolhas tendem a se

aglomerar na por¢éo superior do tubo.

Bolhas

Pistonado

Estratificado

Ondulado

(13 S]ugi"

Fig. 2.2 Representagdes esquematicas dos regimes de escoamentos horizontais liquido-gas.
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 10

Com o aumento do titulo no regime em bolhas, a coalescéncia de pequenas bolhas da origem a

bolhas maiores, semelhantes a pistdes, que ocupam a porgdo superior do tubo. O escoamento

resultante ¢ denominado escoamento pistonado (plug flow).

Em escoamentos com vazdes muito reduzidas e titulos razoavelmente altos, observa-se o
regime estratificado (stratified flow). Nesse caso, o liquido escoa pela parte inferior do tubo e o

vapor escoa na parte superior, existindo uma interface relativamente uniforme.

Na medida em que as vazbes de cada fase e/ou o titulo sdo aumentados no regime
estratificado, eventualmente, a interface torna-se instavel e ondulada, originando o escoamento
conhecido como escoamento ondulado (wavy flow). O forte cisalhamento na interface e a
formagdo e ruptura de ondas, pode arrastar goticulas de liquido para o interior do nucleo de
vapor. Em vazdes de liquido elevadas, a amplitude das ondas pode aumentar de tal forma que a
ruptura podera atingir o topo do tubo, formando grandes bolhas. Esse regime € do tipo pistonado
no qual as bolhas s3o alongadas e é conhecido como escoamento slug (slug flow). Tais bolhas
tendem a escoar na porgdo superior do tubo, em contato com a sua superficie, como resultado da

agdo da forga de empuxo.

O escoamento anular (annular flow) é observado em vazdes de liquido moderadas, com altas
velocidades de vapor e titulos elevados. Nesse caso uma pelicula de liquido forma-se nas paredes
do tubo e a fase de vapor escoa no interior dessa pelicula. Quando a velocidade do escoamento
do vapor ¢ alta, a interface da pelicula de liquido torna-se instavel, ocasionando a formagido de
ondas na interface. Os efeitos da forga de empuxo, tendem a reduzir a espessura do filme de
liquido na porgdo superior do tubo e a aumenta-la na porgao inferior, conforme se observa na Fig.
2.2. O forte cisalhamento pode propiciar um entranhamento significativo de liquido para o nucleo

de vapor.

Na Fig. 2.3 estdo representados os regimes tipicos de escoamentos bifasicos ascendentes em
tubos circulares verticais. Nesse caso, os regimes também podem variar desde o escoamento em
bolhas, para valores de titulos reduzidos, até o escoamento anular, para niveis de titulo elevados.
O regime pistonado é observado em escoamentos com titulos ligeiramente superiores aos niveis

observados no regime em bolhas.

Para titulos intermediarios e vazdes baixas, o cisalhamento na interface liquido-vapor pode
estar proximo do valor que propicie uma combinagdo perfeita entre os efeitos do gradiente de

pressdo e da forga gravitacional sobre a pelicula de liquido. Como resultado, o fluxo de liquido
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 11

tende a ser instavel e oscilatorio. O escoamento de vapor no centro do tubo é continuamente para
cima e, embora a velocidade média da pelicula de liquido seja para cima, o liquido experimenta
um movimento intermitente para cima e para baixo. O escoamento para estas condi¢des €
altamente agitante, originando numa interface altamente irregular, como mostrado na Fig. 2.3.

Esse escoamento oscilatério € conhecido como escoamento agitante (churn flow).

S

g

L
ed O

-.'..'0‘..0-
221009
S0gq %’

&
a®0
L4 ()

Bolhas Pistonado Agitante Anular com Anular
filamentos

Fig. 2.3 Representagdes esquematicas dos regimes de escoamentos ascendentes liquido-gas.

Observa-se que, o regime anular com filamentos (wispy-annular flow), mostrado na Fig. 2.3,
ocorre em vazdes de liquido e de vapor elevadas e titulos intermediarios. Esse regime tem as
caracteristicas do escoamento anular, mas possui uma quantidade consideravel de gotas de liquido

aglomeradas em longos filamentos irregulares escoando no interior do nicleo de vapor.

No regime anular em escoamentos horizontais, Fig. 2.2, com vazdes de vapor suficientemente
elevadas, a for¢a gravitacional é pequena em relagdo aos efeitos de inércia e ao transporte
turbulento de quantidade de movimento, originando uma distribuigdo mais uniforme de liquido ao
longo do perimetro do tubo. Nesse caso, sob condi¢des similares, 0 escoamento anular resultante

difere pouco daquele observado em tubos verticais, mostrado na Fig. 2.3 (Carey, 1992).

Os regimes de escoamentos bifasicos descritos anteriormente e a transi¢do entre eles, podem

ser representados em mapas de regimes de escoamento. Nesses mapas os regimes sio
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFAsicos 12

representados por areas em um grafico, cujas coordenadas sdo os fluxos superficiais de cada fasc,

Jik ou sdo parametros contendo esses fluxos.

Mapas de regime de escoamentos gas-liquido em tubos horizontais de se¢do circular foram
propostos por Baker (1954), por Mandhane et al. (1974) ¢ Taitel ¢ Dukler (1976). Dentre csses,
mostra-se na Fig. 2.4 o mapa proposto por Taitel e Dukler (1976), que possui um embasamento
teorico ¢ considera a influéncia do didmetro do tubo ¢ das propricdades do fluido sobre cada

transigao entre os regimes.

30,5

k]

10

Intermitente
(pistonado/"slug")

Anular

Estratificado
Ondulado

| |
10 100 3048

J,» m/s

Fig. 2.4 Mapa de regimes de escoamentos horizontais liquido-gas (Taitel ¢ Dukler, 1976).

O mapa de regimes de escoamentos verticais, proposto por Hewitt e Roberts (1969), ¢
mostrado na Fig. 2.5. Nesse caso, a coordenada vertical € o fluxo da quantidade de movimento
superficial do vapor e a coordenada horizontal € o fluxo da quantidade de movimento superficial
do liquido ao longo do tubo. As fronteiras entre os regimes de escoamento foram cstabclecidas
por observagdes experimentais do escoamento bifasico numa série de experimentos em um tubo

transparente. Conscqlientemente, o regime de escoamento para um dado conjunto dc condigdes ¢

estabelecido pela aparéncia do escoamento e as fronteiras sdo interpretadas como a transi¢do

entre os regimes.

Escoamentos ascendentes e escoamentos horizontais sdo os escoamentos bifasicos mais
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 13

comumente encontrados e o tubo circular é a geometria mais comum usada em aplicagdes de
engenharia. No entanto, outras condigGes de escoamento e geometrias estdio também sendo
estudadas. Analises de escoamentos gas-liquido em dutos retangulares horizontais e verticais

ascendentes mostram que os regimes de escoamento encontrados sdo similares aqueles em tubos

circylares.

Anular com
Filamentos

\

Agitante Bolhas

&&Slug!!
Bolhas-“Slug”

10 102 10°
Pl (Kg/s’m)

Fig. 2.5 Mapa de regimes de escoamentos liquido-gas verticais (Hewitt e Roberts, 1969).

Quando uma mudanga de fase ocorre em um escoamento bifasico ao longo de um duto, varios
regimes de escoamentos sdo encontradas em diferentes posi¢des ao longo do comprimento. A
seqiiéncia de regimes depende basicamente da vazdo, orientagdo do duto e do sentido do fluxo de
calor. Na Fig. 2.6 é mostrada, esquematicamente, a seqiiéncia de regimes de escoamento ao longo

de dutos horizontais durante os processos de: (a) vaporizagio e (b) condensagdo.

- Na Fig. 2.6a observa-se o aumento da fragdo de vazio e conseqiientemente o aumento do

fluxo superficial de vapor-c a redugdo do fluxo superficial de liquido. Observa-se, também, que o

escoamento muda progressivamente do regime em bolhas para o regime anular. Na Fig. 2.6b
mostra-se, esquematicamente, a variagdo progressiva do escoamento desde o regime anular até o

regime em bolhas.
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Escoamento
de liquido de vapor

L Misto

disperso

Escoamento | “Slug” Pistonado{Bolhas | Escoamento
de vapor I

| | |
)

Fig. 2.6 Representagdo esquematica da seqiiéncia de regimes do escoamento ao longo de dutos

horizontais durante os processos de: (a) vaporizag¢do; (b) condensagio.

2.4 Termos Interfaciais

Nos escoamentos bifasicos, os fendmenos interfaciais afetam as condi¢des de contorno das

varias equagdes que descrevem o problema. Para os escoamentos monofasicos, o requisito usual é

o de que os campos de tensdo, velocidade e temperatura sejam continuos. Entretanto, nos
escoamentos bifasicos a densidade do fluido, a velocidade e também a energia sofrem
descontinuidades através da interface, tornando necessario o desenvolvimento das chamadas
condigdes de salto para representar esses processos na formulagdo local instantanea das equagdes

de conservagio.

Tais condigdes especificam a transferéncia de massa, de quantidade de movimento e de

energia através da interface e se estabelecem como condi¢Ges de "jungdo" entre as fases, sendo
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 15

assim, indispensaveis na analise de escoamentos bifasicos.

Uma vez que ocorrem interagdes entre as fases, os termos interfaciais que representam tais
interagdes, aparecem nas equagdes que governam o balango de massa, de quantidade de
movimento e de energia de cada fase. Grandes dificuldades surgem na representagio desses
termos em razdo do movimento aleatorio e das geometrias complexas das interfaces presentes nos
escoamentos bifasicos. Tais termos estdo intimamente relacionados com a area interfacial por
unidade de volume ou densidade de area interfacial, a, calculada pela Eq. (A.12), € com os

mecanismos locais de transporte tais como o grau de turbuléncia proximo as interfaces (Ishii,
1975).

Basicamente, os termos interfaciais sdo proporcionais a densidade de area interfacial € a uma
forga motriz (Ishii € Mishima, 1980). O parimetro a, , possuindo a dimensdo de m”’, caracteriza
os efeitos geométricos sobre os termos interfaciais. Por sua vez, a forga motriz para o transporte
interfacial depende da turbuléncia local, de propriedades de transporte e de algum comprimento
caracteristico na interface. Esse comprimento caracteristico pode estar relacionado com o tempo

de residéncia de uma particula ou com a densidade de area interfacial e com a fragdo de vazio, a.

A transferéncia de quantidade de movimento na interface pode ser afetada pelo gradiente de
concentragdo ou de fragdo de vazio, pela transferéncia de massa na interface e pela forga
interfacial (Ishii, 1975). Uma vez que as fases possuem velocidades diferentes, a transferéncia de
massa na interface provoca uma variagdo de quantidade de movimento. Para considerar esse
efeito, Wallis (1969) sugere que uma forga adicional seja considerada no balango de quantidade
de movimento [vide Egs. (3.23) e (3.24)].

A forga aplicada por uma fase sobre a outra, denominada forga interfacial, ocorre em virtude
do movimento relativo entre ambas ¢ engloba ndo s¢ a forga de atrito interfacial, mas dependc
também de efeitos adicionais. Esses efeitos sdo causados por componentes de forgas que surgem

em escoamentos com rapida aceleragdo, tais como: a for¢a de massa aparente ou for¢a de massa

virtual, a for¢a de Basset e a forga causada pela rotagdo das particulas fluidas.

Quando uma particula € acelerada em relagdo a um fluido no qual encontra-se imersa, um
escoamento bidimensional € estabelecido em seu contorno (Wallis, 1969). A particula comporta-
se como se possuisse massa adicional, conhecida como massa aparente ou massa virtual, que €

dotada de energia cinética.
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 16

O movimento da particula e dessa massa virtual requer, entdo, um trabalho adicional em
relagdio ao que seria necessario para acelerar somente a particula. Com isso, a massa virtual
introduz um componente de forga sobre a particula, conhecida como forga de massa virtual que ¢
proporcional a velocidade relativa entre a particula e o fluido, ou no caso do escoamento bifasico,

entre as fases.

De acordo com Milne-Thomson (1968), a aceleragdo de uma esfera em um fluido em repouso
induz uma for¢a de massa virtual sobre a esfera, F| igual a metade da massa de fluido

mve ?

deslocada multiplicada pela aceleragdo da esfera e pode ser expressa por,

1
F,. =-—Eﬂ'd3pfﬂ (2.8)

na qual d é o didmetro da esfera, p, € a massa especifica do fluido e a € a aceleragdo da esfera.

Observa-se que na obtengdo dessa equagdo, os efeitos viscosos e a interagdo com outras
eventuais particulas ou esferas dispersas no escoamento nido foram considerados. Em geral, a
forga de massa virtual nos escoamentos reais deve incluir outros parametros do escoamento,

dentre eles a fragdo de vazio (Drew et al., 1979).

Além desse escoamento potencial que ¢ estabelecido quando uma particula ¢ acelerada em
relagdo a um fluido, também se estabelece um campo de escoamento viscoso. A for¢a de Basset
esta relacionada com um dos efeitos viscosos: o desenvolvimento da camada limite ao redor dessa
particula, ou no caso do escoamento bifasico, ao redor da fase dispersa. Uma vez que os efeitos
viscosos, tais como o crescimento da camada limite, sdo governados por equagdes de difusdo, o
escoamento instantaneo depende da historia do movimento da particula e sua analise € bastante

complexa.

A forga de atrito agindo na interface é modelada, usualmente, em termos de um coeficiente de
arrasto, Cp,, da densidade de area interfacial e da velocidade relativa entre as fases. O coeficiente

de arrasto interfacial ¢ calculado por correlagdes obtidas por técnicas de regressdo de conjuntos

de dados experimentais. E importante salientar que na analise dos escoamentos bifasicos, além do

atrito interfacial, estdo envolvidas as forgas de atrito entre cada fase e a parede do tubo.

2.5 Modelos de Analise

O método de analise dos escoamentos bifasicos é uma extensdo do método amplamente usado
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFAsICOS 17

para os escoamentos monofasicos. As equagdes que governam os principios basicos de
conservagdo de massa, de quantidade de movimento e de energia sdo obtidas e solucionadas

usando-se hipoteses simplificativas.

Apesar das dificuldades na formulagio matematica, a modelagem dos escoamentos bifasicos
liquido-vapor apresentou um avango significativo nas ultimas décadas. Os primeiros estudos do

escoamento e da transferéncia de calor em dominios bifasicos foram tratados de forma empirica.

Atualmente existe uma tentativa de desenvolvimento de modelos tedricos mecanicistas, mas ainda

resta muito a ser feito antes que esses modelos tornem-se completamente realistas.
Os principais modelos de analise dos escoamentos bifasicos sio:

(i) Modelo Homogéneo.

Os engenheiros quimicos, nas décadas de 30 e 40, foram pioneiros em contribuir com o
estudo dos escoamentos bifasicos liquido-vapor. Nessa época, o Unico tratamento tedrico
existente era 0 modelo homogéneo, no qual o deslizamento entre as fases ¢ desconsiderado ¢
a mistura bifasica € tratada como um pseudofluido que obedece as equagdes usuais do
escoamento monofasico, com propriedades obtidas por uma média ponderada das
propriedades das fases individuais. As fases sdo consideradas em equilibrio, com mesmas
pressdes, velocidades e temperaturas e o método de analise padrao da mecanica dos fluidos e

da transferéncia de calor pode entdo ser aplicado.
(ii) Modelo de Escoamento Separado.

Nessa abordagem considera-se que as duas fases possam ter propriedades diferentes,
velocidades diferentes e o modelo pode ser desenvolvido com varios graus de complexidade.
Na versdo mais simples, permite-se que somente as velocidades das fases sejam diferentes e
as equagdes governantes sdo combinadas. Na versdo mais sofisticada, dois conjuntos de
equagdes de conservagdo da massa, da quantidade de movimento e de energia sdo escritas,
um para cada fase e essas seis equagdes sdo resolvidas simultaneamente, em conjunto com as

equagdes de taxa que descrevem a interagdo das fases entre si e com as paredes do duto.

Em ambos os casos, informagdes devem ser fornecidas sobre a area da secgdo do duto
ocupada pelas fases, ou alternativamente, sobre a velocidade de cada uma delas e sobre o
atrito com a parede do tubo. Na versdio mais sofisticada, sdo requeridas informagdes

adicionais sobre o atrito entre as fases. Tais informagGes sdo inseridas nas equagdes de
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2. FUNDAMENTOS DOS ESCOAMENTOS BIFASICOS 18

conservagdo, ou por meio de modelos simplificados do escoamento ou mediante correlagdes
empiricas, nas quais a fragdo de vazio e a tensdo de cisalhamento na parede sdo relacionadas

com variaveis primarias.

O modelo de fluxo com escorregamento, drift flux, é essencialmente um modelo de

escoamentos separados, no qual a atengdo € voltada para o movimento relativo entre as fases

e foi desenvolvido por Wallis (1969). Tal modelo se aplica para escoamentos em que a

velocidade da fase gasosa ¢ bem definida, como nos regimes de escoamento em bolhas e

pistonado.
(iii) Modelo de Dois Fluidos.

Durante a década de 70, com o significante crescimento da industria nuclear, analises mais
precisas sobre as condigdes de seguranga dos reatores nucleares tornaram-se prioridade. Em
conseqiiéncia, durante essa década iniciou-se o desenvolvimento do modelo de dois fluidos,
a principio para uma abordagem unidimensional e posteriormente para uma abordagem

tridimensional (Lahey e Drew, 1990).

Nesse modelo, o escoamento € representado por uma seqiiéncia de padrdes, como aqueles
encontrados quando um gas e um liquido escoam juntos ao longo de um tubo. Um conjunto
de equagdes de conservagdo, que governam os balangos de massa, de quantidade de
movimento e de energia, € escrito para cada fase. Para aplicar esse modelo, é necessario
estabelecer os padrdes de escoamento a serem considerados e usar critérios capazes de

predizer as transigdes entre esses padroes.

Usando-se técnicas apropriadas, obtém-se equagdes médias no espago ou no tempo, nas
quais aparecem os termos que representam o transporte de massa, de quantidade de

movimento e de energia de cada fase através das interfaces.

O modelo de dois fluidos, necessita também de informagdes sobre as interagdes devido ao
atrito e a transferéncia de calor entre cada fase e as paredes do tubo. Conforme mostrado em
estudos prévios (Ishii e Mishima, 1980), tais informagdes, em conjunto com as equagdes
constitutivas dos termos de transferéncia interfacial devem ser suficientemente precisas. Caso
contrario os resultados obtidos com esse modelo ndo serdo significativamente melhores do

que aqueles obtidos com modelos mais simplificados.
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3. MODELAGEM DO ESCOAMENTO AO LONGO DE TROCADORES DE

CALOR TuBO CAPILAR — LINHA DE SUCGAO

3.1 Introdugao

Em razio de sua grande influéncia sobre o desempenho de equipamentos de refrigeragdo de
pequeno porte, tais como: refrigeradores, freezers e condicionadores de ar de parede, os tubos
capilares tém sido fonte de vérias pesquisas, que tém proporcionado grandes melhorias no
entendimento do escoamento em seu interior. As investiga¢des realizadas, contando com técnicas
experimentais e simulagdes numéricas cada vez mais avangadas, refletem-se diretamente no

aperfeicoamento do projeto e dimensionamento desses tubos.

Embora o tubo capilar seja fisicamente simples, o escoamento do fluido refrigerante em seu
interior ¢ bastante complexo, o que motiva a busca de novas modelagens para tal escoamento.
visando sempre adequar, cada vez mais com maior precisdo, a andlise tedrica a situag@o real

existente.

Os tubos capilares sdo tubos, normalmente de cobre, de pequeno didmetro ¢ comprimento
relativamente grande. Tais tubos sdo obtidos por trefilagdo e possuem comprimentos entre 1,0 e
6,0 m e diametros variando entre 0,5 ¢ 2,0 mm, o que torna a nomenclatura (ubo capilar

inapropriada uma vez que tais didmetros sd3o muito grandes para produzirem uma agao capilar.

O tubo capilar ¢ empregado como dispositivo de expansdo em sistemas de refrigeragdo por
compressdo mecéanica de vapor, os quais sdo constituidos por mais trés componentes basicos: o
condensador, o compressor € o evaporador, como se observa no esquema mostrado na Fig. 3.1.
Durante o ciclo de refrigeragéo, o fluido refrigerante ¢ mantido em baixa pressdo no evaporador ¢
em alta pressdo no condensador, em razdo da a¢do continua do compressor e do dispositivo de

expansdo. O tubo capilar atua como elemento redutor de pressdo e regulador da vazdo de
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3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 20

refrigerante.

Os tubos capilares apresentam como vantagens: custo reduzido, possibilidade de operagdo em
ciclo reverso, auséncia de partes moveis e possibilidade de equalizagdo das pressdes do sistema
durante os ciclos de parada, permitindo o uso de compressores com menor torque de partida.
Como desvantagem cita-se a dificuldade de atender condi¢des de carga térmica distintas, o que

leva a uma redugdo de eficiéncia operacional caso ocorram variagdes de carga térmica ou de

temperatura de condensagdo em relagdo as condigdes de projeto.

4o
2

Tubo
Capilar

po

Fig. 3.1 Esquema de um sistema de refrigeragdao por compressdo de vapor.

Outras desvantagens s3o: possibilidade de obstrugdo e exigéncia de uma carga de refrigerante
dentro de limites estreitos. Essa Gltima condigdo justifica o seu uso em unidades herméticas nas

quais a possibilidade de vazamento ¢ minima.

O fluido refrigerante passa por varios estados termodindmicos ao longo de um ciclo de
refrigeragdo. Tais estados sdo mostrados esquematicamente na Fig. 3.2. Vapor, no estado
superaquecido (1), ou saturado(1’), na pressdo de evaporagdo, ¢ comprimido até a pressdo de
condensagdo (2) quando vapor em alta temperatura e pressdo, 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 expansdo. 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 meio a ser refrigerado,

retornando assim ao ponto (1) ou (1°).
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3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 21

Linha de liquido saturado
/

Condensagdo

a0

Expans
... Expansio

Evaporaqa’o
Linha de vapor saturado

=

Entalpia

Fig. 3.2 Representa¢do esquematica dos estados termodindmicos ao longo de um sistema de

refrigeragdo.

No interior de um tubo capilar identificam-se duas regides: uma de escoamento monofasico e
outra de escoamento bifasico liquido-vapor. O escoamento apresenta valores de numeros de
Reynolds na faixa entre 4x10° e 20x10’° e é compressivel, sendo que a condi¢io critica ou de

bloqueio pode ser atingida.

Caso a condi¢do de escoamento critico seja alcangada, quaisquer redugdes subseqiientes na
pressdo de evaporagdo ndo exercem influéncia sobre a vazdo de fluido refrigerante ¢ o
escoamento ao longo do tubo ndo pode mais ser acelerado. Somente acima da pressdo critica.
uma redugdo de pressdo no evaporador implicara em um aumento da vazio. O valor da pressao
correspondente a condigdo de bloqueio deve ser calculado adequadamente para a determinagio

correta da vazao de fluido refrigerante ao longo do tubo capilar.

Uma complexidade adicional no estudo do escoamento de tubos capilares é o fendmeno de
metaestabilidade. Estudos experimentais mostram que um atraso na vaporiza¢do do fluido
refrigerante ocorre em alguns casos, ou seja, a pressdo de saturagdo € atingida mas o fluido
permanece na fase liquida até que as condi¢des de desequilibrio termodindmico tornem-se criticas,
quando vibragdes, presenga de particulas dispersas no escoamento ou entdo a rugosidade

superficial da parede do tubo fornecem condigdes para a nucleagdo das bolhas. O atraso na
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3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 22

vaporizagdo influencia o desempenho do tubo capilar porque aumenta a extensdo da regido

liquida, aumentando a vazdo de fluido refrigerante.

O escoamento pode ainda ser adiabatico ou ndo-adiabatico, dependendo da configura¢do do
sistema de refrigeragdo. No primeiro caso, desconsidera-se a troca de calor com o meio ambiente

e assume-se que o tubo capilar esta isolado termicamente.

No segundo caso, mostrado esquematicamente na Fig. 3.3, uma parte do comprimento do
tubo capilar é colocada em contato com a linha de sucgio, formando um trocador de calor em
contracorrente, denominado #rocador de calor tubo capilar-linha de sucg¢do. Essa alternativa
proporciona um aumento da capacidade de refrigeragdo em razédo da redugéo do titulo da mistura
liquido-vapor do refrigerante na entrada do evaporador. Isso ocorre em virtude do resfriamento
do refrigerante no interior do tubo capilar, provocado pela transferéncia de calor para o vapor

superaquecido que escoa a baixa temperatura ao longo da linha de sucgéo.

fo

3 2
"__"_—'h _“( Condensador J"'_"'_" == h
=

Tubo capilar!

: Linha de
i sucgdo
; . g Compressor

i
:
i
H
i
13
'
L}
L

Trocador de |
calor

Fig. 3.3 Esquema de um sistema de refrigeragdo com trocador de calor tubo capilar-linha de

suc¢do.

O trocador de calor tubo capilar-linha de suc¢@o, além de melhorar o desempenho do sistema,
evita a formagdo de gelo ao redor da linha de sucg¢do e superaquece o vapor aspirado pelo
compressor, garantindo com isso que fluido refrigerante no estado liquido nio entre no

COmpressor.
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3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 23

A anidlise do escoamento em tubos capilares, de forma experimental ou analitica, tem sido
objeto de estudo de varios pesquisadores. Os primeiros artigos sobre a utilizagdo de tubos
capilares como dispositivos de expansdo em refrigeragdo foram publicados na década de 40 e

limitavam-se a andlises qualitativas do seu efeito sobre o sistema de refrigeragdo. Mais tarde,

foram desenvolvidos trabalhos experimentais objetivando uma melhor compreensdo do

escoamento no interior desses tubos.

Os estudos associados ao escoamento em tubos capilares podem ser divididos em dois
grandes grupos: adiabaticos e ndo-adiabaticos, ou seja, considerando ou ndo a existéncia de
transferéncia de calor entre o tubo capilar e a linha de sucgdo e/ou o meio ambiente. Dentro
desses dois grupos existem muitos subgrupos que investigam, por exemplo: o modelo adotado
para analise do escoamento bifasico, a analise do escoamento critico, a inclusdo dos efeitos de
metaestabilidade do escoamento e a analise de outros pardmetros relacionados com o

escoamento.

Barbazelli (2000) apresentou uma ampla revisdo bibliografica sobre os assunto, analisando e
destacando importantes trabalhos sobre tubos capilares adiabaticos e ndo adiabaticos publicados
desde a década de 40. Dentre os varios trabalhos que analisam o escoamento ndo-adiabatico,
tanto tedrica quanto experimentalmente, destacam-se aqueles de Dirik et al. (1994), Peixoto e
Bullard (1994), Paiva ef al. (1994), Mezavila (1995), Escanes et al. (1995), Peixoto ef al. (1998),
Melo et al. (1998), Zangari et al. (1999), Barbazelli (2000), Hermes et al. (2000) e Fiorelli e
Silvares (2002).

Na maioria dos modelos encontrados na literatura a abordagem geralmente empregada
consiste em tratar o escoamento bifasico ao longo do tubo capilar como homogéneo. Essa € a
abordagem mais simples do problema, na qual consideram-se as fases liquida e de vapor com
mesmas velocidades e mesmas temperaturas e as equagdes a serem resolvidas sdo as mesmas do

escoamento monofasico.

A limitagdo do modelo homogeéneo foi eliminada por Seixlack (1996), que usou o modelo de
dois fluidos na regido de escoamento bifasico, possibilitando considerar o ndo-equilibrio
hidrodindmico e térmico entre as fases. Como conseqiiéncia, esse modelo apresentou uma
comparagdo melhor com os dados experimentais, do que aquela obtida anteriormente pelo

modelo homogéneo.

Uma vez que em Seixlack (1996) o escoamento foi considerado adiabatico, Barbazelli (2000)
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3 TROCADORES DE CALOR TuBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 24

analisou o comportamento do modelo de dois fluidos na simulagdo do escoamento ao longo de

trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgéo.

O objetivo do presente texto € analisar o escoamento ndo-adiabatico de fluidos refrigerantes
ao longo de tubos capilares usados como dispositivos de expansdo em sistemas de refrigeragao,
confrontando o resultados obtidos com os modelos homogéneo e de dois fluidos. Tal escoamento
¢ dividido em uma regido onde o fluido refrigerante encontra-se no estado de liquido sub-

resfriado e em outra de escoamento bifasico liquido-vapor.

A aplicagio do modelo de dois fluidos na regido bifasica € investigada, considerando o ndo-
equilibrio hidrodindmico e o ndo-equilibrio térmico entre as fases, além da transferéncia de calor
entre o tubo capilar e a linha de sucg@o e/ou o meio ambiente. Para isso, na regido de liquido sdo
resolvidas as equagdes de conservagdo da quantidade de movimento e de energia e na regido
bifasica sdo resolvidas as equagdes de conservagdo da massa da mistura, da quantidade de
movimento da fase liquida, da quantidade de movimento da fase de vapor, da energia da mistura e

da energia da fase de vapor.

O modelo de dois fluidos permite uma abordagem mais realista do escoamento bifasico no
interior de tubos capilares. Entretanto, essa sofisticagdo implica na utilizagdo de um maior niimero

de equagdes constitutivas em relagdo ao modelo homogéneo.

A solugdo do sistema de equagdes diferenciais € obtida ao longo do tubo até que a condigio

de bloqueio seja alcangada, ou até que a pressdo de evaporagdo seja atingida, caso o escoamento

ndo esteja bloqueado. O modelo permite o calculo da vazio de fluido refrigerante, conhecidas as
geometrias do tubo capilar e da regido do trocador de calor e as condigdes de operagdo. Do
ponto de vista tecnologico, esse € o principal interesse dos fabricantes de sistemas de

refrigeragdo.

Os resultados obtidos por ambos os modelos sdo comparados com os dados experimentais
disponiveis na literatura e com aqueles obtidos no Nucleo de Pesquisa em Refrigeracao.
Ventilagdo e Condicionamento de Ar do Departamento de Engenharia Mecénica da Universidade
Federal de Santa Catarina. As vazdes do fluido refrigerante e as distribuigdes de temperatura ao
longo de dois tubos capilares e seis disposi¢des do trocador de calor, operando com o

refrigerante HFC-134a em diferentes condi¢des de operagdo, sdo usados nessa comparagio.
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3.2 Formulagao do Problema

O trocador de calor tubo capilar-linha de sucg@o pode ser concéntrico ou lateral. A Fig. 3.4a
mostra, esquematicamente, o trocador de calor utilizado no Brasil e em parte da Europa, no qual
o tubo capilar ¢ inserido concentricamente na linha de sucg¢do, formando um trocador de calor em
contracorrente do tipo duplo-tubo. A Fig. 3.4b apresenta o trocador de calor do tipo lateral, no
qual o tubo capilar é soldado externamente a linha de sucgdo, formando também um trocador de

calor em contracorrente. Essa configuragéo € utilizada principalmente nos Estados Unidos.

Tubo Capilar =~ .

. Linha de Sucgéo
(b)

Fig. 3.4 Esquemas de trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo: (a)concéntrico e

(b) lateral.

Os trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgéo, geralmente, sdo divididos em trés regides,

como mostrado na Fig. 3.4, designadas aqui como:

(i) Regido de entrada (L.). Nesta regido, o capilar ndo troca calor com a linha de sucgdo. A
troca de calor, por convec¢do natural, ocorre com o ar ambiente. Em alguns modelos, este
trecho é considerado adiabatico em fungdo da menor taxa de transferéncia de calor em

relagdo aquela da regido do trocador de calor (Peixoto e Bullard, 1994);

(ii) Regido do trocador de calor (L.). Constitui-se na porg¢do intermedidria do tubo capilar, onde
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ocorre transferéncia de calor com a linha de suc¢do e com o meio ambiente;

(iii) Regido de saida (L;). Nesta regido, assim como na regido de entrada, ndo ha troca de calor

com a linha de sucgdo, ocorrendo transferéncia de calor somente com o ar ambiente.

Nos modelos aqui apresentados, o escoamento ao longo do tubo capilar é dividido em duas
regides: uma de escoamento monofasico em que o refrigerante encontra-se no estado liquido sub-

resfriado, denominada regido de liquido, e outra de escoamento bifasico liquido-vapor.

denominada regido bifdsica .

As hipoteses simplificativas consideradas sdo:
i) tubo capilar reto, horizontal e com didmetro constante;
ii) escoamento incompressivel na regido de liquido;
iil) escoamento unidimensional e em regime permanente;
iv) refrigerante isento de 6leo;
v) vapor, quando presente, esta saturado em relagdo a pressdo local;
vi) o fenomeno de metaestabilidade do escoamento € desconsiderado;

vil)ambas as fases estdo na mesma pressdo em qualquer se¢do transversal ao longo do tubo. ou

seja, os efeitos de tensdo superficial sdo desconsiderados.

3.2.1 Equagoes Governantes Para a Regido de Liquido

i) Conserva¢do da Quantidade de Movimento para o Tubo Capilar

A equagdo de conservagdo da quantidade de movimento do escoamento de liquido,
desprezando as variagdes de energia cinética como conseqiiéncia da incompressibilidade do
escoamento, ¢ dada por,

dp__ £,G'v

3.1
dz  2d, el

na qual z € a distancia ao longo do tubo, p € a pressdo, G € o fluxo de massa, v, ¢ o volume

especifico do liquido, d,, €é o didmetro interno do tubo capilar e f; € o fator de atrito de Darcy.

calculado neste trabalho pela equagdo de Churchill (1977), Eq. A.1.

AVA

unesp

6




3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 27

ii) Conservagio da Energia para o Tubo Capilar — Regido do Trocador de Calor

Considere o volume de controle para um trocador de calor do tipo concéntrico. como

mostrado na Fig. 3.5.

&=

N

mec, TL —>

'
=-
_U("‘

i
_‘_

—

Fig. 3.5 Volume de controle para o balango de energia na regido do trocador de calor.

Y

Realizando o balango de energia nesse volume de controle, a equagdo de conservagdo de
energia para o escoamento ao longo do tubo capilar, na regido do trocador de calor, ¢ dada por,

dr __1 dg.

—_ 3.2
dz m dz (3-2)

Cy
]

na qual ¢, € o calor especifico a pressdo constante, 7' € a temperatura do refrigerante ao longo do

tubo capilar, mé a vazdo em massa do fluido refrigerante e dg., € o termo infinitesimal de

transferéncia de calor entre o tubo capilar e a linha de sucgdo, dado por,

(T-1,) (3.3)

int

iqi“l:Hcrrd
d.

4

na qual 7, € a temperatura da parede do tubo capilar e H. ¢ o coeficiente de transferéncia de
calor por convecgdo no interior do tubo capilar.
E possivel eliminar a temperatura na parede do tubo capilar, expressando a transferéncia de

calor em termos de um coeficiente global. Para um trocador concéntrico, desprezando-se a

resisténcia térmica da parede do tubo, tal coeficiente € dado por,

dUA,,) _
dz a
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Para um trocador lateral, o mesmo coeficiente é dado por,

d(U4,) _ I
e 1 1 G)

+
H. D,

H.rd,

int

nas quais, H; é o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo entre o tubo capilar e a linha
de suc¢do, d.. € o diametro externo do tubo capilar e D; € o didmetro interno da linha de sucgao.
Observa-se na Eq. (3.5) que o coeficiente global de transferéncia de calor entre o tubo capilar ¢ a
linha de sucgdo foi definido considerando a area interna da linha de suc¢do como area de
transferéncia de calor. Essa hipotese € valida, pois a alta condutividade térmica do cobre faz com

que toda a parede da linha de sucg@o possa ser considerada isotérmica (vide Mezavila, 1995).

Usando a Eq. (3.4) ou a Eq. (3.5), a parcela infinitesimal de transferéncia de calor entre o tubo

capilar e a linha de sucg¢do € dada por,

dq., =d(UA)(T-T,) (3.6)

na qual 7, é a temperatura do refrigerante, que se encontra no estado superaquecido, no interior

da linha de sucgdo.

Substituindo a Eq. (3.6) na Eq. (3.2) e utilizando a hipdtese de escoamento incompressivel,

tem-se que ,

dT 1 .
—==——— (VA )(T-T,)
dz mc

r

d(UA, )
dz '

na qual (UA,, ) =
iii) Conserva¢do da Energia para o Tubo Capilar — Regides de Entrada e de Saida

Realizando o balango de energia no volume de controle mostrado na Fig. 3.6, a equagdo de
conservagdo de energia para a fase liquida, nas regiGes de entrada e de saida do capilar, é dada

por,
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na qual o termo dg_, representa o calor transferido por convecg@o natural entre o tubo capilar e o

meio ambiente, sendo dado por,
dq., =d(UA, )(T-T,) (3.9)
na qual 7, € a temperatura do meio ambiente.

O coeficiente global de transferéncia de calor desprezando a resisténcia térmica da parede do
tubo, neste caso, € definido como,
d(UA,) _ 1

dz 1 + 1
}fc?r dl’n: }Ia"r dc.tl

(3.10)

na qual H, é o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo entre o capilar, ou a linha de

sucgdo, e 0 meio ambiente.

Fig. 3.6 Volume de controle para o balango de energia da fase liquida nas regides de entrada e

saida do tubo capilar.
Substituindo a Eq. (3.10) na Eq. (3.8) e considerando o escoamento incompressivel, tem-sc
que,

dar
dz

=-—— (UA,)(T-T,) @3.11)
mc

P

d(UA,,)

naqual (U4, )= =

iv) Conservacio da Energia para a Linha de Sucg¢io

Um balango de energia no volume de controle mostrado na Fig. 3.7, fornece,
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mh,, . +dq, +dq, =rh, (3.12)

mh| -

z

Fig. 3.7 Volume de controle para balango de energia na linha de sucg@o.

A parcela diferencial da taxa de transferéncia de calor por convecgio natural entre a linha de

sucgdo e o ambiente, dq,,, € dada por,
dq, =U,(xDdz )(T,-T,) (3.13)

na qual o coeficiente global de transferéncia de calor entre a linha de suc¢do e o ambiente, U, €
dado por,

1
Eh g B (3.14)

1 1
I T
H, H,
Substituindo as Eqgs. (3.6) e (3.13) na Eq. (3.12) e sabendo-se que dh = ¢, dT, tem-se,

df, 1 [ .
e lva,)-1,)+U,7D,,-1,) (3.15)

Com isso, para a simulagdo do escoamento na regido de liquido ao longo de trocadores de
calor tubo capilar-linha de sucgdo, as seguintes equagdes devem ser resolvidas: Eq. (3.1), usada
para o calculo da pressdo e Egs. (3.7), (3.11) e (3.15) usadas, respectivamente, para o calculo das
temperaturas do refrigerante na regido do trocador de calor, nas regides de entrada e saida e na
linha de sucgéo.
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3.2.2 Equagdes Governantes Para a Regido Bifasica

Nessa regido, dois modelos de analise de escoamentos bifasicos serdo empregados. O primeiro

€ o modelo homogéneo, no qual o escoamento € tratado como monofasico, cujas propriedades

sdo obtidas considerando o titulo da mistura liquido-vapor e as propriedades das fases individuais.
O segundo é o modelo de dois fluidos (Ishii, 1975), que considera o ndo-equilibrio hidrodinamico
e térmico entre as fases e ¢ formulado em termos de dois conjuntos de equagdes de conservagio

que governam os balangos de massa, de quantidade de movimento e de energia para cada fase.

e Modelo Homogéneo
i) Conservagdo da Quantidade de Movimento para o Tubo Capilar

Aplicando o principio de conservagdo da quantidade de movimento ao volume de controle

indicado na Fig. 3.8, obtém-se a equagdo para o calculo da pressdo na regido bifasica, dada por,

d__ LGV G dV

(3.16)
dz 2 d, dz

na qual ¥ = [(/-x)v, +xv, ] € o volume especifico da mistura liquido—vapor, xé o titulo e f, ¢é

o fator de atrito na regido bifasica. Substituindo a equagdo que define o volume especifico da
mistura na Eq. (3.16), obtém-se,
2~
S GV _ood - (v, _vl)f"!_r
g _ 2 4, dz dz
dz

I+G"[x%+(!—x)%}

Fig. 3.8 Volume de controle para o balango de forgas na regido bifasica do tubo capilar.
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Observa-se na Eq. (3.16) que o gradiente de pressdo ao longo da regido bifasica do tubo
capilar deve-se a dois termos: o primeiro, que representa os efeitos viscosos, deve-se ao atrito
com a parede do tubo e o segundo, que representa os efeitos de inércia, deve-se a aceleragdo da

mistura biféasica.

O fator de atrito na regido bifasica pode ser estimado pelas correlagdes utilizadas em
escoamentos monofasicos (Carey, 1992), calculando-se o nimero de Reynolds com as equagdes
para a viscosidade bifasica disponiveis na literatura. Uma alternativa, consiste em usar equagdes

obtidas a partir da correlagdo de dados experimentais.

Boabaid Neto (1994), usando diferentes correlagdes para o fator de atrito bifasico disponiveis
na literatura, comparou os resultados de seu modelo com resultados experimentais e concluiu que

a equagdo proposta por Erth (1970) era a mais adequada para os refrigerantes CFC-12 e
HFC-134a.

Erth  (1970) selecionou 57 conjuntos de dados experimentais obtidos por
Bolstad e Jordan (1948) e 74 conjuntos de dados experimentais obtidos por Ungar ef al. (1960).
Para cada um desses conjuntos, foram tragados os perfis de temperatura e pressdo, o que permitiu
a determinagdo gréfica do ponto de inicio de vaporizagdo. A partir desses dados e usando técnicas
de regressdo, Erth (1970) determinou uma expressdo para o fator de atrito médio na regido

bifasica, dada por

Re

i =i exp[(l_xo'”)] (3.18)

2,4

na qual x € o titulo da mistura liquido-vapor na entrada do tubo e Re, = (Gd,,/ 1) é 0 nimero de

Reynolds da fase liquida. Caso exista liquido sub-resfriado na entrada do tubo, observa-se que a

Eq. (3.18) torna-se fungdo apenas do nimero de Reynolds.

A correlagio de Erth 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 o
numero de Reynolds e o titulo referentes aos valores na entrada de cada incremento. A
justificativa para essa forma de utilizag@o da correlagdo, foi o fato de Erth ter usado alguns dados

experimentais para os quais o titulo na entrada do tubo capilar era diferente de zero.

Entretanto, como observado por Mezavila (1995), esse procedimento, apesar de fornecer

resultados razoaveis, ndo possui uma base cientifica suficientemente sélida. Dessa forma, estudos
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adicionais devem ser realizados, visando o estabelecimento de equagdes para o calculo do fator de

atrito local, na regido bifasica do escoamento em tubos capilares.

ii) Conservacio da Energia para o Tubo Capilar — Regiio do Trocador de Calor

Efetuando-se o balango de energia no volume de controle mostrado na Fig. 3.9 obtém-sc a

cquagdo da cncrgia, dada por,

dhr +Gz.'},d_v=__l_dq“

. (3.19)
dz dz m dz

na qual A, = /(1-x)h, +xh, ] ¢ a entalpia do fluido refrigerante na regido bifasica. Substituindo

as equagdes que definem a entalpia da mistura e o volume especifico da mistura na Eq. (3.19),

obtém-sc,

L PR R B [ e |84
dp dp dp dp || d

3.20
h,+G? Vv, (3.20)

na qual o subindicc /v indica a diferenga cntre o valor da propricdade no estado dc vapor saturado

e no estado de liquido saturado.

Fig. 3.9 Volume de controle para o balango de energia do escoamento bifasico no tubo capilar:

regido do trocador de calor.

iii) Conservac¢io da Energia para o Tubo Capilar — Regides de Entrada e Saida

O desenvolvimento da equagdo da conservagdo da energia para o tubo capilar, nas regidces dc
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entrada e saida, segue os mesmos passos apresentados no desenvolvimento da Eq. (3.20). A unica

diferenca refere-se a parcela de transferéncia de calor, que passa a ser calculada de acordo com a
Eq. (3.9).

Dessa forma, nas regides de entrada e saida do tubo capilar, a equagdo de conservagdo de

energia para o escoamento bifasico ¢ dada por,

 TRGRUY SO v, | dp
v afl-x)— 2 v 4] —-x)—L |V
{x = +(1-x) s +G vI:x e +(1-x) dp}}d

2 ~
h,+G*V v,

(3.21)

Para a linha de sucg¢do, a equagdo da conservagdo da energia é idéntica aquela obtida
anteriormente para a regido de liquido, Eq. (3.15). Com isso, a formulagdo do modelo
homogéneo para a simulagdo do escoamento bifasico ao longo de trocadores de calor tubo
capilar-linha de sucgdo, constitui-se das seguintes equagdes governantes: Eq. (3.17), usada para o

calculo da pressdo e Egs. (3.20) e (3.21) usadas para o calculo do titulo, respectivamente, na

regido do trocador de calor e nas regides de entrada e saida do tubo capilar. Na linha de sucg@o, a

temperatura do refrigerante € calculada pela Eq. (3.15).

Para a solugdo desse sistema de equagGes, é necessario especificar as correlagdes para o

célculo dos fatores de atrito na regido de liquido, f,, e na regido bifasica, f,, e para o calculo

dos coeficientes de transferéncia de calor por convec¢do: H,, H; e H,. Tais correlagdes estdo

apresentadas e discutidas no Apéndice A.

e Modelo de Dois Fluidos

O modelo de dois fluidos é formulado em termos de seis equagdes de conservagdo, como
apresentado por Ishii (1975). Entretanto, o nimero de varidveis a serem calculadas pode ser

reduzido através da combinagdo dessas equagdes.

Para obter a forma unidimensional do modelo de dois fluidos, integra-se o modelo
tridimensional, apresentado por Ishii (1975), ao longo da se¢do transversal do tubo, introduzindo-
se valores médios adequados para as variaveis (Ishii ¢ Mishima, 1984). Com a realizagdo de
médias, a informagdo sobre a mudanga das variaveis na diregdo normal ao escoamento no interior

do tubo € perdida e a transferéncia de quantidade de movimento e energia entre a parede € o
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fluido sdo expressas por correlagdes empiricas ou por modelos simplificados.

Por simplicidade, as notagdes de médias no tempo e na area ndo sdo aqui usadas, mas deve-se

lembrar sempre que as equagdes apresentadas sdo equagdes médias no tempo e no espago.

No presente trabalho, propde-se a solugdo de cinco equagdes de conservagdo, que incluem as
equagdes da conservagdo da massa e da energia da mistura liquido-vapor. Tais equagdes sdo

obtidas a partir da soma das respectivas equagdes para cada fase.

Dessa forma as equagdes governantes para a regiao bifasica sdo dadas por,

i) Conservacio da massa
d
l1-a)pu +apu,]=0 (3.22)

na qual os subindices / e v indicam, respectivamente, as fases de liquido e de vapor, v é a
velocidade média da fase e a é a fragdo de vazio: razdo entre a area da seg@o transversal do tubo

ocupada pelo vapor e a area total da segdo transversal.

ii) Conservac¢do da quantidade de movimento para as fases liquida e de vapor

(1-a)pin = ~(1-a) L F - (1), -, )1 (3.23)

ap,u, cz‘; = —a%‘:-«—Fw +F,—nfu,~u ) (3.24)
nas quais a F,, e F,, sdo, respectivamente, as forgas por unidade de volume em razdo do atrito
entre a parede do tubo e as fases de liquido e vapor, F;, e F,, sdo, respectivamente, as forgas
interfaciais por unidade de volume atuando sobre a fase liquida e sobre a fase de vapor, 7~ € a
taxa de transferéncia de massa interfacial por unidade de volume e 7 é um fator de ponderagio
usado na defini¢@o da velocidade interfacial: u, =nu, +(1-n)u,. O valor de n = 0,5 € sugerido
por Wallis(1969). Observa-se que os termos (/—-n)(u,—u,)[" e n(u,—-u, )" , que

aparecem, respecﬁvamente, do lado direito das Eqgs. (3.23) e (3.24) representam a forga por
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unidade de volume responsavel pela variagdo de quantidade de movimento causada pela mudanga

de fase.

iii) Conservacio de energia da mistura e da fase de vapor

2 2
%[(1 —a)pu, [h, + "7') % ap,uv[hv # -‘fz—H = —% (3.25)

d ul d dlopu,])(, uu

—lapu,|h +—=||=-—(aq)+q, + e 3.26

dz[p”[v 2]] —(og)+q,+— [Pt (3.26)
nas quais & e h, sdo, respectivamente, as entalpias das fases liquida e de vapor calculadas na
temperatura de saturagdo em relag@o a pressdo local, A,; = [(1-x) h/+ x h,] é a entalpia da fase de
vapor na interface, x =(ap,/ p) € o titulo da mistura, g é o fluxo de calor total transferido,
calculado pela Eq. (3.6) ou pela Eq. (3.9), conforme a posigéo ao longo do tubo capilar € ¢; é o

calor transferido na interface entre as fases por unidade de volume.

Dessa forma, usando o modelo de dois fluidos, o escoamento ao longo da regido bifasica ¢
governado pelas cinco equagbes de conservagdo, ou seja, Egs. (3.22) a (3.26), que devem ser
solucionadas para o calculo das variaveis a,uy, u,, p, € h;.

Além disso, para a solugdo desse sistema de equagdes € necessario especificar as equagdes
constitutivas: (i) para as forgas F,,;, F,, e F},; (ii) para os coeficientes de transferéncia de calor H,
H;, e H, e (ii) para a transferéncia de calor interfacial. Deve-se dispor, ainda, de correlagdes para
calculo das propriedades termodinamicas p, o, € h,. Tais correlagdes foram obtidas através de
regressdo linear, usando os dados fornecidos por McLinden et al. (1998).

Observa-se que, uma equagdo adicional, Eq. (3.15), deve ser solucionada na regido do

trocador de calor, para o calculo da temperatura do refrigerante na linha de sucgdo, 7.

3.3 CONDIGOES INICIAIS E PARAMETROS DO PROBLEMA

Na Fig. 3.10, os pontos 1 a 4 representam as posigdes ao longo do tubo capilar, Fig. 3.4, e
com os pontos 0 e b representam'esquematicamente uma situagdo tipica do escoamento ao longo
de um trocador de calor tubo capilar-linha de sucgdo. As regides compreendidas entre os 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 3.2. A redugdo de entalpia do refrigerante que ocorre nessas
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regides ¢ bastante pequena quando comparada com a que ocorre entre os pontos 2 € 3, que ¢ a

regido do trocador de calor.

O fato do estado termodinamico do refrigerante ao longo de um tubo capilar ndo-adiabatico
aproximar-se da linha de liquido saturado é um dos motivos que justifica o uso do trocador de

calor, em virtude do aumento da capacidade de refrigeragdo.

Observa-se que varias outras situagdes poderdo ocorrer no trajeto entre os pontos 1 a 4,
dependendo das condigdes de operagdo e das caracteristicas geométricas do trocador de calor

tubo capilar-linha de sucgdo. Existe a possibilidade, por exemplo, de recondensagio do

refrigerante ao longo do trocador de calor, fazendo com que o ponto 3 fique localizado na regido

de liquido sub-resfriado.

Linha de Liquido
Saturado

Linha de Vapor

/ Saturado

Entalpia

Fig. 3.10 Diagrama esquematico pressdo-entalpia representando os estados termodindmicos do

fluido refrigerante ao longo de um trocador de calor tubo capilar-linha de sucgéo.

Na entrada do tubo capilar z = 0, ponto 1 mostrado na Fig. 3.10, é comum que o fluido
refrigerante esteja no estado de liquido sub-resfriado. A pressdo nesse ponto € calculada a partir
da pressio medida na conexdo de entrada do tubo capilar, aplicando-se os principios de
conservagdo da massa e de conservagdo da energia entre os pontos 0 € 1 e entre o ponto 0 € 0

ponto da tomada de pressdo (p.), mostrados na Fig. 3.11.
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Il

Fig. 3.11 Esquema da conexdo de entrada do tubo capilar.

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, 7}, € determinada em fung3o da temperatura de saturagdo, relativa a pressio p, e

do grau de sub-resfriamento, A7, .
Com isso, as condigdes iniciais na entrada do tubo capilar sdo dadas por,

G*(1+K)

z2=0 = p=p,— 2p
I

, T,=T,(p.)-4T, (3.27)
na qual X é o coeficiente de perda de carga na entrada do tubo capilar. Neste trabalho, o
coeficiente K é adotado igual a 0,5 (Collier, 1972). Melo ef al. (1998) mostraram que esse

coeficiente tem uma pequena influéncia sobre o escoamento.

Para solucionar as equagdes de conservagio na regido bifisica é necessirio que sejam
conhecidas as condigdes iniciais para as variaveis: p e x no modelo homogéneo e para as
variaveis: @, u,, u;, p € h;, no modelo de dois fluidos. Como o fendmeno de metaestabilidade €
desconsiderado, assume-se que a nucleagdo inicie no ponto & mostrado na Fig. 3.10. Esse ponto €
identificado pela comparagdo entre a temperatura do fluido refrigerante na regido liquida e a
temperatura de saturagdo 7Ti.(p), correspondente a pressdo local. Considerando que as bolhas

tenham formato esférico, a condigdo inicial na entrada da regido bifasica, ¢ estabelecida por,

g5, > P=pulB) § BT
G
u, =
l E_a)ﬁ’:'*'saaapv]

> u, =Syu,

_ N,

aQ, p;
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na qual S, = 1 é o deslizamento inicial entre as fases, dy é o didmetro inicial de bolhas e N, ¢ a

densidade inicial de nicleos de vapor no fluido, definida por Ishii e Mishima (1984), como,
a
N,= -é—"— (3.29)

d

sendo que B, é o volume da particula em dispersio. Uma vez que as bolhas formadas sio

consideradas esféricas: B, = md] /6.

O parametro N, ¢ dificil de ser medido e foi considerado constante nos modelos de Richter
(1983), Dobran (1987) e Schwellnus (1988). Em razdo da falta de informagdes a respeito do
valor da densidade inicial de nucleos e do didmetro inicial de bolhas para os escoamentos de

fluidos refrigerantes, os seguintes valores serdo assumidos no presente trabalho (Richter, 1983):

dp=2,5%10"m e N=10"nicleos/m®. Conforme apresentado por Seixlack (1996), tais

parametros t€ém uma pequena influéncia sobre os resultados.

Na saida do tubo capilar, ponto 4 mostrado na Fig. 3.10, nenhuma das variaveis @, u,, u, p, x
e h; sdo conhecidas. A pressdo do fluido refrigerante nesse ponto correspondera a de evaporagio
caso o escoamento nio esteja bloqueado. Entretanto, atingida a condigdo de escoamento critico
na saida do tubo, o que ¢ comum em tubos capilares usados em sistemas de refrigeragdo, a

pressdo nesse local podera ser superior a pressdo de evaporagdo.

O critério numérico usado para a determinagdo da se¢do de bloqueio do escoamento foi
apresentado por Fauske (1962) e baseia-se em observagdes teoricas e experimentais de que, sob
condigdes de escoamento critico, o gradiente de pressdo assume um valor maximo finito para um

dado fluxo de massa e para um dado titulo, ou seja,

(@—) —> (Valor Maximo Finito) (3.30)
dz ) i

Esse valor maximo é geralmente arbitrario, devendo ser suficiente para permitir a correta
determinagdo da posigdo de bloqueio. Um valor excessivamente elevado pode ser inaceitavel, uma
vez que pode conduzir a uma pressdo critica bastante reduzida e fisicamente irreal. O
procedimento a ser adotado neste trabalho estabelece como seg¢@o de bloqueio a posigdo anterior
ao ponto onde se observa a inversdo do gradiente de pressdo, significando que, entre estas duas

posi¢des, dp/dz tornou-se maximo.
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3.4 Metodologia de Solugdo

O escoamento do refrigerante ao longo de um tubo capilar constitui um problema de valor
inicial, uma vez que os pardmetros, tais como a pressio € o grau de sub-resfriamento, sdo
conhecidos na entrada do tubo. Além disso, esse escoamento ¢ fortemente convectivo e portanto
as informagdes sdo transmitidas em apenas um sentido, o que equivale a dizer que o escoamento ¢

parabolico para efeito de solugdo.

Neste trabalho, a solugdo do sistema de equagdes diferenciais, tanto na regido liquida como na
regido bifasica, € obtida por integragdo numeérica. Para isso, testaram-se alguns métodos

numéricos, tais como: o método de Runge-Kutta de 4* ordem com passo constante, o método de

Runge-Kutta de 5* ordem com passo adaptativo e o0 método de Predigdo e Corre¢do de 5* ordem.

Nesse ultimo, usou-se o método de Adams-Bashforth explicito como preditor ¢ o0 método de

Adams-Mouton implicito como corretor.

Barbazelli (2000) mostrou que o método de solugdo das equagdes governantes ndo exerce
influéneia significativa sobre os resultados fornecidos pelo modelo. Isso quer dizer que os
resultados calculados, quando os diferentes métodos sdo empregados, sio muito proximos entre
si e apresentam uma boa concordancia com os resultados experimentais. Dessa forma, o método

de Predigdo e Corregido foi escolhido por apresentar os menores tempos de processamento.

Salienta-se que esse método utiliza informagSes de passos anteriores e, por isso, torna-se
necessario o uso de um outro método, normalmente o de Runge-Kutta, para gerar os n pontos

necessarios para iniciar a solugao.

E importante mencionar que no método de Predigdo e Corregdo, os valores das derivadas das
variaveis devem ser conhecidos ou assumidos na entrada do tubo, sendo que os valores mais
recentes sdo usados no calculo do incremento seguinte. Entretanto, observa-se que nas

Eqs. (3.22) a (3.26), as derivadas das variaveis dependentes o, u, u, p, € h, serdo

interdependentes. Para resolver esse problema, tais derivadas sdo calculadas em cada incremento
através da solugdo de um sistema de equagdes, em que as incognitas sdo as proprias derivadas,
usando-se 0 método de eliminagdo de Gauss. No ponto inicial, z = 0, a solugdo desse sistema ¢
obtida a partir dos valores iniciais das variaveis dependentes e em cada incremento ao longo do

tubo capilar, a partir dos valores recém calculados dessas variaveis.

O programa computacional calcula a vazio em massa de fluido refrigerante, sz, a partir do
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comprimento do tubo capilar e das condigdes de operagdo. O procedimento de calculo € iterativo
uma vez que as equagdes de conservagdo dependem de 7 e, além disso, ndo se conhece a
temperatura do refrigerante na saida da linha de sucgdo, 7, tratando-se portanto de um
problema inverso. Com isso, inicialmente, os valores de m e T, sdo arbitrados e o comprimento
calculado do tubo capilar, Lc.., com o valor da temperatura calculada do refrigerante na entrada
da linha de sucgdo, T;,», sd0 comparados com os seus respectivos valores medidos. Em seguida os
valores de m e T,, sdo corrigidos usando-se o método de Newton-Raphson, até que a

convergéncia desejada seja obtida. O procedimento de solugdo € descrito a seguir.

Sejam m'e T,

3,07?

respectivamente, os valores arbitrados para a vazdo em massa e para a
temperatura na saida da linha de sucgdo. Definem-se duas fungdes, tais que:

£l 1,)= Ly - L' )a; (3.31)

L TL)=T T T5,). (3.32)

Sendo 7 e T, o0s valores corrigidos de vazdo em massa e da temperatura de saida da linha de

sucg¢do, tem-se que,

AT )= 7 T2 ) 2 i)+

K/
o,

A T)= o )+ 22 (- ) 2o

O o1,

Se me T, forem os valores convergidos, entdo,
FT,)=0 (339)

£, T,)=0 (3.36)

Resolvendo o sistema formado pelas Egs. (3.33) e (3.34) e considerando as Egs. (3.35) e
(3.36), tem-se que,

%, 1,2

T T
A
om oT,, oT,, om

g"A
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9.
figk-fhat

%9 9 o
o oT,, oI, orh

. "
1;-0= '{&0+

As derivadas que aparecem nas Eqs. (3.37) e (3.38) sdo calculadas numericamente através de

trés varreduras ao longo do capilar para cada iteragdo, da seguinte forma,

o, _ S (0 +8.T7,)- 1, (0" T,)
om 0.

o _ S (i T, +8)-fi(n'\T,,)
or. 5,

3.0

o, _fo (i +6,.T,)-f,(i"T,)
om 0.

o, _Jo(m' T, +6)-1,('T,,)
or, S,

5.0

(3.42)

nas quais § . e &, sdo os incrementos utilizados para o calculo das integrais numéricas,

respectivamente, para m e T,

Para possibilitar a convergéncia do processo, torna-se necessario o uso de coeficientes de

relaxagdo (Mezavila, 1995), y, e y,, respectivamente, para a vazdo em massa ¢ para a

temperatura de saida da linha de sucgdo, da seguinte forma,
m, =y, m+(l-y,)m’ (3.43)
Loy =Vadootd=y3) T, (3.44)

nas quais o subindice » refere-se ao valor corrigido pelo coeficiente de relaxagdo, m e T, sdo os

valores calculados na presente iterag@o e, n?" e T, sdo os valores calculados na iteragdo anterior.

Os valores de m e T, sdo, entdo, corrigidos usando-se, respectivamente, as Eqs. (3.37) ¢
(3.38), até a convergéncia do processo. Tal convergéncia € alcangada quando a diferenga entre
os comprimentos real e calculado do tubo capilar for menor ou igual a 10° m e a diferenga entre

as temperaturas real e calculada do vapor na entrada da linha de sucgdo for menor ou igual a
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0,2 °C. Tais tolerancias, que podem ser alteradas pelo usuario, sdo as mesmas usadas por

Mezavila (1995) e representam as incertezas de medigdo dessas duas grandezas.

Deve-se ressaltar que, no calculo da vazdo em massa ao longo do tubo capilar, usando-se o
método de Newton Raphson, a convergéncia do processo ndo foi obtida em alguns casos. O
método de Levenberg-Marquadt foi implementado como tentativa de solugdo desse problema e
funcionou muito bem para o modelo homogéneo. Entretanto, esse método ndo apresentou bons
resultados para o modelo de dois fluidos, havendo necessidade de maiores estudos para sua
adequagdo ao presente modelo. Barbazelli (2000) descreve o método de Levenberg-Marquadt e
apresenta uma analise a respeito dos testes realizados com outros métodos para resolugao das

equagdes diferenciais.

3.5 RESULTADOS E DiscussAo

3.5.1 RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Para validar o modelo, os resultados numéricos foram comparados com resultados
experimentais disponiveis na literatura. A falta de algumas informagdes sobre as geometrias do
tubo capilar e da linha de sucg@o e sobre as condigdes de operagdo, na maioria dos trabalhos
disponiveis, reduz grandemente o nimero dos trabalhos que podem ser utilizados para a validagdo

de modelos teoricos.

Dentre tais trabalhos, Dirik ef al. (1994) obtiveram resultados experimentais e numéricos para
trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo do tipo concéntrico. Os parametros medidos nos
testes foram: a pressdo e a temperatura na entrada e na saida no tubo capilar e a vazio em massa
de fluido refrigerante. Dirik ef al. (1994) apresentaram um conjunto de 12 pontos experimentais
para dois trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo, nos quais os tubos capilarcs possuiam
a mesma geometria € d . O fluido refrigerante utilizado foi o HFC-134a e as condi¢des de
operagdo foram: temperaturas de condensagdo na faixa de 40 a 60 °C e grau de sub-resfriamento
na faixa de 4 a 10°C.

Peixoto (1994) apresenta dados experimentais para trocadores de calor tubo capilar-linha de
sucgdo dos tipos concéntrico e lateral, usando o fluido refrigerante HFC-134a e vazdes em massa
na faixa de 4 a 10 kg/h.

Zangari e Melo (1998) e Melo et al. (1998) apresentam um conjunto de dados experimentais
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para trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo, respectivamente, dos tipos concéntrico e

lateral.

Os dados apresentados por Melo et al. (1998) e Zangari e Melo (1998) foram obtidos numa
bancada experimental originalmente desenvolvida por Gongalves (1994) e, posteriormente,
modificada por Mendonga (1996). Foram realizados experimentos com seis configuragdes
geométricas diferentes, apresentadas na Tab. 3.1, na qual d;, e L representam, respectivamente, o

diametro interno e o comprimento do tubo capilar; D; € o didmetro da linha de sucgdo; L. € o

comprimento do trocador de calor e L, é o comprimento de entrada do tubo capilar, como

mostrado na Fig. 3:4. Pressdes de condensagdo na faixa de 900 a 1600 kPa, 9 a 16 bar, e graus de
sub-resfriamento na faixa de 4-a 11°C foram escolhidos como condigdes de operagdo, sendo

todos os ensaios realizados sob condi¢des de escoamento bloqueado.

Tab. 3.1 Caracteristicas geométricas dos trocadores de calor tubo capilar-linha de

sucgdo laterais (Melo ef al., 1998).

TUuBO CAPILAR
A B
dn (mm) 0,83 0,61
L (m) 4,001 4,000
Rugosidade (um) 0,58 2,13
TROCADOR DE CALOR
01 02 03 04 05 06
D, (mm) 480 1786 786 | 78 18 186
L. (m) 1,597 2,670 1,605 | 1,600 1,607 1,599
L. (m) 0,533 1,067 1,067 | 1,067 2316 534

As pressdes foram medidas através de transdutores do tipo strain gage, com incerteza de
medi¢do maxima de + 1,5 kPa, + 0,015 bar. A vazdo em massa foi medida por um fluximetro do
tipo Coriolis, com incerteza de medigdo maxima de +0,03 kg/h. Para a medi¢do das temperaturas
foram empregados termopares do tipo T, de cobre-constantan, com 0,13 mm de didmetro, os
quais apresentaram uma incerteza de medigdo maxima de +0,2 °C. Para evitar a transferéncia de

calor entre o ambiente e o dispositivo de expansdo, a segdo de teste foi isolada.
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3.5.2 INFLUENCIA DO NAo-EQUILIBRIO TERMICO ENTRE AS FASES

Apresentam-se, neste item, algumas comparagdes entre as distribuigdes de pressio e
temperatura do fluido refrigerante ao longo do tubo capilar, obtidas pelo modelo de dois fluidos
em duas situagdes: (a) Modelo 1: considerando o ndo-equilibrio hidrodindamico e o ndo-equilibrio

térmico entre as fases, ou seja w, #u, e T, #7T,; (b) Modelo2: considerando apenas o ndo-

equilibrio hidrodindmico entre as fases, ou seja, 7;=7,. Os resultados obtidos pelo modelo

homogéneo, sdo também apresentados.

Nas Figs. 3.12a a 3.14a s3o mostradas as distribuigdes de pressdo ao longo de diferentes tubos
capilares. Nessas figuras as linhas continuas e as linhas tracejadas referem-se, respectivamente, ao

Modelo 1 (7, #7,) e ao Modelo 2 (7;=1,). As linhas pontilhadas sdo relativas ao modelo

homogéneo. Nas Figs. 3.12 a 3.14 os indices I, II e III indicam, respectivamente, as regides de

entrada, do trocador de calor e de saida ao longo do tubo capilar.

As Figs. 3.12b a 3.14b mostram as distribuigdes de temperatura do fluido refrigerante ao
longo dos respectivos tubos capilares das Figs. 3.12a a 3.14a. Nessas figuras a linha continua ¢ a
linha tracejada representam, respectivamente, a temperatura da fase liquida e a temperatura da
fase de vapor. A linha trago-ponto-trago representa a distribuigdo de temperatura do fluido
refrigerante obtida pelo Modelo 2 (7;=17,) e a linha pontilhada representa a temperatura

calculada pelo modelo homogeéneo.

Na Fig. 3.12b, observa-se que as distribuigdes de temperatura obtidas pelo Modelo 1, pelo
Modelo 2 e pelo modelo homogéneo sdo praticamente coincidentes ao longo de todo o capilar. O
mesmo acontece com as distribuigdes de pressdo obtidas pelos trés modelos, mostradas na
Fig. 3.12a, embora uma pequena discordancia entre os perfis seja observada na por¢do final do
tubo capilar. Na Fig. 3.12b nota-se a boa concordancia entre os perfis de temperatura calculados

e os dados experimentais de Zangari e Melo (1998).

Para o caso apresentado na Fig. 3.12 os desvios percentuais obtidos entre as vazdes em massa
medidas e calculadas pelos modelos: 1, 2 e homogéneo sdo, respectivamente, 3,2%, 1,5% e
0,2 %. Na legenda da Fig. 3.12 o simbolo p, representa a pressio medida na conexdo de entrada
do tubo capilar, mostrada na Fig. 3.11, 47T, € o grau de sub-resfriamento na entrada do tubo

capilar e d. € o didmetro externo do tubo capilar.
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Zangari e Melo (1998)
(ﬁzap =6,18 kg/h)

Modelo de dois fluidos:
—T,#T, (h=638kgh)
— 4 (m=6,27kg/h)

Pressdo (kPa)

Modelo homogéneo (12 = 6,17 kg/h)

20 30
Posig¢do (m)
()

50

] N »  Zangari e Melo (1998)
40- i = : ; (map=6v18kgh)

30- : .

20 : n

S
" 1 i

Modelo de dois fluidos:

Temperatura (°C)

1
o o
i 1 L 1

Modelo homogéneo

1
3%
o

10 20
Posi¢3o (m)
(b)

=
=

Fig. 3.12 Distribui¢des de: (a) pressdo e (b) temperatura ao longo do capilar: L=3,963 m;
L.~0,998m; L~=0,604m; d,=0,83mm; d.,~2,06mm; D=7,86mm; A4T,,;=5,19°C;
Tsn=-11 °C; p,~1400 kPa; trocador concéntrico (Zangari e Melo, 1998).

Na Fig. 3.13 sdo mostradas as distribui¢des de pressdo e temperatura ao longo do tubo capilar
B - trocador de calor lateral 06, cujas caracteristicas sdo mostradas na Tab. 3.1 (Melo et
al.,1998). Observa-se que os perfis calculados apresentam a mesma tendéncia mostrada nas Figs

3.12a e 3.12b, para o caso de um trocador de calor concéntrico. Observa-se, também, a
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proximidade entre os valores de vazido em massa calculados pelos Modelos 1 e 2, respectivamente

iguais a m=2,13 kg/h e m=2,11kg/h e, além disso, nota-se que a vazio em massa calculada pelo

modelo homogéneo, m=2,05 kg/h, é mais préxima do valor experimental (7 =1,73 kg/h).

Melo et al. (1998)
(r,,= 1,73 kg/h)

Pressdo (kPa)

Modelo de dois fluidos:
1,77, (h=2,13 kgh)
=4 (m=2,11kg/h)
Modelo homogéneo (m=2,05 kg/h)

1,4 2,8

Posi¢do (m)
(a)

1 = Meloetal. (1998, 7= 1,73 kg/h)
Modelo de dois fluidos:

Temperatua (°C)

28
Posi¢do (m)
(b)

Fig. 3.13 Distribui¢des de: (a) pressdo e (b) temperatura ao longo do tubo capilar B-

trocador de calor lateral 06, AT.,=7,82°C; Tsi=6°C; p.~901kPa; trocador lateral
(Melo et al., 1998).

AVA

6

unesp




3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR — LINHA DE SUCGAO 48

A Fig. 3.14 mostra os perfis de pressdo e temperatura para um dos trocadores de calor tubo
capilar-linha de sucgdo do tipo concéntrico, analisados por Dirik et al. (1994). Nesse caso, nota-
se um distanciamento maior entre os perfis obtidos pelos Modelos 1 e 2 em relagdo ao modelo

homogéneo, principalmente nas regides I e II, mostradas nas Figs. 3.14a e 3.14b.

Dirik et al. (1994)
(rﬁexp= 2,29 kg/h)
Modelo de dois fluidos:
=T, (h= 2,04 kg/h)
e T =T, (m=2,00kgh)

Pressdo (kPa)

Modelo homogeéneo (71 = 1,73 kg/h)

14 28 42

Posi¢do (m)

Dirik et al. (1994)
(= 2,29 kh)

Modelo de dois fluidos:
T

I

T

v

e ]r; - T‘

Temperatura (°C)

Modelo homogéneo

14 28
Posigéo (m)
®)

Fig. 3.14 Distribuigdes de: (a) pressdo e (b) temperatura ao longo do tubo capilar: L=5,500 m;
L~1,700 m; L.~=3,400 m; dix=0,66 mm; d.~2,00mm; D=5,60mm; AT,;=3,70 °C;
T..=-8,9 °C; T,=43,3 °C; trocador concéntrico (Dirik ef al., 1994).

AVA
AVAVAL

cm 1 2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o 17 18



3 TROCADORES DE CALOR TUuBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 49

Observa-se também na Figs. 3.14a, que os valores de vazio em massa calculados pelos
Modelos 1 e 2 sdo, respectivamente, iguais a m=2,04kg/h e m=2,00kg/h e mais uma vez
apresentam uma boa concordéncia entre si e estdo mais proximos do valor experimental de Dirik
et al. (1994) (m =2,29 kg/h) do que o valor calculado pelo modelo homogéneo (riz=1,73 kg/h).

Na legenda da Fig. 3.14, o simbolo 7, representa a temperatura na entrada do tubo capilar.

Com base nas Figs. 3.12 a 3.14 verifica-se que a diferenga entre as temperaturas de cada fase
ao longo dos tubos capilares é muito pequena e, apenas na regido proxima a saida dos tubos, essa
diferenga aumenta para a ordem de 10 °C. Além disso, em todos os casos testados, observou-se
uma diferenga pequena entre os valores de vazio em massa calculados pelos Modelos 1 e 2.
Dessa forma, a hipotese de equilibrio térmico no escoamento bifasico ao longo de trocadores de
calor tubo capilar-linha de sucg¢do € adotada, passando o Modelo 2 a ser usado como modelo de

referéncia no presente trabalho.

3.5.3 COMPARAGOES coM DADOS EXPERIMENTAIS

Para a validagdo do modelo proposto neste trabalho, os resultados calculados sio comparados
com dados experimentais disponiveis na literatura, mencionados no Item 3.5.1. Na Fig. 3.15
mostram-se as comparagdes entre os resultados de vazdo em massa calculados pelo modelo de
dois fluidos e os dados experimentais obtidos por Dirik ef al. (1994). Os resultados calculados
pelo modelo homogéneo e pelo modelo apresentado por Dirik ef al. (1994) também sdo

mostrados na Fig. 3.15.

6,0

B Dink et. al (1994) (numérico)
O Modelo de dois fluidos
504 A Modelo homogéneo

Vazio em massa calculada (kg/h)

L) i Bl al T T T T
2,0 3,0 4,0 5,0 6,0

Vazio em massa experimental (kg/h)

Fig. 3.15 Comparagdo com os dados experimentais de Dirik ef al. (1994).
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Observa-se na Fig. 3.15 que os resultados obtidos pelo modelo de dois fluidos e pelo modelo
de Dirik ef al. (1994) apresentam uma boa concordancia entre si € uma concordancia melhor com
os dados experimentais, em relagdo aquela obtida com o modelo homogéneo. Observa-se ainda
que, a maioria das vazdes em massa previstas pelos modelos sdo menores do que os valores

medidos.

Foram também realizadas comparagdes com os dados experimentais obtidos por
Peixoto (1994). Na Fig. 3.16 sdo mostradas as comparagdes entre os valores de vazao em massa
medidos e calculados pelo modelo de dois fluidos, pelo modelo homogéneo ¢ pelo modelo de

Peixoto (1994), em fungdo do grau de sub-resfriamento, 47, na entrada do capilar.

+ ++
QQI\Q

Peixoto (experimental)
Peixoto (calculado)
Modelo de dois fluidos
Modelo homogénco

E
3
-
o
g
>

30 60 9.0 12,0
Grau de sub-resfriamento (°C)

Fig. 3.16 Comparagido com os dados experimentais de Peixoto (1994). L=2,057 m; L,=1,003 m;
L.=0,533 m; dix=0,787 mm; d.,=2,06 mm;, D=6,314 mm; T,,,=-4,7 °C; p.~1150 kPa; trocador
conceéntrico.

Na Fig. 3.16 observa-se uma mesma tendéncia entre os resultados calculados pelos trés
modelos. A vazio em massa aumenta a uma taxa constante até um determinado valor do grau de
sub-resfriamento, quando entdo, ha uma redugdo na inclinagdo da curva e a partir desse ponto
praticamente ndo se verifica diferengas entre os resultados calculados pelo modelo de dois fluidos

e pelo modelo homogéneo.
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Como mostrado por Mezavila (1995), mesmo com graus de sub-resfriamento da ordem de
1 °C, situagdo em que a regido bifasica é predominante, o titulo diminui ao longo do trocador de
calor e ocorre recondensagio. A medida que o grau de sub-resfriamento aumenta, o ponto de
vaporizagdo do refrigerante move-se cada vez mais para o interior do capilar, fazendo com que o

titulo atinja valores cada vez menores e a regido de recondensago total torne-se cada vez maior.

Para o caso apresentado na Fig. 3.16, a partir de A7,,,=5 °C, ndo ocorre mais escoamento
bifasico na regido do trocador de calor e a vaporizagdo do refrigerante ocorre somente na regiao
de saida. Dessa forma, a extensdo da regido liquida passa a apresentar pouca variagao, o que sc
reflete em uma menor taxa de crescimento da vazdo em massa e menor influéncia da regiao

bifasica nos resultados calculados pelos modelos homogéneo e de dois fluidos.

Nas Figs. 3.17 e 3.18 sdo mostradas comparagdes entre as vazdes em massa calculadas pelo
presente modelo e os dados experimentais de Melo ef al. (1998), para trocadores de calor do tipo

lateral.

Melo et al. (1998)

Tubo capilar A
Trocador de calor 03 ﬁ

o
=]
1

® Modelo de dois fluidos
A Modelo homogéneo

Vazdo em massa calculada (kh/h)

5,0

—

1
7,0 8,0

T

1
5,0 6,0
Vazdo em massa experimental (kg/h)
Fig. 3.17 Comparagdo com os dados experimentais de Melo et al. (1998): tubo capilar A -

trocador de calor 03.

Os resultados calculados pelo modelo homogéneo também sdo mostrados nas Figs. 3.17 e
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3.18 e estdo muito proximos daqueles obtidos pelo modelo de dois fluidos. Tal fato se deve a
pequena extensdo da regido bifasica observada em todos os experimentos reportados por

Melo et al. (1998). O ponto de inicio de vaporizagdo do fluido refrigerante ocorre a uma distancia
média de 0,20 m da saida do tubo capilar e a modelagem da regido de escoamento bifasico passa

a ter pouca influéncia sobre o resultado global.

3,6

»

Melo et al. (1998)
4 Tubo capilar B
Trocador de calor 06

ﬁa

alculada (kg/h)

N
(o))
1

~

az4a0 €m massa C

® Modelo de dois fluidos
A Modelo homogénco

Vv

1 1 I
2.1 2,6 3,1
Vazdo em massa experimental (kg/h)
Fig. 3.18 Comparagio com os dados experimentais de Melo ef al. (1998): tubo capilar B -
trocador de calor 06.

Nas Figs. 3.19 e 3.20, as distribuigdes de temperatura calculadas pelo modelo de dois fluidos e
pelo modelo homogéneo sdo comparadas com valores experimentais reportados por
Peixoto (1994), respectivamente, para trocadores de calor do tipo lateral e concéntrico. Observa-
se que, praticamente, ndo ha diferenga entre os perfis de temperatura calculados e que estes

apresentam uma boa concordéancia com os valores experimentais.

Nas Figs. 3.21 e 3.22 apresentam-se comparagdes entre as distribui¢des de temperatura do
fluido refrigerante ao longo do tubo capilar e da linha de sucgdo, calculadas pelo modelo de dois
fluidos e pelo modelo homogéneo, com os dados experimentais de Zangari e Melo (1998). Na
Fig. 3.21, os resultados mostrados referem-se ao trocador de calor do tipo concéntrico:

pe~1.400 kPa; AT;,,=10,1 °C; T, .,,=-11,2 °C. Os valores de vazdo em massa medido e calculados
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3 TROCADORES DE CALOR TUBO CAPILAR —LINHA DE SUCGAO 53

pelo modelo de dois fluidos € pelo modelo homogéneo foram, respectivamente, m = 3,23 kg/h,

=3,46 kg/h e 1m=3,50 kg/h.

Trocador de calor lateral

| p=1250kPa, T, =-0,6"°C, AT, =6,5°C

Temperatura (OC)

Peixoto (1994, i = 7,81 kg/h)
Modelo de dois fluidos (#1 = 8,08 kg/h)
Modelo homogéneo (m = 8,78 kg/h)

T

0,75 1,50

Posi¢do (m)

Fig. 3.19 Comparagdo entre os perfis de temperatura medido (Peixoto, 1994) e calculados:
trocador de calor lateral, L.=2,057 m; L.=0,533 m; L,=1,536 m; d;,~0,787 mm; d,,~2,06 mm,;
D=6,314 mm,

A Fig. 3.22 refere-se a um trocador de calor do tipo lateral e os valores de vazio em massa
medido e calculados pelo modelo de dois fluidos e pelo modelo homogéneo foram,
respectivamente, m=1,79 kg/h ,m=2,23 kg/h e m=2,19 kg/h. Mais uma vez, observa-se que,
praticamente, ndo ha diferenga entre os perfis de temperatura calculados, pois a vaporizagdo do
refrigerante ocorre apenas na porg¢do final do tubo capilar, regido III mostrada nas

Figs. 3.21 € 3.22.

Considerando todas as comparagdes realizadas, o desvio absoluto médio das vazdes em massa
foi de 3,6 % e 5,0 %, respectivamente, para o modelo de dois fluidos e para o modelo
homogéneo, quando comparados com os dados experimentais. Tal desvio foi calculado como a
média, entre todos os testes realizados, do valor absoluto da diferenga entre o valor experimental

e o valor calculado da vazdo em massa, em relagdo ao valor experimental.
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S
o

W
(=]
1

1 Trocador de calor concéntrico
p=1250kPa, T =-2,1°C
14T ,=8,4 'C

Temperatura ('C)
[\
o=

m  Peixoto (1994, m = 8,20 kg/h)
Modelo de dois fluidos (# = 8,32 kg/h)
Modelo homogéneo (i = 8,29 kg/h)

1 L] I
0,75 1,50
Posig¢do (m)
Fig. 3.20 Comparagdo entre os perfis de temperatura medido (Peixoto, 1994) e calculados:

trocador de calor concéntrico, L=2,057m; L.~=0,533m; L,~1,536 m; d,~0,787 mm;
d..—=2,06 mm; D~=6,314 mm.

50
40
301

204

Trocador Concéntrico
10'_ Tt gxp= 323 ke/h
8 Tubo capilar (exp.)

0- Tubo capilar ( Mod. dois fluidos)
Tubo capilar ( Mod. homogéneo)
-10- Linha de sucgdo (exp.)

Linha de sucgdo (Mod. dois fluidos)

204—= 'Linhadle sucqafe( Mod.lhomogé{lm) :
0,00 0,65 1,30 1,95

Posi¢do (m)

Temperatura (° C)

Fig. 3.21 Comparagdo entre os perfis de temperatura medido (Zangari e Melo, 1998) e
calculados: trocador de calor concéntrico, L=3,00 m; L.=0,60 m; L,=2,20 m; d;,=0,61 mm;
dex=2,10 mm; D~=7,86 mm; p,=1.400 kPa; AT,,,=10,1 °C.
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Trocador lateral
p.=902,6 kPa; AT,,=535°C; T, =-22,4°C; T,,=-3,6 °C

[}
]

Merp=1,79 ke/h
Tubo capilar (exp.)

-10 1 Tubo capilar (Mod. dois fluidos)

- Tubo capilar (Mod. homogéneo)

204 4 Linha de sucgdo (exp.)

i Linha de sucg¢do (Mod. dois fluidos)
1T D Linha de sucgio (Mod. homogéneo)

o - ; =)

ORI — Ry (R

Temperatura (’C)

0.0 1.5 3.0 ' 4.5
Posi¢do (m)

Fig. 3.22 Comparagdo entre os perfis de temperatura medido por Melo ef al. (1998) e calculados:
tubo capilar B - trocador de calor 06.

3.5.4 POTENCIALIDADES DO MODELO

Neste item sdo apresentados alguns resultados computacionais procurando-se destacar uma
das potencialidades do modelo de dois fluidos: a determina¢do das velocidades de cada uma das

fases, as quais ndo podem ser avaliadas por meio do modelo homogéneo.

Nas Fig. 3.23 e 3.24 sdo mostradas as distribui¢des de: (a) fragdo em massa, (b) fracdo de
vazio, (c¢) pressdo e (d) velocidades de cada fase, obtidas pelo presente modelo. Além disso, sdo
apresentadas as distribui¢des de: (a) fragdo em massa, (b) fragdo de vazio, (c) pressdo e
(d) velocidade, obtidas pelo modelo homogéneo. Os resultados mostrados nas Figs. 3.23 e 3.24

referem-se, respectivamente, as configuragdes de trocadores de calor lateral e concéntrico.

Observa-se nas Figs. 3.23 e 3.24, (a) e (b), que a vaporizagéo do refrigerante ocorre na regido
de entrada do capilar. Na regido II, as redugdes da fragdo em massa e da fragdo de vazio indicam
a recondensag@o do refrigerante ao longo do trocador de calor. Na regido IlII, regido de saida, a
fragdo de vazio aumenta rapidamente ao longo do tubo capilar, sendo esse aumento bem maior do

que o apresentado pela fragdo em massa. Proximo a saida do tubo, a fragdo de vazio aproxima-se
de 0,98.
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Trocador de calor lateral
p=1400kPa, T =12 °C
AT =15°C

| Trocador de calor lateral
p=1400kPa; 7 =12°C
| ar =15

—— Modelo de dois fluidos

=

—

Lh
1

Modelo de dois fluidos
Modelo homogéneo

Fragdo de vazio,

Fragdio em massa, X
e
2

0,2

0,0
0,00

084 126
Posicio (m)
(b)

042

| Trocador de calor lateral
p=1400kPa; T, =12°C
14T =15°C

$

2

Modelo de doiis fluidos:
] Veloc. do liquido
Veloc. do vapor
Modelo homogeneo

| Trocador de calor lateral
p=1400kPx T =12°C
| a=15°

Velocidade (m/s)
g

B

Mbdelo de dois fluidos
Modelo homogdneo

=
1

T

w12 ' ' T2
Psigio () Posigio (m)
© @

Fig. 3.23 Distribuigées de: (a) fragdo em massa, (b) fracdo de vazio, (c) pressdo e
(d) velocidades de cada fase - L=2,06m; L~0,53m; L,=~1,0m; d;,,~0,813 mm;
dox/ 2,06 mm; D~=6,31 mm.

Na regido III, o comportamento ¢ o mesmo observado no escoamento adiabético ao longo de
tubos capilares (Seixlack, 1996), no qual a variagdo da fracdo em massa ndo € linear e seu
aumento ¢ cada vez maior a medida que o escoamento aproxima-se do final do tubo. Esse fato
esta de acordo com a interpretagdo fisica do escoamento, pois na regido III, na qual o escoamento
¢ bifasico e adiabético, os efeitos de aceleragdo e de atrito aumentam o gradiente de pressdo em
dire¢do a saida do tubo, como se observa nas Figs. 3.23¢c e 3.24c, propiciando uma vaporizagdo

cada vez maior.
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| Trocador de calor conoZntrico | Trocador de calor concéntrico
p=1150kPa; 7,,=4,7C p.= 1150 kPa; T, = -4,7°C
AT =181°C AT = 181°C

o
=

Frag@o em massa, x
=l
vy

1

Modelo de dois fluidos

| — Modelo de dois fluidos
Modelo homogéneo

Fragdo de vazio, a
=

=
(o]
1

]

0,0 T/ — ————
0,00 0,42 0,84 1,26 1,68 2,10
Posigdo (m)

(b)

| Trocador de calor concéntrico
p=1150kPa; 7 ,=-4,7°C
] 41 ,=181°C

| Modelo de dois fluidos:
Veloc. do liquido
Veloc. do vapor

{ Trocador de calor concéntrico
1p=1150kPa; 7 _ = -4,7°C

AT_,=181°C Modelo homogéneo

Velocidade (m/s)

=
)
'%
£

—— Modelo de dois fluidos
Modelo homogéneo

200 L4 T v L L4 L . L] L T v 3] Ll 2 T L4 T b
0,27 0,58 0,89 1,20 1,51 1,82 2,1: 0,89 1,20
Posi¢do (m) Posigdo (m)
(©) (d)

Fig. 3.24 Distribuicdes de: (a) fragdo em massa, (b) fragdo de vazio, (c) pressdo e
(d) velocidades de cada fase - L=2,057m; L.~0,533m; L,=1,003 m; d;,=0,787 mm;

dex=2,06 mm; D,;=6,314 mm.

Observa-se nas Figs. 3.23d e 3.24d que os perfis de velocidade das fases liquida e de vapor ao
longo do tubo capilar sdo, praticamente, coincidentes. A diferenca maxima entre os valores
observados na saida do tubo foi de 3 %, mas na maioria dos testes, essa diferenca se manteve na

da ordem de 1%. Detalhes das Fig. 3.23d e 3.24d sdo mostrados, respectivamente, nas Figs. 3.25

e 3.26.
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Velocidade (m/s)

1 Trocador de calor lateral
4 p=1400kPa; T =12°C
-] san
JAT =15¢C
sub

Modelo de dois fluidos:
Veloc. do liquido
Veloc. do vapor

Modelo homogéneo

1
1,9
Posigdo (m)

Fig. 3.25 Distribuigdes de velocidade de cada fase - detalhe da Fig. 3.23d: 1=2,06 m;
L~0,53 m; L,~1,0 m; d;,~0,813 mm; d.,~2,06 mm; D=6,31 mm.

+ Lh
< o
1 1

Velocidade (mvs)
S

(]
(=]
1

Trocador de calor concéntrico
p=1150kPa; T =-4,7°C
AT _=1381°C

| Modelo de dois fluidos:

Veloc. do liquido
Veloc. do vapor

Modelo homogéneo

Posigio (m)

Fig. 3.26 Distribui¢gdes de velocidade de cada fase - detalhe da Fig. 4.24d: L=2,057 m;
L~0,533 m; L,.~1,003 m; d;,~0,787 mm; d.+~2,06 mm; D=6,314 mm.

Nas Figs. 3.25 e 3.26 observa-se que as maiores razdes de deslizamento entre as fases,

S =u,/u,, ocorrem no ponto de transi¢do entre os regimes agitante e anular, ou seja a=0,8.

Esse ponto de transigdo corresponde a posigdo ao longo do tubo capilar L = 1,95 m na Fig. 3.25 ¢

L =1,9 mna Fig. 3.26.

L, ounesp
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3.6 CONCLUSOES

Neste capitulo apresentou-se um modelo numérico para a simulagdo do escoamento ao longo
de trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo. Nesse modelo o tubo capilar € considerado
reto, horizontal, com escoamento unidimensional, compressivel, em regime permanente e sem
regido de metaestabilidade. O escoamento no interior do tubo capilar € dividido em duas regides:
uma monofasica, de liquido sub-resfriado, e outra de escoamento bifasico liquido-vapor. O
modelo de dois fluidos € usado para analisar a regido bifasica, com a finalidade de representar
melhor o escoamento. A condig@o critica, ou de bloqueio, pode scr atingida na sc¢do de saida do

tubo capilar.

As comparagdes entre os resqltados computacionais e os dados experimentais disponiveis na
literatura mostraram que o ndo-equilibrio térmico no escoamento ao longo de trocadores de calor
tubo capilar-linha de sucgdo exerce uma pequena influéncia sobre a vazdo em massa e sobre o
perfil de temperatura calculados. Observa-se que a diferenga entre as temperaturas de cada fase
ao longo do tubo capilar é muito pequena e apenas na regido proxima a saida do tubo capilar,
essa diferenga aumenta para a ordem de 10 °C. Dessa forma, a hipotese de equilibrio térmico no
escoamento bifasico ao longo de trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgédo foi adotada no

presente trabalho.

As comparagdes entre os resultados fornecidos pelo modelo e os dados experimentais

disponiveis na literatura apresentaram uma boa concordancia, tanto em termos de vazdes em

massa, como em termos de perfis de temperatura. Considerando todas as comparagdes realizadas

chegou-se a um desvio absoluto médio para a vazio em massa de 3,6 %, para o modelo de dois

fluidos e de 5 %, para o modelo homogéneo.

Os resultados obtidos com o modelo de dois fluidos, em varios casos, apresentaram
praticamente a mesma concordéncia obtida entre os resultados do modelo homogéneo e os dados
experimentais. Tal fato se deve a pequena extensdo da regido de escoamento bifasico observado
na maioria dos casos experimentais utilizados para a validagdo do presente modelo, uma vez que
em tais situagdes a modelagem do escoamento nessa regido passa a ter pouca influéncia sobre o

resultado global.

O tempo de CPU gasto ao se usar o modelo homogéneo ¢, em média, quatro vezes menor do

que aquele gasto com o uso do modelo de dois fluidos. Esse fato e a pequena diferenca entre os
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resultados calculados pelos dois modelos, demonstram que o modelo homogénco é bastante
adequado para a analise do escoamento bifasico ao longo de trocadores de calor tubo capilar-

linha de sucg@o.

Os métodos para solugdo das equagdes governantes do escoamento e para a estimativa da

vazdo em massa ¢ da temperatura na saida da linha de sucgdo que apresentaram maior
estabilidade numérica ¢ menor tempo de processamento foram, respectivamente, para o modelo
de dois fluidos: o método de Predigdo e Corregdo de 5° ordem e o método de Newton Raphson e,
para 0 modelo homogéneo: o método de Runge Kutta de 5* ordem com passo adaptativo ¢ o

método de Levenberg-Marquart.

Considerando-se as conclusdes anteriores e as dificuldades que surgiram durante o
desenvolvimento deste trabalho, observa-se que muitas areas ainda devem ser pesquisadas para
melhorar o entendimento do fendomeno e, conseqiientemente, a modelagem do escoamento ao
longo de trocadores de calor tubo capilar-linha de suc¢do. Dentre essas, salienta-sc a necessidade
de investigagdes sobre a existéncia do fendmeno de metaestabilidade, uma vez que trabalhos
experimentais recentes tém indicado a ocorréncia de tal fendmeno em tubos capilares ndo-

adiabaticos.

Os termos que consideram o atrito na regido bifasica exercem uma grande influéncia sobre o
escoamento e precisam ser amplamente estudados, uma vez que correlagdes mais adequadas

tornariam o modelo mais realista.

Esforgos adicionais devem ser realizados na tentativa de implementar o método de Levenberg-
Marquardt para a estimativa dos pardmetros no caso do modelo de dois fluidos, buscando-se

eliminar o problema de instabilidade que algumas vezes ocorre no procedimento de calculo.
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4. MODELAGEM DO ESCOAMENTO AO LONGO DE EVAPORADORES DE
SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS

4.1 Introducao

Os evaporadores de serpentina com tubos aletados, comuns em aplicagdes relacionadas com
sistemas de ar-condicionado e refrigeragdo, consistem de uma série de fileiras paralelas de tubos
aletados externamente. A representagdo esquematica de um circuito desse tipo de evaporador €

mostrada na Fig. 4.1.

g
:

refr!gf';anto 1 '/
regiédo

|.‘ regidobifédsica i | | ¢2uperaquecida

f refrigerante

Fig. 4.1 - Esquema de um evaporador de serpentina com tubos aletados.

A analise do escoamento do fluido refrigerante no interior dos tubos do evaporador e do
escoamento do ar do lado externo é importante, tanto para o projeto quanto para o controle do

sistema como um todo.
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 62

O escoamento do fluido refrigerante no interior dos tubos de um evaporador ¢ bastantc
complexo, identificando-se em alguns casos, devido a mudanga de fase, até trés regides: uma de

escoamento liquido, uma de escoamento bifasico liquido-vapor ¢ uma de escoamento de vapor.

Além disso, durante a operagdo do sistema de refrigeragdo, grandes periodos transientes podem

surgir como conseqiiéncia, por exemplo, do inicio do funcionamento do sistcma, dos ciclos dc
parada e acionamento do compressor ou da variagdo das condigbes de operagdo do sistema.
Durantc tais periodos as regides liquida, bifasica ou de vapor podem sc formar ou desaparccer,
dificultando ainda mais a modelagem do escoamento. Com isso, o conhecimento das
caracteristicas dinadmicas de um cvaporador € importante para o projeto e para o controle dc

muitos sistemas de refrigeragdo e condicionamento de ar.

Em razdo do padrdo complexo do escoamento do ar sobre as superficies externas dos tubos ¢
aletas, a determinagdo teodrica de coeficientes de transferéncia de calor ¢é freqiientemente
impedida. A combinagdo entre os processos de transferéncia de calor, massa e quantidade de
movimento complicam a analise, tornando necessario recorrer-se a trabalhos experimentais para a

obtengdo de dados empiricos a screm utilizados em modelos teodricos.

Esse grande numero de fenomenos envolvidos mostra que os sistemas de refrigeragdo e
condicionamento de ar operam sob condigdes variaveis e, assim, uma condig¢@o Unica de regime
permanente ndo existe, especialmente se os controles de capacidade do sistema estiverem
ajustados para uma dada situagdo. Portanto, as investigagdes ndo deveriam sc restringir a analisc
do regime permanente, mas também, incluir o regime transiente ou analise dindmica. A

modelagem dindmica ¢ uma descrigdo matematica do sistema no dominio do tempo.

O comportamento dindmico de um evaporador pode resultar da variagdo da vazio dc fluido
refrigerante causada pela necessidade em manter as condigdes preestabelecidas pelos controles de
capacidade do sistema. As capacidades térmicas dos tubos ¢ do refrigerante, que atuam como
reservatorios de energia térmica, determinam a extensdo do escoamento bifasico ao longo dos
tubos do evaporador e, por isso, sdo fatores importantes no comportamento transicnte ¢ na
eficiéncia desses trocadores dc calor. Dessa forma, o sucesso do modelo dindmico para
cvaporadores de serpentina com tubos aletados depende do grau de entendimento do escoamento
bifasico.

Usualmente, o processo de transferéncia de calor entre o refrigerante € o ar em um

evaporador de scrpentina com tubos aletados ocorre em um escoamento de fluxo cruzado, como
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mostrado na Fig. 4.1. A fim de melhorar a eficiéncia da transferéncia de calor ou buscar as

condigdes ideais de funcionamento, varias configuragdes de tubos sio empregadas e varios

m¢étodos para s¢ escolher o melhor circuito sdo utilizados. Essa diversidade torna a modclagem

do escoamento ainda mais complexa, fazendo com que os modelos que usam a formulagdo
distribuida, conhecidos como modelos distribuidos, sejam cada vez mais utilizados ¢m razdo da
flexibilidade e aplicabilidade em descrever, além do comportamento dinidmico, a diversidade

geométrica dos cvaporadores de scrpentina com tubos alctados.

Uma grande varicdade de configuragdes do escoamento ao longo de cvaporadores tem sido
estudada e documentada na literatura. A maioria das pesquisas apresentadas refere-se a
trocadores de calor usados em sistemas de refrigeragdo comerciais ¢ em aplicagdes dc ar
condicionado. Nesses estudos, a velocidade do escoamento e pardmetros geométricos tais como:
tipos de aletas, namero de fileiras e disposigio de tubos sdo consideravelmente diferentes

daqueles de um evaporador de um sistema de pequeno porte (sistemas domésticos).

Varios tipos de modelos para descrever o comportamento dindmico de evaporadores tém sido
apresentados na literatura. Wang ¢ Touber (1991) forneceram uma ampla revisdo bibliografica
desses modelos e os classificaram em quatro grupos: modelos de caixa preta, de uma-zona, de
duas-zonas ¢ distribuidos. Dentre esses modelos, os que fornccem mclhores resultados do

comportamento dindmico do evaporador sdo os modelos distribuidos.

O modeclo de caixa preta ¢ na verdade uma idéia da teoria de controle de sistcmas. Tem a
vantagem da simplicidade, mas ndo revela o mecanismo do comportamento dinamico. Com cssc
tipo de modelagem, um evaporador pode ser representado por um conjunto de fungdes de
transferéncia, com varias constantes, as quais sdo determinadas através de cxperimentos. Os

modelos de caixa preta sio usados para investigar problemas de controle em refrigeragao.

Os modelos de uma-zona sio apropriados para evaporadores do tipo casco tubo, nos quais,
geralmente, ndo ha escoamento bifasico. Entretanto, para evaporadores de cxpansdo scca o
refrigerante escoa usualmente ao longo de longas serpentinas e passa por duas regides: uma de
escoamento bifasico ¢ outra de escoamento monofésico. Assim, os modelos de uma-zona ndo tém

sido usados nesses casos.

Os modelos de duas-zonas sao muito populares. Neles, as regides de escoamento bifasico e de
escoamento monofasico sdo consideradas separadamente e os principios de conscrvagdo da massa

¢ de conservagdo da cnergia podem ser razoavelmente descritos, mesmo quc uma
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descontinuidade das varidveis entre as duas regides scja inevitavel. Isto requer alguns reparos
artificiais, para tornar o modelo suficientemente realista. O modelo de duas-zonas necessita de um
cocficiente de transfcréncia de calor médio na regido bifasica ¢, dessa forma, intcgragdes
matematicas devem ser usadas, pois as correlagdes existentes determinam valores locais para esse
cocficiente. Algumas hipoteses sdao nccessarias para isso, tais como assumir uma distribuigdo
linear do titulo. Outra desvantagem do modelo de duas-zonas é que ele nio se adapta a diferentes

arranjos do circuito de tubos do evaporador.

Recentemente o modelo  distribuido tem ganhado importidncia na modclagem do
comportamento dinamico de evaporadores de expansdo seca, geralmente utilizados em
refrigeradores domésticos ¢ condicionadores de ar de parede. Entretanto, um dos problemas

principais desse modelo é a descrigdo da fragdo de vazio e do escoamento bifasico. A

transferéncia de quantidade de movimento entre as fases liquida ¢ de vapor causa o efeito de

deslizamento, que influencia a distribuigdo de massa do refrigerante. Dessa forma, a fragdo de

vazio deve ser adequadamente descrita para tornar o modelo distribuido mais realista.

Wang ¢ Touber (1991) apresentaram um modelo distribuido que considera o cfeito do
escorregamento entre as fases, usando uma equagéo simplificada para descrever a fragdo de vazio.
Porém, a temperatura no evaporador foi considerada constante e a perda de carga foi considerada
somente no final da regido bifasica. Os resultados apresentados mostraram que o modelo descreve
corretamente o comportamento transiente do evaporador, causado pelos controles de capacidade,

tais como liga-desliga ou multiplos estagios.

Em 1995, Karatas ef al. realizaram um trabalho experimental e investigaram as caracteristicas
de transferéncia de calor ¢ perda de carga, do lado do ar, em evaporadores de tubos alctados
usados em refrigecradores domésticos. Realizaram-se testes em quatro serpentinas diferentes,
considerando campos de velocidade e temperatura uniformes ¢ ndo-uniformes na entrada do
evaporador. Nesse trabalho, Karatas et al. apresentam correlagdes para o fator de atrito e para o
coeficiente de transferéncia de calor, em termos do nimero de Reynolds e do fator de aletas, que
¢ a razdo cntrc a arca da superficie externa total com aletas e a area da superficie cxterna do tubo

de uma serpentina sem aletas.

No modelo distribuido proposto por Jia ef al. (1995), considera-sc¢ o escoamento bifasico

como homogéneo, a perda de carga do refrigerante no interior do tubo e a condensagao do vapor
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d’agua do ar sobre as alctas. Jia ez al. (1995) analisaram o desempenho dindmico de cvaporadores
comparando os resultados calculados com os dados experimentais obtidos em um evaporador
comercial trabalhando com o refrigerante R-134a. Os resultados indicaram que o modclo fornece
uma estimativa razoavel da resposta dindmica do cvaporador a uma variagdo da vazdo do

refrigerante em sua entrada.

Willatzen et al. (1998) ¢ Pettit et al. (1998) apresentaram um modelo para a simulagio do

comportamento dindmico de evaporadores e condensadores usados em sistemas de refrigeragdo.
Nesses trabalhos, a discussdo apresentada trata primariamente do escoamento do refrigerante ¢ da
transferéncia de calor entre o refrigerante e a parede do tubo. Os detalhes da transferéncia de
calor do lado externo do tubo sdo omitidos, isto é, a convecgdo de calor do tubo para o mcio
ambiente € simplesmente descrita por um coeficiente de transferéncia de calor e uma area

superficial cfetiva.

No modclo matematico de Willatzen et al. (1998) e Pettit ef al. (1998), considera-sc o
escoamento unidimensional e solucionam-se as equagdes de conservagdo de massa e energia ao
longo dos tubos € a cquagdo da energia para a parede do tubo. A perda de carga ¢ assumida
desprezivel e dessa forma ndo sc considera a equagdo de conservagdo da quantidade de
movimento. Um sistema de equagdes diferenciais ordinarias ¢ integrado, separadamente, ao longo
de trés regides: liquida, bifasica e de vapor. Os testes revelaram que o modelo pode trabalhar em
uma larga faixa dc condi¢des de operagdo do evaporador e que a transigdo entre a regido biféasica

¢ a regido monofasica ocorre de mancira suave.

Um modelo dindmico distribuido foi apresentado por Jia e al. (1999), para avaliar a influéncia
do modelo de escoamento bifasico na resposta transiente de um cvaporador de cxpansdo scca.
Nesse trabalho, foram utilizados para o escoamento bifasico o modelo homogéneo e o modelo
scparado. Para o modelo separado, utilizaram-se trés diferentes modelos para o calculo do fator
de deslizamento, S: modelo de Chisholm, modelo de Smith e modelo de Premoli, também
conhecido com modelo CISE. Os resultados calculados foram comparados com os dados
experimentais obtidos em um evaporador utilizando o refrigerante R-134a. Verificou-se que o
modelo scparado simulou meclhor a resposta transiente do evaporador, independentemente do
modelo do fator de deslizamento. A queda de temperatura em fungdo do tempo para o ar,

fornecida pclo modclo homogéneo, ¢ mais acentuada do que aquela obtida experimentalmente.

Liang ef al. (1999) utilizaram um modelo distribuido para predizer, em regime permancente, 0
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 66

desempenho de um evaporador de expansdo seca. O modelo numérico calcula a vazdo em massa
ou o comprimento da serpentina do evaporador, considera a queda de pressdo do refrigerante € as
aletas parcialmente ou totalmente molhadas. Os resultados calculados sdo comparados com os
dados experimentais de um cvaporador utilizando o refrigerante R-134a. Liang ef al. (1999)
também analisaram o efeito da umidade do ar ¢ do uso dos refrigerantes R-134a ¢ R-12 sobrc o
desempenho do evaporador. As taxas de transferéncia de calor obtidas pelo modelo possuem uma
incerteza de 10% em relagdo aos valores medidos, considerando diferentes condigdes do

cscoamento dc ar.

Embora sejam encontrados na literatura varios estudos, tanto experimentais quanto
computacionais, sobre evaporadores de serpentina com tubos aletados, os modclos que analisam
o comportamento transiente desse tipo de evaporador sdo poucos e bastante recentes. Nota-se
que varios parametros ¢ efeitos ainda precisam ser analisados, para melhorar o entendimento ¢ a

modelagem dos fendmenos complexos envolvidos neste tipo de problema.

Neste capitulo é apresentada uma analise do escoamento, nos regimes permanente e
transiente, ao longo de evaporadores de expansdo seca de serpentina com tubos alctados, quando
submetidos a variagdes das condigdes de operagdo. Apresenta-se um modelo numérico distribuido
desenvolvido por Barbieri (2001), para a simulagio da resposta transientc decssc tipo dc

evaporador.

Nesse modelo, considera-se a queda de pressdo do escoamento do fluido refrigerante no
interior dos tubos ¢ a condcnsagdo do vapor d’agua do ar quc cscoa em fluxo cruzado na paric
externa dos tubos. O modelo homogéneo € usado para descrever o escoamento bifasico do fluido
refrigerante, sendo que as equagdes de conservagdo da massa, da quantidade de movimento ¢ da
energia sdo, respectivamente, resolvidas para o calculo da massa especifica, da velocidade ¢ da

temperatura do fluido refrigerante.

Para o ar, sdo rcsolvidas as equagdes de conservagdo da energia e de conscrvagdo da
umidade, a fim de serem avaliadas, respectivamente, a temperatura ¢ a umidade do ar no
evaporador. Além disso, resolve-se a equagdo de conservagio da encrgia para a parede do tubo,

com a finalidade dc obter a sua tcmperatura.

O método de volumes finitos é usado na discretizagdo das equagdes governantes € o método

de Newton-Raphson € usado para a solugdo do sistema de cquagdes resultante. Para avaliar o

comportamento transiente do evaporador, uma variagio em degrau da vazio em massa de
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refrigerante ¢ imposta em sua entrada. Os resultados obtidos sio comparados com dados
experimentais disponiveis na literatura, em termos de distribuigdes do grau de superaquecimento

ao longo da scrpentina ¢ da temperatura de saida do ar.

Apresenta-se, também, uma analise da influéncia das equagles constitutivas ¢ de alguns
parametros do problema sobre os resultados do modelo. Com o objetivo de destacar as
potencialidades do modelo, apresentam-se resultados computacionais referentes a alguns
parametros importantes do projeto e analise do desempenho de evaporadores de serpentina com

tubos alctados.

4.2 Formulagdo do Problema

No presente modelo, o escoamento ao longo do tubo do evaporador € dividido em duas
regides: uma de escoamento bifasico liquido-vapor e outra de cscoamento monofésico, na qual o
fluido refrigerante cncontra-se no estado de vapor superaquecido. Considera-sc a queda dc
pressdo do escoamento no interior dos tubos ¢ a condensagdo do vapor d’agua do ar quc cscoa

em fluxo cruzado externamente aos tubos.
Para simplificar o problema, as seguintes hipdteses sdo consideradas:

a) O cvaporador possui um Unico circuito, uma vez que a vazdo em massa ¢ considcrada
uniforme ao longo de cada circuito ¢ a condugdo de calor entre esses circuitos ¢ ignorada;
b) O escoamento bifasico no interior dos tubos € simplificado como um escoamento

unidimensional ¢ homogéneo;

c) A variagdo das cnergias cinética e potencial do refrigerante ¢ desconsiderada,

d) O coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar ¢ uniforme, mas o scu valor na regido
seca pode ser diferente daquele da regido imida;

¢) A condugdo de calor na parede do tubo ¢ desconsiderada;

f) O ar ¢ considerado incompressivel,

g) Desconsidera-se a formagédo de gelo;

h) Assume-se que o fluido refrigerante seja isento de oleo.

As equagdes governantes do escoamento no interior do tubo sdo divididas conforme o tipo de
escoamento: monofasico ou bifasico. As equagdes apresentadas a seguir referem-se a regido de

escoamento bifasico. Substituindo-se @ = I, fragdo de vazio unitaria, nessas equagocs, obtém-sc
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as equagdes governantes para a regido de vapor superaquecido.

Com basc nas consideragdes mencionadas acima, considerando os paramctros gcométricos do
evaporador mostrados na Fig. 4.2 e aplicando os principios de conservagio da massa, da
quantidade de movimento e da encrgia para o refrigerante, de energia para o ar e para a parcde do

tubo e da massa (umidade) para o ar, obtém-se as equagdes governantes do problema, dadas por:

d#[

Fig. 4.2 Parametros geométricos do evaporador.

e Equagdo de Conservagio da Massa Para o Refrigerante:

e .2 4.1)
ot oz

na qual p=/(I-a)p,+ap,] ¢é a massa especifica da mistura liquido-vapor, u= /G, /p] ¢éa
velocidade na diregio do escoamento, a = {/+/ p,(1-x)/px ]} ¢ a fragio de vazio, x é o

titulo da mistura, G, ¢ o fluxo de massa de refrigerante, ¢ é tempo, z é a coordenada ao longo do

tubo do evaporador ¢ g, ¢ p, sdo, respectivamente, a massa especifica do liquido ¢ do vapor.
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e Equacdo da Quantidade de Movimento Para o Refrigerante:

3(;"3")+0(5"2)=_Qpﬂ
ot oz 0z

- (4.2)

na qual p ¢ a pressdo do escoamento no interior dos tubos e o termo f, =(dp, /dz), redugdo

de pressdo devido ao atrito, ¢ analisado no Item B.1.

* Equagdo de Conservagdo da Energia Para o Refrigerante:

Realizando o balango de energia no volume de controle, mostrado na Fig. 4.3, obtém-se a
equacdo de conservagdo da cnergia térmica do refrigerante, dada por,

o( puh, )
oz

T L

= dz = dg, Adz (4.3)

na qual # ¢ a energia interna do refrigerante, 4 = [(/—x)h +xh ] é a entalpia do refrigerante,
h, ¢ h, sdo, respectivamente, a entalpia do liquido e do vapor, 4, ¢ a arca intecrna do tubo por

unidade de comprimento (vide Apéndice C), 4,, ¢ a arca da segdo transversal do tubo,

dq, =[H, (T, ~-T,)] é a taxa de transferéncia de calor da parede do tubo para o refrigerante, H,

¢ o cocficiente de transferéncia de calor no interior do tubo, 7,, ¢ a temperatura da parcde do
tubo ¢ 7, ¢ a temperatura do refrigerante. Observa-se na Fig. 4.3 que m, =(pu A,, )¢ a vazdo

em massa dc refrigerantc.

ddiger
4

—at _.... oz

Fig. 4.3 Volume de controle para o balango de energia no refrigerantc.
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Substituindo @ =(h — pV), na qual ¥V € volume especifico do refrigerante (mistura), na

Eq. (4.3), tem-se que,

APh) , oPuh) _ 4 4. %
o & Ay o

considerando na Eq. (4.4) que, h = ph, = [(I - a)p,h, +ap h,], obtém-se,

o ohu) _ A 4o @
o &z A4, ot

o Equagdo de Conservagio da Energia Para o Ar:

Quando o ar escoa ao longo de uma superficie aquecida ou resfriada € possivel que ocorra
uma transferéncia simultdnea de calor sensivel e calor latente. Se a temperatura da superficie for
distinta da temperatura do ar, havera transferéncia de calor sensivel. Se a pressdo parcial do vapor
na corrente de ar for diferente da pressdo parcial do vapor do ar junto a parede, havera

transferéncia de massa, vapor d’agua.

Essa transferéncia dc massa determina uma transferéncia de cnergia, em virtude do calor
latente necessario para a mudanga de fase da agua: condensagdo ou evaporagdo. Dessa forma, se
ocorrer condensagdo do vapor d’agua, calor latente deve ser removido e, ao contrario, se ocorrer

evaporagdo de agua, o calor latente deve ser fornecido.

Nas serpentinas com tubos aletados, largamente usadas em aplicagdes para o resfriamento do
ar atmosférico, ¢ comum a ocorréncia de desumidificagdo do ar. Com a desumidificagdo, a
superficie da serpentina do lado do ar ficara coberta por uma pelicula de agua liquida que,
eventualmente, podera se congelar. Dessa forma, além da transferéncia de calor sensivel, havera a

transferéncia de calor latente em razdo da condensagio.

Realizando o balango de energia para o ar no volume de controle mostrado na Fig. 4.4,

desconsiderando a inércia térmica do ar, tem-se que,

ma(ﬂ’a = dq.aAl'dz 7 mdgﬂahl,dgua (46)

na qual 1, = [ pu,(W,,L..,)] ¢avazio em massa de ar seco, p, ¢ a massa cspecifica do ar

seco, u, é a velocidade do ar, L, ¢ o comprimento do trecho reto do evaporador, W, , ¢ a

evap evap
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largura do evaporador, 4, ¢ a area total de transferéncia de calor por unidade dec comprimento
(vide Apéndice C), dm,,,, ¢ a vazio em massa de agua proveniente da desumidificagdo do ar ¢

h, seua € @ entalpia da dgua liquida na temperatura da parede (7).

ld’a(ha"‘dha) l rhéguah]'égua

HIII!H*;LIU|

mrhrlz

———

L TTTTTTTTT

l ah a l +dm58‘")hl ,agua

dz

Fig. 4.4 Volume de controle para o balango de energia no ar.

Na Eq. (4.6), dg, ¢ a taxa dc transferéncia de calor entre o ar ¢ a supcrficic cxterna da

scrpentina com tubos alctados, dada por,

dq,=H,(T,-T, )+H A, . (0, -0,,,) 4.7)

na qual H, ¢ o cocficicnte de transferéncia de calor do ar, @, ¢ a umidade absoluta do ar, @

a,sal

¢ a umidadc do ar saturado na temperatura da paredc do tubo, 4,,, ¢ o calor latente de
condensagdo da agua na temperatura da parede e H , ¢ o coeficiente de transferéncia de massa,

calculado pela correlagdo de Lewis, dada por,

H, = H, (4.8)
Le s

na qual Le = [k, /( p,c,,D,)] ¢ onimero de Lewis, D, ¢ a difusividade de massa agua-ar, &,
¢ a condutividade térmica do ar seco € ¢, € o calor especifico a pressdo constante do ar seco.

Na Eq. (4.6) a vazdo em massa de agua, ¢ dada por,

di,,=H, Ad(0,-a,,,) (4.9)
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Substituindo as Eqgs. (4.7) ¢ (4.9) na Eq. (4.6) tem-se que,

madha = HaAr dz(?; i Tw) + HmAldz z'dglm(a)a i wa,sar) + HmA\'dz(ma - wa.mr )h!,dgrm (4 10)

e Equagdo de Conservagdo da Energia Para a Parede do Tubo:

Realizando o balango de energia no volume de controle mostrado na Fig. 4.5, por unidade de

comprimento do tubo, tem-se,

dE
—=dq Adz—-dq_Adz
di q,4, 9., 4;

na qual, o termo transiente ¢ dado por,

dE orT,
S Moy (4.12)

na qual M, ¢ a massa da parede do tubo ¢ aletas por unidade de comprimento, calculada pcla
Eq. B.51) ¢ ¢,,, ¢ o calor cspecifico médio & pressdo constantc considerando o material do

tubo ¢ o material das aletas, calculado pela Eq. (B.48).

Fig. 4.5 Volume de controle para o balango de energia na parede do tubo.

Substituindo a cxpressdo de dq,,, ¢ as Eq. (4.7) ¢ (4.12) na Eq. (4.11), a cquagdo dc

conservagdo da energia para a parede do tubo € dada por,

s B A (T ~T,)+H Ak
ot

dgua
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e Equagdo de Conservagdo da Massa (Umidade) do Ar:
Realizando o balango de massa do ar no volume de controle mostrado na Fig. 4.6, tem-se,

mada)a = ‘irhéglm (4 14)

Substituindo a Eq. (4.9) na Eq. (4.14), obtém-se,

madwa = HMA‘I‘;'Z(ma - wa.sar)

EEEERENEE

——

TTTTTTTT]

l maw, l Mgust dM g

. |

Fig. 4.6 Volume de controle para o balango de umidade do ar.

O sistema formado pelas Egs. (4.1), (4.2), (4.5), (4.10), (4.13) ¢ (4.15) deve scr resolvido
para o calculo das seis incognitas p, u, h, T,, T, e a,. Para isso, equagdes auxiliares sdo
requeridas para o calculo do fator de atrito, dos coeficientes de transferéncia de calor para o

refrigerante e para o ar e do cocficiente de transferéncia de massa para o ar. Tais equagdes estdo

apresentadas no Apéndice B.

A pressdo do escoamento no interior dos tubos ¢ calculada por uma equagdo de estado, ou
scja, uma relagdo entrc a pressdo, entalpia e a massa especifica do refrigerante, p = p( p,h, ).
Essa equagdo também esta apresentada no Apéndice B. Neste trabalho, obtém-se as propriedades
termofisicas do ar ¢ da agua usando-se os dados apresentados pecla ASHRAE (1993) e por

Incropera e DeWitt (1998). As propriedades termofisicas do fluido refrigerante sdo calculadas
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pelos dados fornecidos por McLinden ef al. (1998) e as propriedades do material da parcdc e das
alctas sdo calculadas pclos dados fornecidos por Incropera € DeWitt (1998).

4.3 Condigdes Iniciais

Para verificar a resposta dindmica do evaporador as variagdes das condigdes de operagdo, as
condigdes iniciais sdo aquelas estabelecidas no regime permanente, ou seja, o cscoamento do
refrigerantc ao longo do cvaporador ¢ o escoamento do ar do lado cxterno, sdo assumidos
inicialmente em regime permancnte. Nesse caso, o escoamento ¢ governado pelas Egs. (4.1),
(4.2), (4.5) e (4.13), com os termos transientes anulados, e as Egs. (4.10) e (4.15). Assim, a
solugdo dessas equagdes sdo usadas como condigdes iniciais para o refrigerantc na cntrada do

tubo, z = 0, mostrada na Fig. 4.2, ¢ para o ar sobre o evaporador, dadas por,

(1) z=0: m =m xX=x T =T (4.16)

r r.en eon r.en

(ii) sobre o evaporador: 7, =T, = no=m 4.17)

a,so a a,se a a,so

nas quais o subindicc en indica as condigdes na entrada do tubo e¢ o subindice so indica as

condigdes sobre o evaporador.

4.4 Metodologia de Solugdo

Para a solugdo numérica do sistema formado pelas Egs. (4.1), (4.2), (4.5), (4.10), (4.13) ¢

(4.15) utiliza-sc, neste trabalho, o método dos volumes finitos.

O arranjo desencontrado ¢ usado para a localizagdo relativa das varidveis na malha

computacional. Nesse arranjo, as variaveis: g, p, h, e T, sdo armazenadas nos pontos centrais

dos volumes de controle, pontos W, P e E mostrados na Fig. 4.7, e as velocidades sdo
armazenadas nas faces w ¢ e dos volumes de controle, também mostrados na Fig. 4.7. Com isso, 0
gradiente de pressd@o pode ser representado como a forga motriz das velocidades, uma vez que
elas sio armazenadas entre dois pontos de pressdo. Esse arranjo € fisicamente consistente, pois,
dentre outros fatores, as velocidades estdo localizadas adequadamente para o balango dec massa,

cujo volume de controle ¢ centrado no ponto P, mostrado na Fig. 4.1a.

E importante salientar que, se por um lado o arranjo desencontrado promove a estabilidade

necessaria para o acoplamento pressdo-velocidade, também provoca uma complexidade adicional
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do ponto de vista de programagdo computacional, pois o controle dos indices das variaveis €,

obviamente, mais complexo.

Az FL’I

(a) (b
Fig. 4.7 (a) Volume de controle para o calculo das variaveis: p, p, h, e T, ; (b). Volume de

controle para o calculo das velocidades.

Uma vez que o problema ¢ predominantemente convectivo o esquema upwind ¢ usado na
discretizagdo das equagdes governantes, pois o uso de diferengas centrais na aproximagdo dos
termos convectivos cria, quase sempre, coeficicntes negativos. Tais coceficientes, associados a
natureza do método iterativo usado na solugdo do sistema de equagbes, podem impedir
totalmentc a obtengdo da solugdo. Além disso, a presenga de aproximagdes de alta ordem, como
diferengas centrais nos termos convectivos, quando esses forem dominantes, gera instabilidades,

produzindo solugdes que apresentam oscilagdes numéricas em regides de gradientes clevados.

Dessa forma, o uso de diferengas centrais e de outros esquemas de alta ordem, em problemas
de convecgdo dominante, cm geral, conduzem a solugdes ndo realistas por serem csquemas nao-
dissipativos. Ja o esquema upwind, por ser dissipativo, produz solugdes fisicamente coerentes e

garante a positividade dos coeficientes, pois tém a propriedade de suavizar os altos gradientes.

Para o refrigerante ¢ para a parede do tubo, as Egs. (4.1), (4.2), (4.5) ¢ (4.13), sdo

discretizadas nos volumes de controle mostrados na Fig. 4.7, sendo dadas por,

o Equagdo da Conservagio da Massa Para o Refrigerante:

a,p,—a,—b=0 (4.18)

na qual, a,=/(4z/4t)+u,], a,=[pyu,], b=[(ppdz)/At] e o indicc superior o

indica o valor calculado no instante de tempo anterior.
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® Equagdo da Quantidade de Movimento Para o Refrigerante:

au,—au,+(p,-p,)-b=0 (4.19)

na qual, @, =/ p(Az,/A)+ o, ], a,=[pu,] e b=|pous(Az,/at)-f, Az,

e Equagdo de Conservagdo da Energia Para o Refrigerante:

ah, ,-ah  —b=0

naqual, a, =/[p,(42/4t )+ pu, ], a,=[pyu,],

b=[Pph,, +(pp—pPr)l(Az/ At)+[AH, o(T,p =T, ,)](42/ 4,)

e Equagdo de Conservagdo da Energia para a Parede do Tubo:

al,-b-c=0

a,=(M,., Cpup)(Az/A1)+(H,, A A2)+(H,, 4, Az)

b=(Myp cpup T;"P)(Az/dt)ib(Ha‘,, A Az T s )+(H, A A4z2T, ;)

c=H,,A

aglmAf 4 z(a,a,s - a’a.m.?)

Para o ar, as Eqs. (4.10) ¢ (4.15) sdo discretizadas no volume de controle mostrado na

Fig. 4.8, sendo dadas por,

o Equagdo de Conservagio da Energia Para o Ar:
m,(h,, —h,s)-a-b-c=0

naqual: a=[H ,A,4(T,;-T,,)]
b = [Hm,.P;léguaAt &(wa,s o a)a.sor.P )]

c= [HI!I.P hf.dgua.P AI Az(a)a.s il wa..mf.P -)]
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Fig 4.8 Volumc de controle para o ar.

o Egquagio de Conservagio da Umidade Para o Ar:
ma (a)a.N - a)a.s ) - Hm.PAlAz(aJa,s ‘-*G)G_W_,_P ) =0
nas quais os indices N, P, S, n e s indicam as posigdes mostradas na Fig. 4.8.

A solugdo do sistema de Eqgs. (4.18) a (4.23) € obtida ao longo do evaporador, dividindo-o em

pequenas células, em um total de MT, conforme mostrado na Fig. 4.9.

1Ar

s

=MJ
—at}

¢ ~E¢

1
D= +=-= -+ -0 ‘+-<}-—4

-0 -
*
-0 -

b

I
I
e = == = + = = =4 = = = 4 = [ —-|
]
]

™ "'f—"(>""1
b —+—-{>—-—4
= = 4+ = D= = 4

D= = + = = = 4 =

—-—r = = = [P =y -

ro=h= = = b
P = + = 4

Fig. 4.9 Divisdo do cvaporador para a solugdo numérica.
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Para cada célula, sete varidveis devem ser calculadas: p, u, p, h, T

W

I,e w, As
varidveis p, p, h, ¢ T, sdo armazenadas no centro da célula, a velocidade, u, ¢ armazenada na
facc vertical da célula ¢ as varidveis 7, ¢ w,sdo armazenadas na face horizontal da célula (vide

Fig. 4.9).

Obscrva-sc que as Eqgs. (4.18) a (4.21), para o refrigerante ¢ parede do tubo, ¢ as Egs. (4.22)
¢ (4.23), para o ar, formam dois sistemas de equagGes ndo-lineares, que podem ser resolvidos

utilizando-se o método de Newton-Raphson.

Para melhorar a eficiéncia do processo de solugdo, utiliza-se neste trabalho um método

iterativo em duas ctapas:

(i) Etapa 1 — Calculo das varidveis do refrigerante e da parede do tubo:

Nesta ctapa, ¢ assumido que as condi¢des do ar, 7, ¢ @,, ao longo de todo o dominio dc

solug@o sejam conhecidas. Assim, um método de Newton-Raphson de célula em célula, iniciando-

se da entrada do tubo, é usado para resolver o sistema de equagdes para o calculo de p, u, h, e

T, sendo p calculado pela Eq. (B.45).

A solugdo numérica inicia-s¢ na cntrada do tubo, m=1/, onde o escoamento ¢ bifasico, ¢
prosscgue célula a célula até que o titulo atinja o valor unitario, passando o ¢scoamento a scr
monofasico. Quando a temperatura da parede do tubo atinge a temperatura do ponto de orvalho
do ar, para a condigdo cspccificada na face horizontal da célula, tem inicio o processo dc

condcnsagdo do vapor d’agua do cscoamento de ar sobre os tubos.

(ii) Etapa 2 — Cdlculo das varidveis para o lado do ar:

Nesta etapa realiza-se a corregdo dos valores da temperatura e umidade do ar resolvendo-se, o
sistema formado pelas Eqgs. (4.22) e (4.23), pelo método de Newton-Raphson. Essa corregdo ¢
rcalizada para toda a malha ¢ ndo célula a célula, constituindo um sistema de ordem igual a

2MT . A convergéncia € obtida quando a somatoria das corregdes das condigdes do ar, 7, € a,,

forem inferiores a 10™.

Para a malha apresentada na Fig. 4.9 os indices /7, j ¢ m sdo relacionados pela cquagdo dada

por,
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m=i+(j-IMI (i=123,...Ml; j=123,...,MJ) (4.24)

Considera-se que o regime permanente ¢ alcangado quando a variagdo de p, u, he T, de

um passo de tempo para o outro, for menor do que 10™.

Atingido o regime permanente, a vazio em massa de refrigerante € aumentada ou reduzida,
para simular a resposta transiente do evaporador. Como o evaporador encontrava-sc cm regime
permancnte, cssa perturbagdo fara com que, apés um periodo transicnte, um novo regime
permancnte se cstabelega. Tal variagdo da vazio em massa de refrigerante simula a variagdo das
condigOes de operagio do sistema, as quais um equipamento de refrigeragio ou de ar-

condicionado esta fregiientemente submetido.

Durante o periodo transiente, a pressdo e a vazado em massa de refrigerante na cntrada do
evaporador sdo controladas por fungdes p,(f) e mi (t), ajustadas aos valores medidos. Essas
fungdes governam o intervalo de tempo em que o evaporador se adapta as novas condigdes de
operagdo do sistema. Vale lembrar que as condigdes do ar sobre o evaporador permanecem
constantes, scndo que o aumento ou diminuigdo do efeito de refrigeragdo ¢ simulado

exclusivamente pelo aumento ou diminuigdo da vazdo em massa de refrigerante.

4.5 RESULTADOS E DiscussAo

4.5.1 Definigdo do Modelo

O modelo de solugdo proposto, apresentado no Item 4.2, consiste das Eqs. (4.1), (4.2), (4.5),
(4.10), (4.13) ¢ (4.15) que devem, respectivamente, ser solucionadas para o calculo das variaveis:

p.uh,T, T, e w,. As equagdes auxiliares requeridas para o calculo da forga de atrito entre
o refrigerante ¢ a parede do tubo, f,, dos coeficientes de transferéncia de calor H, ,,H,, ¢ H,

e da pressdo do refrigerante estdo apresentadas no Apéndice B.

Inicialmente, os resultados calculados usando-se o presente modelo sdo comparados com
aqueles obtidos por Liang ef al. (1999), para um evaporador de uma fileira com quatro tubos,
cujos parametros geométricos ¢ condigdes de operagdo, respectivamente, sdo apresentados nas
Tabs. 4.1 ¢ 4.2. A entalpia na entrada do evaporador ¢ determinada pelas condigdes na saida do

condensador: temperatura de condensagio = 45 °C e grau de sub-resfriamento = 5 °C.
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Tab. 4.1 Pardmctros gcométricos do evaporador simulado por Liang ez al. (1999).

Parametros Geométricos Valores

Comprimento do tubo reto (m) 1,0

Espagamento transversal dos tubos (m) ¢ 025
Espagamento longitudinal dos tubos (m) 0,0216
Diametro externo do tubo (mm) 9,53
Didmetro interno do tubo (mm) 8,83
Espessura das aletas (mm) 0,12
Espagamento das aletas (mm) 2,41

Numero de aletas 394

Uma vez que os resultados obtidos dependem das equagdes constitutivas adotadas, o modelo
¢ investigado em maiores detalhes para verificar a influéncia dessas equagdes. O codigo
computacional foi testado, a principio, para o regime permanente pois essa € a condi¢do inicial
para a simulagdo dindmica do evaporador. A seguir sdo apresentados os rcsultados dos testes

realizados, os quais utilizam o Caso 02 apresentado na Tab. 4.2.

Tab. 4.2 Condi¢des de operagdo usadas por Liang ef al. (1999).

Condicdes de operacio na entrada Caso 01 Caso 02 Caso 03

Temperatura do refrigerante (°C) 10,5 - 10,5 11,0

Vazdo em massa de refrigerante (kg/s) 0,0036 0,0055 0,0086
Titulo 0,22 0,22 0,22
Temperatura do ar (°C) 28,0 28,0 28,0
Umidadc rclativa (%) 30 60 920
Velocidade do ar (nm/s) 2,0 2,0 2,0

e Influéncia do Coeficiente de Transferéncia de Calor Bifdsico:

Na litcratura, encontram-se disponiveis varias correlagdes, com diferentes concepgdes, para o
calculo do coeficiente de transferéncia de calor, CTC, em escoamentos bifasicos de fluidos
refrigerantes no interior de tubos. Neste item, analisa-se a influéncia de algumas dessas

correlagdes sobre os resultados obtidos com o modelo proposto.

Na Fig. 4.10a sdo mostradas as distribuigdes do CTC do lado do refrigerante. Nesses casos, 0
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CTC bifasico ¢ calculado pelas correlagdes de: Chen (1966), Jung e Radermacher (1991),
Kandlikar (1990) e Bandarra Filho ef al. (1997b). As descontinuidades observadas nos perfis do
coeficiente de transferéncia de calor mostrados na Fig. 4.10a devem-se a transi¢do do escoamento

bifasico para o monofasico.

Observa-se na Fig. 4.10a que as correla¢des para o CTC bifasico apresentam comportamentos
claramente diferentes, sendo que a correlagdo de Kandlikar (1990) fornece os valores menores,
acarretando vaporizagdo incompleta do fluido refrigerante. Tal fato pode ser melhor observado na
Fig. 4.10b, na qual apresentam-se os perfis de temperatura do refrigerante ao longo da serpentina
calculado pelo presente modelo e comparados com aquele obtido por Liang et al. (1999). O
maior grau de superaquecimento ¢ obtido quando a correlagido de Chen (1966) é empregada, uma
vez que tal correlagdo fornece os maiores valores do coeficiente de transferéncia de calor (vide
Fig. 4.10a). Na Fig. 4.10b, verifica-se também que o perfil de temperatura obtido quando a
correlagao de Jung e Radermacher (1991) € usada, € o que melhor se ajusta ao resultado de Liang

et al. (1999).

g

Ar: V=20 m's T,28°C, UR-60%

Jung e Radermacher (1991)
1 -+~ Bandarra Filho er al. (1997)

Ar V=20m's T=28°C, UR=60%
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Liang et al. (1999)
-+~ Bandarra Filho er al. (1997)
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Fig. 4.10. (a) Distribuigdes do coeficiente de transferéncia de calor no lado do refrigerante;
(b) Efeito do coeficiente de transferéncia de calor no escoamento bifasico.

e Influéncia do Coeficiente de Transferéncia de Calor Monofisico:

Em evaporadores de serpentina com tubos aletados de expansdo seca, a regido de escoamento
monofasico de vapor superaquecido, geralmente, compreende 20% do comprimento total da
serpentina. Para verificar a influéncia do coeficiente de transferéncia de calor nessa regido, foram

testadas as correlagdes dadas por: Dittus-Boelter (1930), Gnielinski (1976), Sieder e Tate (1936)
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e Sleicher ¢ Rouse (1975). Os perfis do coeficiente de transferéncia de calor monofésico,

calculados por essas corrclagdes, sdo apresentados na Fig. 4.11a.

Verifica-se na Fig 4.11a que, dentre essas correlagdes, com excegio da correlagio de Sieder e
Tate (1936), cujos valores do CTC monofisico estio proximos de 270 W/m® K, as demais
equagdes fornecem valores muito proximos entre si, na faixa de 215 a 230 W/m” K. Esse
comportamento faz com que os perfis de temperatura do refrigerante na regido monofasica sejam
praticamente coincidentes, como mostrado na Fig. 4.11b. Tal fato demonstra que os resultados
obtidos praticamente indecpendem da correlagdo usada para o célculo do cocficicnte de

transferéncia de calor monofasico.

Observa-se na Fig. 4.11b que os perfis de temperatura apresentados, referem-se apenas a
regido de escoamento monofasico, que compreende aproximadamente 0,4 m da serpentina. Na
Fig. 4.11b, mostra-sc também o perfil de temperatura calculado por Liang ef al. (1999), cujas
temperaturas, ao longo da regido monofasica, sdo inferiores, mas muito proximas, aqueclas

calculadas pelo presente modelo.

Ar: V2,0m's; 28 °C, UR-60% Ar: V=2,0mvs; T=28°C, UR=60%

-~ u- Liang et al. (1999)
—=— Dittus-Boleter (1930)

{ —=— Gnielinski (1971)
—a— Sleicher e Rouse (1975)
{ —v— Sieder e Tate (1936)

- -
A A

g

—s— Dittus-Boetter (1930)
—e— Ginielinsla (1976)
—a— Sleicher ¢ Rouse (1975)

g

Temperatura do refrigerante ( °C)

CTC Monofasico

~[; ' ﬁnﬁmmmmmmm

120

—v— Sieder e Tate (1936)

T

.5 T T T T T T
364 368 372 376 380 384 38 392 39 400
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Monafsico (Liang et al. (1999))
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Posigao ao longo da serpentina (m)
®
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Fig. 4.11 (a) Distribuigdes do CTC monofasico; (b) Efeito do coeficiente de transferéncia de
calor no escoamento monofasico.

e Influéncia da Forga de Atrito entre o Refrigerante e a Parede do Tubo:

Um termo da equagdo da quantidade de movimento do refrigerante que merece atengdo ¢

aquele referente ao atrito entre o refrigerante ¢ a parede do tubo, f,. Dentre os varios modclos

disponiveis na literatura para descrever esse termo, s3o aqui analisados o modelo dos
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multiplicadores bifasicos, usando as equagdes de Friedel (1979), Whalley (1987) ¢
Paliowoda (1989) (vide Apéndice B).

Na Fig. 4.12a apresentam-se os perfis de f;, calculados pelas trés correlagdes analisadas e na
Fig. 4.12b, apresentam-se as respectivas distribuigdes de pressio do refrigerante, ao longo da
serpentina. Na Fig. 4.12a, observa-se que na regido monofasica os valores de f; sdo coincidentes,
uma vez que o fator de atrito nessa regido ¢ calculado pela correlagdo de Churchill (1977), nos

trés casos apresentados.

Nota-sc também nas Figs. 4.12a ¢ 4.12b uma rclagdo dircta entrc o modclo de cilculo do

termo f; ¢ a distribuigdo de pressdo do refrigerante, ou seja, um maior valor dc £, forncce o

maior gradiente de pressdo. Nos trés casos mostrados na Fig. 4.12a, a for¢a f. cresce

continuamente ao longo da serpentina, sendo que valores maximos sdo atingidos proximo do
ponto de vaporizagdo completa do refrigerante, quando se usam as correlagdes de Friedel (1979)

e Paliwoda (1989). A correlagdo de Whalley (1987) fornece um perfil de f; aproximadamente

linear.

R

A V20 ms T=28°C, UR-60% Ar: V=20 mis; T=28 °C, UR-60%

| —— Patiwoda 1989)
| —— Whalley 1587)

o

8

. —e— Paliwoda (1989)
—e— Whalley (1987)
—— Friedd (1979)

o

-

[¥=)
-

Pressdo do refrigerante (kPa)
8

418

T T T T T

L ] I Ll L L L] T T
00 05 10 15 20 25 30 35 40 00 05 10 15 20 25 30 35 40

Posigio ao langp da serpentina (m) Posigo a0 longp da serpentina (m)
(a) ()

Fig. 4.12 (a) Distribuig¢des da forga f; ao longo da serpentina; (b) Distribuigdes de pressdo do
refrigerante ao longo da serpentina.

O efcito do modelo de calculo da forga f; sobre a distribuigdo de temperatura do refrigerante ¢
mostrada na Fig. 4.13, comparados com a distribuigdo de temperatura calculada por
Liang et al. (1999). Observa-se que os perfis de temperatura sdo muito proximos entre si ao

longo do maior trecho da serpentina, apresentando uma diferenga média de aproximadamente 1%.
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Ar. V=20 m/s; T=28 C; UR=60%

—=— Liang et al. (1999)

12 : i

“.

4
PG sBe Bel Iy
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Temperatura refrigerante ( °C)

T

I I i I I
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Posigao ao longo serpentina (m)

Fig. 4.13 Influéncia do modelo de calculo da forga £, na regido de escoamento bifasico.

Dentre os perfis de temperatura calculados com o presente modclo, nota-se na Fig. 4.13, um
gradiente de temperatura ligeiramente maior durante a mudanga de fase, quando a correlagio de

Fricdel (1979) ¢ usada, provocando um grau de superaquecimento maior.

® Influéncia do Coeficiente de Transferéncia de Calor do Ar:

Considerando ainda o Caso 02 da Tab. 4.2, foram testadas as corrclagdes dec
Turaga et al. (1988) ¢ a de McQuiston (1981) para o calculo do coeficiente de transferéncia de
calor no lado do ar. Na Fig. 4.14a apresentam-se as distribuigdes do coeficiente de transferéncia

dc calor do ar, considerando a presenga de aletas e a condensagdo do vapor d’agua.

Obscrva-se na Fig. 4.14a que os dois perfis do CTC do ar apresentam o mcsmo
comportamento, embora a correlagio de McQuiston (1981) fornega valores menores do que
aqueles de Turaga ef al. (1988). Nota-se que a descontinuidade dos perfis ocorrc em razio da
desumidificagdo do ar. No trecho final da serpentina, os valores menores do CTC indicam que,

nessa regido, ocorre somente transferéncia de calor sensivel.

Na regido de desumidificagdo, que ocupa aproximadamente 90 % da serpentina, ocorre a
transferéncia de calor sensivel ¢ latente e os valores do CTC do ar sdo significativamentc maiores.
A redugido da umidade absoluta do ar ao longo dessa regido ¢ mostrada na Fig. 4.14b, que

apresenta os perfis de umidade absoluta do ar ao longo do evaporador obtidos quando as
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corrclagdes de McQuiston (1981) e Turaga et al. (1988) sdo usados no célculo do CTC do ar.

—
wn

Ar:V2,0m's T,28°C, UR-60%

] -
- d PR 3 g -
e - .- -

A V=20m's; T=28°C, UR=60%

—
o+
1

CTC-ar (Wm*K)
.f;ﬁ -

—
—

e Turagaet al. (1988)

--+--- McQuiston (1981) ===~ Turagaet ul. (1988)

E,.,-.. j ==+ -- McQuiston (1981)
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Posigo ao longo da serpentina (m) Posigo ao longo da serpentina (m)
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Fig. 4.14 (a) Distribuigdo do coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar; (b) Perfis de
umidade absoluta do ar ao longo do evaporador.

Os perfis de umidade absoluta mostrados na Fig. 4.14b apresentam o mesmo comportamento
e sdo praticamente coincidentes. O mesmo ¢é observado na Fig. 4.15 com relagdo aos perfis dec

temperatura do ar obtidos pelo presente modelo, independente da correlagdo usada para o calculo
do CTC do ar.

Ar: V=20ms, T=28 °C, UR=60%
A

—a— Liang etal. (19%9)
~» Tuagaetdl. (1988)
~o MoQuiston (1981)

Temperatura do ar ( °C)

lc L] I T T 1 1 Ll
060 05 10 15 20 25 30 35 40

Posicio ao lango da sarpentina (m)

Fig. 4.15 Perfis de temperatura do ar ao longo do evaporador.

Na Fig. 4.15, observa-se que as temperaturas obtidas pelo presente modelo sdo menores do
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que aquclas obtidas por Liang ef al. (1999), sendo que a diferenga maxima entrc os valorcs
calculados pelos dois modelos foi de 15 %, que provavelmente € causado pela correlagdo de
transferéncia de calor do ar de Fisher e Rice (1983) usada por Liang ef al. (1999), a qual ndo foi

obtida peclo presente autor.

Apos a analise da influéncia dos diferentes parametros e equagdes constitutivas sobre os
resultados obtidos, um conjunto de correlagdes foi escolhido por fornecer o melhor ajuste entre
os dados experimentais e os resultados numéricos. Com isso, os parametros a serem calculados ¢

as respectivas correlagdes definidas foram:

(i) Fator de atrito na regido monofasica: correlagdo de Churchill (1977), Eq. (A.1);
(ii) Perda de pressdo devido ao atrito na regido bifasica: correlagio de Paliwoda (1989),
Eq. (B.11);

(iii) Cocficiente de transferéncia de calor monofasico (H,,): correlagio de Dittus-

r.sp

Boclter (1930), Eq. (B.13),

(iv) Cocficientc de transferéncia de calor bifasico (H,,): correlagio de Jung e

Radcrmacher (1991), Eq. (B.25);
(v) Cocficiente de transferéncia de calor no lado do ar (H,): correlagdo de McQuiston (1981),

Eq. (B.43).

Definido o modclo, os resultados calculados sdo comparados com dados disponiveis na

litcratura, inicialmentec para o regime permanente € em seguida para a condigdo transicntc.

4.5.2 Comparagdes dos Resultados — Regime Permanente

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

permanente.

Nas Figs. 4.16, 4.17 ¢ 4.18 apresentam-se, respectivamente, para as umidades rclativas do ar
na entrada de 30%, 60% e 90%, as comparagdes entre os perfis de temperatura do ar,
tempcratura do refrigerante ¢ temperatura da parede do tubo calculados pelo presente modclo

com aqueles calculados por Liang ef al. (1999).
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Fig. 4.16 Comparagdes cntre os perfis de temperatura do ar, do refrigerante ¢ da parede do tubo
para UR = 30%.
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Fig. 4.17 Comparagdes entre 0s perfis de temperatura do ar, do refrigerante e da parede do tubo
para UR = 60%.

Verifica-se nas Figs. 4.16 a 4.18 uma boa concordancia entre os resultados apresentados por

Liang ef al. (1999) ¢ aqueles calculados pelo presente modelo, principalmente os perfis dc
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 88

temperatura do refrigerante ¢ da parede do tubo. Entretanto, para a umidade relativa de entrada
do ar de 30%, observa-se na Fig. 4.16 que o presente modelo ndo prevé a vaporizagdo completa
do refrigerante, pois o titulo do refrigerante calculado na saida da serpentina ¢ dc 0,81 o que
difere do resultado de Liang ef al. (1999). Apesar disso, os perfis de temperatura do ar, do
refrigerante ¢ da parede do tubo estdo proximos, apresentando uma diferenga mais acentuada

apenas na regido de vapor superaquecido.
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Fig. 4.18 Comparagdes entre os perfis de temperatura do ar, do refrigerante e da parede do tubo

para UR = 90%.

4.5.3 Comparagdes com Resultados Experimentais— Regime Transiente

Atingido o regime permanente, a vazdo em massa de refrigerante na entrada da serpentina ¢
aumentada ou reduzida para simular a resposta transiente do evaporador. Apos cssc periodo, um
novo regime permanente se estabelegera.

Durante o periodo transiente, a pressio e a vazio em massa de refrigerantc na entrada do

evaporador sdo controladas por fungdes p,(t) e m,(t), obtidas por ajustes de valores medidos.

Essas fungdes governam o intervalo de tempo em que o evaporador se adapta as novas condigdes
de operagdo do sistema. As condigdes de entrada do ar sobre o evaporador permanecem
constantes, scndo que o aumento ou redugdo do efeito de refrigeragdo € simulado exclusivamente

pelo aumento ou redugdo da vazdo em massa de refrigerante.

AVA
AVAVAL

1 2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o .17

18



4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 89

Nesta ctapa de validagdo do modelo, o evaporador usado nos testes ¢ o mesmo de

Jia et al. (1995, 1999), cujos parimetros geométricos e as condigdes de operagdo sdo,

respectivamente, apresentados nas Tabs. 4.3 € 4.4.

Na Tab. 4.3 obscrva-se que, embora o evaporador possua nove fileiras de tubos os resultados
experimentais apresentados por Jia ef al. (1995) referem-se apenas a uma fileira, permitindo,

assim, a comparagdo com os resultados obtidos pelo presente modelo.

Tab. 4.3 Paramctros gcométricos do evaporador testado por Jia ef al. (1999).

Paridmetros geométricos Valores  Parametros geométricos Valores

Numero de filciras de tubos 9 Diametro externo do tubo (mm) 12,70
Numero de tubos por filcira 6 Diametro interno do tubo (mm) 11,84
Comprimento tubo rcto (m) 1,632 Espessura da aleta (mm) 0,12
Espagamento transversal dos tubos (mm) 27,50 Tipo de aleta lisa
Espagamento longitudinal dos tubos (mm) 31 78 Numero de aletas 514

Tab. 4.4 Condig¢Ges de operagdo usadas por Jia ef al. (1995, 1999).

Condigdes de operagdo na entrada Valores

Temperatura do refrigerante (°C) -2,0
Pressdo do refrigerante (kPa) 273,0
Vazio em massa de refrigerante por circuito (kg/s) 0,00811
Titulo 0,359
Tempceratura do ar (°C) 14,5
Umidade relativa (%) 50 e 60
Velocidade do ar (m/s) 2,0

No experimento de Jia ef al. (1995), para obter a resposta transiente do evaporador a variagdo
da vazdo do fluido refrigerante, as condigdes do sistema no regime permanente foram inicialmente
estabelecidas. Em seguida, a vazdo de refrigerante foi alterada, abrindo-se ou fcchando-sc a

valvula de expansédo cletronica.

Nas Figs. 4.19a e 4.19b apresentam-se, respectivamente, as variagdes da pressdo de entrada
no cvaporador e da pressio de saida no condensador em fungdo do tempo, obtidas
experimentalmente por Jia ef al. (1995), para um aumento de 9,5 % na vazdo em massa de fluido

refrigerante.
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Pressdo na saida do condensador (kPa)

Pressio na entrada do evaporador (kPa)

—rreTT 1T

10 10 20 2% T e e 2o 2%
Tempo(s) Tempo (s)
(a) ®)

Fig. 4.19 (a) Variagdo da pressdo de evaporagdo durante o periodo transiente; (b) Variagdo da

pressdo de condensagdo durante o periodo transiente (Jia ef al. 1995).

Observa-se nas Figs. 4.19a e 4.19b que o inicio do periodo transiente ocorre 30 segundos
apos o inicio da gravagdo dos dados, instante em que a vazdo ¢ instantancamentc aumentada cm
9,5 %. Nota-se, também, que esse aumento de vazdo causa um aumento nas pressdes de entrada
do evaporador ¢ dc saida do condensador. Apos 140 segundos, o regime pcrmancnte ¢
novamente estabelecido, e as pressdes de evaporagio e de condensagdo alcangam valores médios,

respectivamente, de 290 kPa e 1325 kPa.

Para a comparagdo com os resultados de Jia ef al. (1995), uma fungdo p,(t), mostrada na

Fig. 4.20, foi ajustada aos dados experimentais, para representar a variagdo da pressio do

refrigerante na entrada do evaporador durante o periodo transiente.

295

2901
2854

280

®m  Pressiio de evaporagio - Jia ef al. (1995)
P,() = 264,386 + 0,334 10,001 {

Pressio na entrada do evaporador (kPa)

L] v T b ]

80 100 120 140
Tempo (s)
Fig. 4.20 Fungdo p, (1) ajustada aos dados experimentais de Jia ef al. (1995).
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 91

Nas Figs. 4.21 ¢ 4.22 sdo mostradas as comparagdes, respectivamente, entre as distribuigdes
do grau de superaquecimento e da temperatura de saida do ar do evaporador, durante o periodo

transiente, calculadas pclo presente modelo e medidas por Jia ef al. (1995).

20
Ar: V=2,0m/s; T =14,5 g &

®  Jiaetal (1995)
Presente modelo:
UR =52,5%
—— UR=50%
UR =47,5%

Grau de superaquecimento (°C)
Ln

50 100 150
Tempo (s)

200

Fig. 4.21 Comparagdes entre os graus de superaquecimento calculado ¢ medido (Jia ct a/ ,1995):

efeito da variagdo da umidade relativa de entrada do ar.

S

Ar: V=2,0 m/s; T =14,5°C

® Jiaetal (1995)
Presente modelo:
UR = 52,5%
—— UR =50%
UR = 47,5%

1 7.3 T LI L

—r—
50 100 150 200 250
Tempo (s)

Temperatura de saida do ar (°C)

T T 1 r 1 r7T

Fig. 4.22 Comparagdes cntre as temperaturas de saida do ar do evaporador calculada ¢ medida

(Jia et al. 1995): efeito da variagdo da umidade relativa de entrada do ar.

AVA
AVAVAL

cm 1 2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o 17 18



4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 92

Na Fig. 4.22, os perfis dc temperatura de saida do ar sdo avaliados no ponto i =Ml ¢j = 1

(vide Fig. 4.9). A malha computacional usada na obtengdo dos resultados numéricos possui 180

pontos, distribuidos uniformemente ao longo do evaporador ¢ o intervalo dc tempo usado para o

avango no tempo € de 10 segundos.

Nesta ctapa de validagdo do modeclo, a corrclagdo usada para o calculo do cocficiente de
transferéncia de calor do lado do ar foi a de Turaga ef al. (1988), pois nos tcstcs rcalizados a

concordancia obtida com os resultados experimentais foi superior aquela obtida com a equagio de
McQuiston (1981).

Em fungdo da incerteza relacionada com a especificagdo da umidade relativa de cntrada do ar
nos dados de Jia ef al. (1995), uma analise de sensibilidade foi realizada com o propoésito de
verificar a influéncia desse parametro sobre o desempenho do modeclo. Para isso, nas Figs. 4.21 ¢
4.22, sdo também mostradas, respectivamente, as distribuigdes do grau de superaquecimento e da
tempcratura de saida do ar, quando variagdes de + 5 % sdo impostas ao valor originalmente
assumido da umidade relativa de entrada do ar, igual a 50 %. Nota-se nas Figs. 4.21 € 4.22, que a
temperatura de saida do ar ¢ mais sensivel a variagdo da umidade relativa do ar, do quc o grau dc

superaquecimento do refrigerante.

Obscrva-sc na Fig 4.21, quec as distribuigdes do grau dc superaquecimento calculadas pclo
presentc modelo apresentam o mesmo comportamento daquela obtida por Jia ef al. (1995).
Embora os valores calculados, para UR = 50 %, sejam em média 9,8 % superiores aos valores
medidos. Dessa forma, os resultados calculados demonstram que a regido de cscoamento dc
vapor supcraquccido ¢ superestimada pelo presente modelo em relagdo aos dados experimentais.
Isso quer dizer que o ponto de secagem do refrigerante previsto pelo modelo, ou scja, o ponto no
qual o refrigerante vaporiza-se completamente, ocorre a uma distancia da entrada do evaporador,
menor do que aqucla medida, resultando em um grau de superaquecimento maior. A discordédncia

maxima cntre os valores calculados ¢ medido € de 12,4 %.

Na Fig. 4.22 observa-se uma boa concordancia entre os perfis de temperatura de saida do ar
do cvaporador, sendo a diferenga média entre os valores calculados ¢ medidos por
Jiaet al. (1995) de 5,4 %. Entretanto nota-se na Fig. 4.22, que o perfil de temperatura do ar
calculado exibc um atraso ¢ um menor periodo transiente em relagdo aos dados experimentais.
Esse comportamento pode estar relacionado ao fato de, na simulagdo, considerar-se a

temperatura do ar na cntrada do cvaporador constante durante o periodo transiente. Entretanto,
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 93

Jia et al. (1995) rclataram que, na pratica, essa temperatura diminui suavemente apos o aumento
da vazdo em massa de refrigerante, em fungdo de aspectos construtivos da bancada experimental.

Isso faz com que a redugdo da temperatura medida com o tempo seja mais acentuada.

Na Fig. 4.22 observa-se ainda que, as variagdes de £ 5 % impostas a umidade relativa de
cntrada do ar provocam um deslocamento do ponto no qual sc inicia o periodo transicnte. Para a
umidade relativa de entrada do ar de 47,5 % esse ponto ocorre, aproximadamente, cm 30 s ¢ css¢

tempo € maior a medida que a umidade relativa aumenta.

Uma analise de sensibilidade do modelo a vazdo do fluido refrigerante foi também realizada.
Nas Figs. 4.23 ¢ 4.24 apresentam-se, respectivamente, os perfis calculados do grau dc
superaquecimento e da temperatura de saida do ar quando a vazdo de refrigerante na entrada da

serpentina, 1, =29,2kg/h, ¢ alterada em + 5 %. Os perfis assim calculados sdo também

comparados com os dados experimentais de Jia ef al. (1995).

Ar: V =2,0m/s; T =14,5 °C; UR=50%

i

®m Jiaetal (1995)
Presente modelo:

O
°
=]
QL
E
g
8
8
a
8 54
=

]

S

m =29,2 kg/h

50 100 150 200 250
Tempo (s)

SR R Mo, i P

Fig. 4.23 Comparagdes entre os graus de superaquecimento medido (Jia ef al. ,1995) e calculado:

influéncia da variagdo da vazdo de refrigerante.

Obscrva-se nas Figs. 4.23 ¢ 4.24, que os resultados calculados pclo presente sdo influenciados
diretamente pela vazio em massa de refrigerante, sendo essa influéncia mais efetiva sobre o perfil
de temperatura de saida do ar. Tal comportamento ¢ similar a aquele observado na Fig. 4.22, para

a variagdo da umidade relativa de entrada do ar.
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Ar: V =2,0 w/s; T =14,5 °C; UR=50%

e Jiaefal (1995)
Presente modelo:
0,95 0m
——m=29,2 kg/h

Temperatura de saida do ar (°C)

T T T T l T
100 150
Tempo (s)
Fig. 4.24 Comparagdes entre as temperaturas de saida do ar do evaporador medida

(Jia et al. 1995) e calculada: influéncia da vazdo de refrigerante.

4.5.4 Resultados Computacionais

Neste item sdo apresentados alguns resultados computacionais procurando destacar as
potencialidades do presente modelo, assim como, demonstrar o comportamento dc cvaporadorcs
de serpentina com tubos aletados as variagdes das condigdes de operagdo. Para a obtengio desses

resultados utilizam-sc os dados fornecidos por Liang ef al. (1999) cujos pardmetros gcométricos

e as condigdes de operagdo sdo, respectivamente, apresentados nas Tabs. 4.1 € 4.5.

Tab. 4.5 CondigGes de operagdo (Liang ef al. 1999).

Parametros na entrada Valores

Temperatura do refrigerante (°C) 10,0
Titulo 0,22
Temperatura do ar (°C) 28,0
Velocidade do ar (m/s) 2,0

e Efeito da Umidade Relativa de Entrada do Ar na Serpentina

Nas Fig. 4.25 ¢ 4.26 apresentam-sc a variagdo do fluxo de calor, da taxa de desumidificagio ¢

da temperatura de saida do ar em fungdo da umidade relativa de entrada do ar. Nota-se,
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 95

respectivamente, nas Figs. 4.25 ¢ 4.26 que o fluxo de calor ¢ a taxa de desumidificagdo do ar
aumentam significativamentc para valores de umidade relativa de entrada do ar supcriores a 40 %
¢ permanccem constantes para valores de umidade relativa inferiores a 40 %. Verifica-sc,
também, que ao mesmo tempo que a umidade relativa do ar na entrada aumenta de 40 % para
90 % o fluxo de calor triplica seu valor, enquanto a taxa de desumidificagdo aumenta de zcro

para, aproximadamente, 1,3 kg/h.

0,9

»

Ar:V=20m/s,T=28°C

0,8

0,7 -

Fluxo de calor (kW/m’)

—s— Fluxo de calor do evaporador

T T T T ~T
I I I I T

60 70 80 9 100

Umidade relativa do ar na entrada (%)

Fig. 4.25 Fluxo dc calor do evaporador ecm fungdo da umidade relativa de entrada do ar.
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Fig. 4.26 Taxa de desumidificagdo e temperatura de saida do ar em fungdo da umidade relativa de

entrada do ar.
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Na Fig. 4.26 observa-se, ainda, que a temperatura de saida do ar reduz accntuadamentc
quando a umidade relativa do ar na entrada aumenta de 40 % para 50 %. Tal comportamento
deve-se & desumidificagdo do ar que ocorre a partir de UR = 40 % aumentando o fluxo de calor
(vide Fig. 4.26). Entrctanto, o aumento da taxa de desumidificagdo do ar ¢ do fluxo de calor néo
acentuam a redugdo da temperatura de saida do ar, pelo contrario, essa tempcratura aumenta
continuamente a partir de UR = 50 %. Esse fenomeno pode ser melhor explicado observando-se a
Fig. 4.27, quc apresenta a poténcia de refrigeragdo total ¢ as parcelas de calor sensivel ¢ latente
cm fungdo da umidadc rclativa dc cntrada do ar.

Obscrva-se na Fig. 4.27, quc na faixa de umidade relativa entre 40 % ¢ 50 % ha um aumento
da parcela de calor sensivel e da parcela de calor latente. Para valores de umidade relativa acima
de 50 % a parccla de calor sensivel apresenta uma pequena queda, enquanto a parccla de calor

latcntc aumenta, ocasionando um aumento da temperatura de saida do ar (vide Fig. 4.26).
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—e— Calor total

=
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2
&
5
o 0
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9 100
Umidade relativa de entrada do ar (%)

Fig. 4.27 Poténcia de refrigeragdo em fung¢do da umidade relativa de entrada do ar.

Na Fig. 4.28 aprescntam-se as distribuigdes do CTC do lado do ar ao longo da serpentina,
para trés valores de umidade relativa de entrada do ar.

Ao mesmo tempo que, a umidade relativa de entrada do ar aumenta, obscrva-sc na Fig. 4.28,
um aumento consideravel do coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar. Isso acontece em

razdo do aumento da taxa de condensagdo do vapor d’agua do ar a partir da umidade relativa dc
entrada do ar de 40 % (vide Fig. 4.26).
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Fig. 4.28 Distribuigdo do coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar.

o [Efeito da Temperatura de Entrada do Ar

Nas Figs. 429 a 4.31 aprescntam-se, respectivamente, as variagdcs da taxa dc

desumidificagdo, da temperatura de saida do ar e da poténcia de refrigeragdo cm fungdo da

temperatura de evaporagdo e da temperatura de entrada do ar.
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Fig. 4.29 Taxa dc desumidificagdo em fung@o da temperatura de evaporagdo do refrigerante ¢ da

temperatura de entrada do ar.
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Fig. 4.30 Temperatura de saida do ar em fungdo da temperatura de evaporagdo do refrigerante e

da temperatura de entrada do ar.
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Fig. 4.31 Poténcia de refrigeragdo em fungdo da temperatura de evaporagdo do refrigerante e da

temperatura de entrada do ar.

Como ecsperado, observa-sc nas Figs. 4.29 a 431 que, para a mesma tcmperatura dc

cvaporagdo, a taxa de desumidificagdo, a temperatura de saida do ar ¢ a poténcia de refrigeragdo

aumentam com o aumento da temperatura de entrada do ar. Da mesma forma, para uma dada
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temperatura de entrada do ar, a taxa de desumidificagdo e a poténcia de refrigeragdo diminuem
com o aumento da temperatura de evaporagdo. Na Fig. 4.30, novamente como csperado, para a
mesma tcmperatura de entrada do ar, o aumento da temperatura de evaporagdo produz um
aumento da temperatura de saida do ar. Verifica-se na Fig. 4.29 que a taxa de desumidificagdo

aumenta para temperaturas de evaporagdo menores ¢ temperaturas de cntrada do ar maiorcs.

As Figs. 4.32 ¢ 4.33 apresentam, respectivamente, as variagdes da poténcia de refrigeragio,
do fluxo dec calor ¢ da queda de pressdo do refrigerantc em fungdo do fluxo de massa dc
refrigerante. Nesses casos, as condigdes de operagdo sio apresentadas na Tab. 4.6 e os
pardmetros geométricos sdo os mesmos apresentados na Tab. 4.1, com excegdo do comprimento

total da scrpentina, o qual ¢ fornecido por Liang ef al. (1999) e mostrado na Fig. 4.32.

Tab. 4.6 CondigGes de operagdo (Liang ef al. 1999).

Parametros na entrada Valores

Temperatura do refrigerante 10,0
Titulo 0,22
Umidade relativa do ar (%) 60
Temperatura do ar (°C) 28,0
Velocidade do ar (m/s) 2,0

—— Comprimento total da serpentina (Liang ef al. 1999)

- Poténcia de refrigeragdo (Presente modelo)

Comprimento total da serpentina (m)

Poténcia de refrigeragdo (kW )

Ar: Va= 2,0 m/s; Ta= 28°C; UR=60% |

T ) T T T v Y T
100 120 140 160 180
Fluxo de massa de refrigerante (kg/m2s)

Fig. 4.32 Poténcia de refrigeragdo ¢ comprimento total da serpentina (Liang ef al., 1999) cm

fungdo do fluxo de massa de refrigerante.

AVA
AVAVAL

1 2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o .17

18



4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 100

Verifica-se nas Figs. 4.32 e 4.33 que a poténcia de refrigeragdo, o comprimento total da
serpentina e a queda de pressdo do refrigerante aumentam com o aumento do fluxo de massa. O
fluxo de calor aumenta inicialmente com o aumento do fluxo de massa, em razdo do aumento do
coeficiente de transferéncia de calor do lado do refrigerante. Entretanto, com o aumento da queda
de pressdo, o ponto de vaporizagdo completa do refrigerante ¢ antecipado, reduzindo a diferenga
entre as temperaturas do refrigerante e do ar e, em conseqiiéncia, o fluxo médio de calor da

serpentina.
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Fig. 4.33 Fluxo de calor ¢ queda de pressdo do refrigerante em fungdo do fluxo dc massa dc

refrigerante.

4.6 CONCLUSOES

Neste capitulo apresentou-se um modelo numérico distribuido para a simulagdo da resposta
dinamica de evaporadores de expansdo seca de serpentina com tubos aletados, geralmente usados
cm sistemas de refrigeragdo e condicionamento de ar. Tais evaporadores, quando comparados a
outros componentes do sistema de refrigeragdo, ou outros tipos de evaporadores, sdo

relativamente complexos de serem analisados, em razdo dos escoamentos envolvidos.

No modelo proposto, considera-se a queda de pressdo no interior dos tubos e a condensagio

do vapor d’agua do ar que escoa em fluxo cruzado na parte externa dos tubos, podendo-se obter
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 101

as distribuigSes, no cspago e no tempo, de massa especifica do refrigerante, da vclocidade do
refrigerante, do titulo, da temperatura do refrigerante, da temperatura da parede do tubo, da

tempcratura ¢ umidade absoluta do ar.

O comportamento dindmico do evaporador ¢ avaliado com uma variagdo em degrau da vazdo
em massa de refrigerante em sua entrada. O modelo homogéneo é usado para descrever o

escoamento bifasico do fluido refrigerante no interior dos tubos.

Além da resposta dindmica, o modelo numérico permite a analisc da influéneia das condigdes

de operagdo e dos parametros geométricos no desempenho do evaporador.

O desenvolvimento deste trabalho levou as seguintes conclusdes:

e As comparagdes entre os resultados obtidos pelo modelo ¢ os dados experimentais foram
prejudicadas, ou mesmo impedidas de serem realizadas em alguns casos, em virtude da falta de
informagdes sobre as condigdes de operagdo e pardmetros geométricos na maioria dos trabalhos

experimentais disponiveis na literatura;

e Os resultados indicam que o modelo permite uma estimativa satisfatoria da resposta transiente
de um evaporador, submetido a uma variagdo em degrau da vazdo cm massa dc refrigcrantc cm

sua entrada;

e As comparagdes entre os resultados obtidos com o modelo e os dados experimentais de Jia ef
al. (1995) demonstraram que o modelo superestima o grau de superaquecimento do refrigerante
ao longo da scrpentina ¢ a temperatura de saida do ar. O erro absoluto médio avaliado ao longo
do tempo, entre o grau de superaquecimento calculado e o medido é de 9,8 % e entre a

temperatura de saida do ar calculada ¢ medida ¢ de 5,4 %,

e As correlagdes para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor bifasico exercem um
papel importante na simulagdo do escoamento, pois cada correlagdo considera um determinado
padrdo de escoamento bifasico, ou mesmo, determinadas condigdes de operagdo. Nos casos
avaliados no presente trabalho, as correlagdes que consideram a superposigao de efeitos, ebuligdo
nucleada ¢ cbuligdo convectiva, forneceram os resultados que melhor se aproximaram dos dados

expcerimentais;

e As correlagdes para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar, também

exercem um papel importante na modelagem do escoamento de evaporadores de scrpentina com
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4 EVAPORADORES DE SERPENTINA COM TUBOS ALETADOS 102

tubos aletados. Tais corrclagdes tém aplicagdes restritas, pois dependem da geometria do

evaporador e das condi¢gdes termofisicas do ar;

e Dentre os pardmetros que mais afetam o desempenho do evaporador, csta a umidadc rclativa
dc entrada do ar, pois definc as parcelas de calor latente e sensivel ¢ determina a intcnsidade do
cfeito de refrigeragdo. Tal cfcito ¢ maior em ambientes com umidade relativa do ar clevada,
causando um consumo de energia maior do que em ambientes com umidade relativa reduzida, cm
razdo, principalmente, da parcela de calor latente elevada proveniente da condensagdo do vapor

d’agua do ar;

e O método numérico usado na solugdo do sistema dc equagdes governantcs, método dc
Newton-Raphson, mostrou-se eficiente, embora tenha apresentado problemas de convergéncia em
alguns dos casos testados. Diferentes intervalos de tempo e tamanhos de células foram testados.
O tempo de CPU para se alcangar o regime permanente foi, em média, de 5 minutos e para o caso
de operagdo transiente, 250 segundos, o tempo de CPU foi de 90 minutos, em um computador
K7 - 800 MHz com 256 Mb de memoria RAM.

Considerando as conclusdes anteriores e as dificuldades que surgiram durante o

desenvolvimento deste trabalho, observa-se que muitas areas ainda devem ser pesquisadas para

mclhorar o cntendimento dos fendmenos e, conseqiientemente, a modelagem de cvaporadores de

serpentina com tubos aletados. Dentre essas destacam-se:

(i) a nccessidade de mclhorar a modelagem do escoamento do lado do ar considerando, por

exemplo, a queda pressdo do ar;

(i1) a analisc dc cvaporadores com diferentes geometrias de serpentinas ¢ com varias filciras de

tubos;

(iif) a inclusdo no codigo computacional do procedimento numérico que permita o calculo da
vazio em massa de refrigerante, conhecidos os pardmetros geométricos do evaporador e as
condigdes de operagdo, ou o calculo do comprimento da serpentina, conhecidos a vazdo em

massa de refrigerante e as condigdes de operagao,
(iv) a utilizagdo de métodos mais sofisticados para a solugdo do sistema de equagdes governantes.

Observa-se que, a revisdo bibliografica realizada neste trabalho evidenciou a necessidade de
construgdo de uma bancada experimental para a obtengdo de um banco de dados confiaveis, que

permita uma validagdo mais segura do modelo computacional.
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5. TRABALHOS EM DESENVOLVIMENTO

Atualmente, encontram-se em desenvolvimento, dois trabalhos de pesquisa objetivando

continuar a andlise dos escoamentos em tubos capilares ¢ em evaporadores de serpentina

aletados. Tais trabalhos sio:

i) Simulagdo Numeérica do Escoamento Transiente ao Longo de Trocadores de

Calor Tubo Capilar-Linha de Sucgdo

Na pratica, condigdes de regime permanente raramente ocorrem nos sistemas de refrigeragio
em que os tubos capilares sdo usados, pois geralmente, sdo controlados pelo método liga-desliga.
Durante a operagdo desses sistemas, grandes periodos transientes podem surgir como
conseqiiéncia, por exemplo, do inicio do funcionamento, dos ciclos de acionamento e parada do
compressor ou da variagdo das condigdes de operagdo do sistema. Dessa forma, a analise do
comportamento transiente do escoamento € um importante aspecto a ser considerado no projeto e

no controle de muitos sistemas de refrigeragido e condicionamento de ar.

Na literatura encontram-se alguns trabalhos que analisam o comportamento dindmico do
escoamento ao longo de tubos capilares, enfocando aspectos especificos. Cita-se o trabalho dc
Escanes ef al. (1995), que desenvolveram um método numérico para a simulagio do
comportamento térmico e fluidodindmico de tubos capilares. Nesse trabalho, o escoamento ¢
assumido como homogéneo ¢ os efeitos da metaestabilidade sdo desconsiderados. O modelo
numérico permitc a andlisc de aspectos tais como: geometria, tipos de fluido, condigdes do
escoamento critico e ndo-critico, condigdes de contorno e aspectos do regime transicnte. A
comparagdo dos resultados obtidos com os dados experimentais de quatro outros autores

apresentaram boa concordancia.
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5 TRABALHOS EM DESENVOLVIMENTO

Um modelo teodrico para avaliar o desempenho de tubos capilares com o refrigecrantc HFC-

134a foi apresentado por Hermes ef al. (2000). O comportamento transiente do escoamento e

também a distribuigdo espacial da vazdo em massa, entalpia especifica, pressdo ¢ titulo sdo

apresentados ¢ discutidos.

No presente projeto de pesquisa pretende-se elaborar um modelo matematico para a
simulagdo numérica do escoamento, no regime transiente, de fluidos refrigerantcs ao longo de
trocadores de calor tubo capilar-linha de sucgdo. O modelo de dois fluidos sera usado para a

analisc da regido bifasica, com o objetivo de representar melhor o escoamento.

Pretende-sc analisar o cscoamento transiente, continuando o trabalho descnvolvido por
Barbazelli (2000), que analisou o escoamento no regime permanente ao logo de tubos capilares

ndo-adiabaticos, usando outra metodologia de solugdo do sistema de equagdes.

Em uma primeira ctapa os termos transientes de cada uma das equagdes de conscrvagdo scrdo
incluidos, a principio, na formulagdo do modelo homogéneo ndo-adiabatico e, em seguida, no

modelo de dois fluidos ndo-adiabatico.

Para a validagdo do modeclo, os resultados numéricos serdo comparados com resultados
experimentais disponiveis na literatura ¢ com aqueles obtidos por outros autores, tais como
Escanes ef al. (1995), Mezavila (1996) e Hermes ef al. (2000). Pretende-se, também, comparar
os resultados calculados com aqueles obtidos pelo modelo homogéneo, procurando-se analisar

aspectos importantes, tanto da modelagem do problema, quanto aspectos da solugdo numcrica.

ii) Analise do Desempenho de Evaporadores de Serpentina com Tubos Aletados

Neste caso pretende-se continuar o trabalho desenvolvido por Barbieri (2001) investigando-se
a influéncia do numero de fileiras de tubos e da disposi¢do dos tubos sobre o desempenho do
evaporador. Além disso, pretende-se analisar a aplicagao do modelo de escoamentos separados na

regido bifasica do escoamento do fluido refrigerante no interior dos tubos.

Portanto, na regido bifasica o escoamento sera considerado ndo-homogéneo, procurando-se
reproduzir melhor os resultados experimentais € também o melhor entendimento dos fendmenos

complexos envolvidos nesse tipo de escoamento.
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5 TRABALHOS EM DESENVOLVIMENTO 105

Inicialmente, a partir do modelo desenvolvido por Barbicri (2001) sera incluido no codigo
computacional o procedimento numérico que permite o calculo da vazio de refrigerante,
conhecidos os pardmetros geométricos do evaporador e as condigdes de operagdo, ou o calculo
do comprimento da serpentina ¢ da areca de transferéncia de calor, conhecidos a vazio de

refrigerante e as demais condigdes de operagdo e pardmetros geométricos.

A scguir, serdo incluidos no programa computacional o modelo de escoamentos scparados ¢ o

procedimento para analise de serpentinas de evaporadores com diferentes fileiras de tubos. O

método de volumes finitos sera usado na discretizagdo das equagdes governantes ¢, a principio o

meétodo de Newton-Raphson sera utilizado para a solugdo do sistema de equagdes resultante.

Deve-se ressaltar que, usando—se o método de Newton Raphson a convergéncia do processo
ndo foi obtida em alguns casos testados por Barbieri (2001), assim como aconteceu no calculo da
vaziio cm massa ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha de sucgdo, mencionado no Item
3.4. Por isso, o m¢todo de Levenberg-Marquadt sera implementado como tentativa de solugéo

desse problema.

Para validar o modelo desenvolvido, os resultados obtidos serdo comparados com resultados
experimentais disponiveis na literatura. Além disso, os resultados calculados scrio comparados
com aqueles obtidos pelo modelo homogéneo para se verificar a influéncia dos diferentes modelos

sobre a precisdo da simulagéio.
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APENDICEA RELACOES CONSTITUTIVAS: TROCADORES DE CALOR
TuBO CAPILAR -~ LINHA DE SUCCAO

Para a solugdo do sistema de equagdes apresentado nos Itens 3.2.1 e 3.2.2, devem ser
fornccidas as relagdes constitutivas que, geralmente, sio de base empirica ou sdo cstabelecidas

scgundo modclos simplificados.

A.1 Regido Liquida

Na regido liquida é necessario especificar as correlagdes para o fator de atrito, fj, e para o

calculo dos coeficientes de transferéncia de calor: H,, I e I1,.

i) Fator dc Atrito na Regido Liquida

Utiliza-s¢ a correlagdo de Churchill (1977), que abrange todos os regimes de cscoamento:

laminar, de transi¢do e turbulento, dada por,

FINE ; /2
ol
[ Re (’A+B)Ai\

na qual Re = (Gd»/11) é o nimero de Reynolds e os parametros 4 e B sdo dados por,

_n1e

0.9 16
' 7
A=2ss7m| Z +o,27% B .—.(3 530J
Re int Re

na qual &d, ¢ a rugosidade rclativa.

ii) Coeficientes de Transferéncia de Calor na Regido Liquida e na Linha de Sucg¢io

Os escoamentos monofasicos envolvendo transferéncia de calor, tém sido amplamente

estudados ¢ uma séric dc correlagdes para a estimativa do niamero de Nussclt encontra-se
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APENDICE A 116

disponivel na litcratura.
Uma corrclagdo amplamente usada ¢ a correlagdo de Sleicher ¢ Rouse (1975), dada por,
Nu=5+0015Re® Pr®

na qual Pr = (uc,/k) ¢ o nimero de Prandtl ¢ os cocficientes a ¢ b sdo dados por,

a=0.88- 0,24 b=0,333+0,5exp(-06.Pr)
4+ Pr

Uma outra corrclagio bastante utilizada ¢ a correlagdo de Gniclinski (1976), dada por,

_ (#,/8)(Re-1000)Pr
~1+127(1,/8) (PrP-1)

2,3x10° <Re <5x10° ¢ Pr>0,5 (A.5)

Na Eq. (A.5), o fator dec atrito, f;, ao longo do tubo capilar ¢ calculado pcla ecquagdo dc

Churchill (1977), Eq. (A.1), e ao longo da linha de sucgdo, cujo didmetro é consideravelmente
maior, pela correlagdo de Blasius para escoamento turbulento em tubos lisos, valida para
4x10® < Re < 10°, dada por,

f, =0,3164 Re®® (A.6)

Caso o trocador dc calor scja do tipo concéntrico, o nimero de Reynolds do cscoamento na

linha de sucgdo ¢ avaliado com base em um didmetro laminar equivalente para dutos anularcs, D,

definido por,

D 1+ +(1-7")/Iny
D, (1-x°)

naqual y =(d_,/D,), Dy = (Ds-d.x) e D; é o didmetro da linha de sucgio.

Scgundo Kakag ef al. (1987) a utilizagdo de D, ao invés do didmetro hidraulico, reduz o
espalhamento dos resultados da cquagdo, em relagdo aos dados experimentais, de £ 20 % para
+ 5 %. Tais correlagdes, entretanto, devem ser utilizadas com cautela em se tratando de tubos
com didmetro menores do que 2 mm. Isto ocorre, pois os mecanismos de vorticidade turbulenta
sio minorados com a redugdo da se¢do transversal do tubo, resultando em coeficientes de

transferéncia de calor menorcs, independentes do nivel de turbuléncia do escoamento.

As Egs. (A3) e (A.5) foram testadas no modelo e ndo foram encontradas diferengas
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significativas entre os resultados obtidos. Dessa forma, a Eq. (A.S) foi adotada para o calculo dos
cocficicntes de transferéncia de calor ao longo da regido liquida do tubo capilar, /. , ¢ ao longo

da linha de sucgdo H;.

iii) Coeficiente de Transferéncia de Calor entre o Capilar, ou a Linha de Sucg¢do, ¢ 0

Ambiente

Conforme verificado por Mczavila (1995) ¢ Barbazelli (2000), a transferéncia de calor por
convecgdo natural entre o capilar, ou a linha de sucgdo, e o meio ambiente exerce uma influéncia
significativa sobre o cscoamento ao longo do trocador de calor tubo capilar-linha de sucgdo. A
correlagdo a ser usada no presente trabalho para o calculo do coeficiente H, foi obtida por
Churchill ¢ Chu (1975) ¢ é dada por,

1/
/6
Nu = H_ D, = lo6o+ 0,387 Ra

/A
ks [1+(()1,5.*.553/53.-')%6F7

(A.8)

na qual Ra — (GrPr) é o nimero de Rayleigh, Gr=[gp(T,,—T,)D] /v.] é o nimero de

Grashof, T, ¢ a temperatura da superficic do tubo, tomada como a média aritmctica cntrc a
temperatura ambiente e a temperatura média do escoamento no interior do tubo, £ ¢ o coeficiente
de expansdo térmica, &, ¢ a condutividade térmica do ar ¢ v, ¢ a viscosidade cincmatica do ar.
Esses trés ultimos pardmetros ¢ o nimero de Prandtl sdo avaliados na temperatura média, 75,
entre as temperaturas da superficie ¢ a do ambiente. Considerando o ar como gas ideal, o
coeficiente S € calculado pelo inverso da temperatura 7, avaliada em Kelvin, ou seja: g=1/T,. A

Eq. (A.8) é valida para a faixa de nimeros de Rayleigh entre 10° e 10"

A.2 Regido Bifasica
Nesta regido, necessita-se de correlagdes para:
i) aforga dc atrito cntre as fases ¢ a parede do tubo;
ii) a arca interfacial;
iii) a forga interfacial,

iv) os cocficicntes de transferéncia de calor por convecgdo: H,, H; ¢ H,;
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v) a transferéncia de calor interfacial.

Ishii ¢ Mishima (1980), considcraram que a maior fragilidade na formulagdo do modclo de
dois fluidos encontra-sc no cstabelccimento das equagdes constitutivas para os termos interfaciais.
As dificuldades surgem em fungdo do movimento complexo e da geometria das interfaces

presentes nos escoamentos bifasicos.

Tais correlagGes dependem do regime de escoamento e podem ter uma influéncia significativa
nos resultados finais do modclo. No escoamento de uma mistura liquido-vapor ao longo dc um

tubo, observam-se diferentes regimes do escoamento antes do aparecimento da condigdo de

bloqucio. Tais regimes vdo desde o escoamento em bolhas, passando pelos escoamentos agitante

e anular até o regime em névoa.

Nos modclos unidimensionais, os termos interfaciais dc forga ¢ de transferéncia de calor
possuem, usualmente, a forma do produto entre uma area ¢ uma forga motriz. As corrclagdes
para esses termos devem ser estabelecidas individualmente para cada regime do escoamento, uma

vez que ndo ha relagdes simplificadas que sejam validas para todos esscs regimes.

Uma vez que as relagdes constitutivas dependem fortemente dos regimes de cscoamento,
torna-se necessario especificar as condigdes de transigdo entre eles. No caso de um fluido
refrigerante expandindo-se ao longo de um tubo capilar, o regime do escoamento na regido
bifasica pode variar desde o escoamento em bolhas com fragdes de vazio reduzidas, até¢ um
escoamento anular misto com fragdes de vazio clevadas (Mikol e Dudley, 1964). Para valores de
fragdo de vazio intermediarios, o regime do escoamento é, geralmente, classificado como agitante
em varios modclos: Richter (1983), Dobran (1987), Schwellnus e Shoukri (1991),
Dagan et al. (1993) e Seixlack (1996). Essa consideragdo baseia-se na hipdtese de que, em razdo
do nivel de velocidades envolvido neste tipo de escoamento, expansdo de um fluido ao longo dc
um tubo, a influéncia da forga gravitacional ¢ menos acentuada, fazendo com que a distribui¢do
das fascs torne-se mais simétrica ¢ origine padrdes de escoamento similares aqucles observados

em escoamentos verticais (vide Fig. 2.3).

Visto quc os pontos de transigio entre os regimes ndo sdo definidos claramente c
considerando o trabalho de visualizagdo de Mikol e Dudley (1964), somentc os regimes cm

bolhas, agitante e anular serdo considerados no presente modelo.

Conforme abordado no Cap. 2, tradicionalmente os regimes de escoamento sdo identificados a
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partir de mapas de padrSes de escoamento baseados nos fluxos superficiais de liquido ¢ de vapor.
Para os escoamentos horizontais, um mapa semitedrico é mostrado na Fig. 2.4. Lntretanto, de
acordo com Ishii ¢ Mishima (1980), o critério de identificagdo de regimes de escoamento bascado
nos fluxos superficiais pode néo ser adequado para o modelo de dois fluidos. Isso s¢ deve ao fato
de que tanto a fragdo de vazio como a area interfacial, que caracterizam os rcgimes de

escoamentos bifasicos, dependem ndo somente dos fluxos superficiais j, e j,, mas também da

velocidade relativa entre as fases.

No modclo dc dois fluidos a vclocidade relativa ¢ um pardmetro desconhecido que deve ser
obtido a partir da solugdo das cquagdes governantes. Conseqiicntemente, um mapa de regime de

cscoamento bascado somente nos fluxos j, ¢ j, ¢ inadequado para a formulagio do modclo dc
dois fluidos, uma vez que o escoamento pode ndo ser similar, mesmo se j, ¢ j, forem os

mesmos.

Com isso, Ishii ¢ Mishima (1980) sugeriram que no modelo de dois fluidos, o mais adequado
scria usar um paramectro tal como a fragdo de vazio, como critério para o cstabclccimento dos
regimes de escoamento. Esforgos nessa diregdo foram realizados por Ishii € Mishima (1980), mas

se limitaram a sistemas verticais.

Radovich e Moissis (1962) mostraram qualitativamente que a probabilidade de colisdo entre

bolhas ¢ muito alta em fragdes de vazio da ordem de @ = @, = 0,3 ¢ postularam csse fato como

uma causa da transi¢do do regime em bolhas para o regime pistonado em sistemas verticais.

Para a transigao entrc os regimes agitante e anular o valor @ = a, = 0,8 foi sugerido por

Richter (1983) e tem sido, desde entdo, usado em varios outros modelos. Deve-sc ressaltar que
esse valor somente se justifica em fungdo da boa concordancia entre resultados numéricos e os

experimentais.

No presente trabalho, dois valores constantes de fragdo de vazio serdo usados para a defini¢ao
dos pontos de transi¢do entre os regimes. A hipotese de que as transigdes ocorram em fragdes de
vazio constantes, independentes das velocidades e da pressdo, ndo ¢ muito realista. Entretanto, a
unica alternativa seria a utilizagdo de mapas de regime de escoamento que, conforme Ishii ¢

Mishima (1980) ndo ¢ a mais adequada para o modelo de dois fluidos.

Assim, na falta de correlagdes para o calculo das transigdes e de mapas de regimes adequados
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para o escoamento de fluidos refrigerantes, foram assumidos valores de fragdo de vazio iguais a

0,3 e 0,8 , respectivamente, para as transi¢des entre os regimes bolhas-agitante e agitante-anular.

Considerando, entdo esses dois valores de fragdo de vazio, apresentam-se a seguir as

correlagdes necessarias na regido bifasica:

i) Atrito Entre Cada Fase e a Parede do Tubo, F,; ¢ F...
Dentre as formas de modclagem desses termos, cncontradas na literatura, destacam-sc:

e Aquelas que usam correlagdes empiricas ou relagdes derivadas de modelos simplificados para
um dos multiplicadores bifasicos, apresentados por Carey (1992), a partir dc pardmctros que

quantificam as condig¢des locais do escoamento;

e O modeclo simplificado proposto por Solbrig ef al. (1978), que obtém expressdes para a forga

de atrito entre cada fase e a parede, considerando os diferentes regimes do escoamento.

Esse ultimo modelo representou melhor o escoamento ao longo de tubos capilares
adiabaticos, conforme mostrado por Scixlack (1996). No presente trabalho, cssas duas formas dc
modelagem foram testadas e os resultados obtidos apresentaram a mesma tendéncia observada no

caso adiabatico. Dcssa forma, o modelo proposto por Solbrig ef al. (1978) foi, entdo, adotado.

Scgundo Solbrig ef al. (1978), as equagdes para F; e F,, sdo, respectivamente, dadas por,

e Nos regimes cm bolhas e agitante (a < 0,8):

 (I-a)f,pV} a f.pV;
F,=——=chfn F,—2rrr
2d, 2d

int int

(A9)

em que os fatores dc atrito f; ¢ f, sdo calculados pela correlagdo de Churchill (1977), sendo os
numeros de Reynolds para as fases liquida e vapor, respectivamente, dados por,

]ee} - (]_a)pfuldinf Re‘,

Hi Hy

_a pud,

v int

na qual x4 ¢ u, sdo, respectivamente, a viscosidade absoluta do liquido ¢ do vapor.

e No regime anular (a > 0,8):

1;' - fb62
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na qual £, ¢ o fator de atrito médio na regido biféasica, calculado pela equagdo dc Erth (1970),
Eq. (3.18), ¢ F,,=0, pois no rcgime anular o escoamento da fasc liquida ¢ adjacentc & parede do

tubo.

ii)  Area Interfacial, a;

Nos regimes de escoamentos dispersos, a area interfacial por unidade de volume, a,, é fungio

do tamanho das particulas. Ishii ¢ Mishima (1984) definem cssa arca, como,
a; =Na Ad (A 1 2)

na qual 4, € a area superficial de uma particula em suspensdo (Ishii ¢ Mishima, 1984) e N, é a

densidade de nicleos de vapor no fluido, dada pela Eq. (3.29).

Para o escoamento em bolhas, considerando bolhas esféricas com didmctro médio d,

(Aa= mf), e usando a definigio de densidade de nicleos de vapor dada pela Eq. (3.29), a 4rea a;

¢ dada por,

(A.13)

No regime anular ideal, considerando o nucleo gasoso sem gotas dispersas, a area interfacial

por unidade de volume ¢ fungdo da espessura da pelicula de liquido ¢ ¢ dada por,

=4‘J5

ai
d

int

(A.14)

Na regido de transigao entre o escoamento em bolhas @ =@, ¢ o anular a = @, considerado

neste trabalho como uma regido de regime agitante, a area interfacial ¢ calculada por interpolagdo
linear entre as areas nos pontos de transi¢do: bolhas-agitante e agitante-anular. Embora ndo
represente necessariamente a realidade fisica do problema, esse procedimento ¢ usado em fungéo
da caréncia de correlagdes adequadas para essa regido. Com isso, para o regime de escoamento

com fragdes de vazio compreendidas na faixa entre a; ¢ @, a arca interfacial ¢ dada por,

a=a, +[M}a—ab) (A.15)

aa _ab

sendo que a, ¢ calculada pela Eq. (A.13) com a= @, ¢ a, usando a Eq. (A.14)coma=a, .

AVA
AVAVAL

1 2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o 17 18



APENDICE A 122

iii) Forg¢a Interfacial, F,,

A forga interfacial ocorre em razdo do movimento relativo entre as fascs ¢ engloba nédo s6 a
forga dec atrito interfacial, mas também outros cfeitos adicionais bastantes complexos (Ishii ¢
Mishima, 1984). No presente trabalho, a forga interfacial é modelada considerando os termos dc

massa virtual (Ishii e Mishima, 1980) e o termo de atrito (Solbrig ef al.,1978), ou seja,

. du du )OJCﬁ u, "'"LI
F, =apC, |u, ——1 L+ a, - A.16
1Y pf m( v (lz ‘J ‘k ] 2 (uv “J’) ( )

na qual C,y=0,5/(1+2a)/(1-a)] (Zuber,1964) ¢ o coeficiente de massa virtual, Cj; ¢ o coeficiente
de atrito interfacial calculado, no regime anular (@ = 0,8), pela correlagdo de Wallis (1969), dada

por,

C, =0,005[1+75(1-a)] (A.17)

Os dados experimentais usados no ajuste dessa equagdo foram obtidos por diferentes autores
e encontram-se na faixa de espessuras da pelicula de liquido, &, entre 0 <84, <0,005, que

2

corresponde a faixa de fragdo de vazio entre 0,81 <a <1.

No regime em bolhas o cocficiente Cy; € calculado pela equag@o,

3 P,
=——"C Ja A.18
"8 Py, DI ( )

&

na qual o cocficiente de arrasto, Cp, € calculado pela correlagdo de Rowe ¢ Henwood (1961),

dada por,

_2H4(1-a)"

€, (1+0,15Re*® ) |  Re <1000

Cp,=044(1-a)" . Re> 1000

na qual Re ¢ o nimero de Reynolds, definido por,

= pd(l-a)(u,—-u,)
Hy

Re (A21)

Para o regime agitante, a for¢a interfacial também ¢é calculada pela Eq. (A.16), na qual o

cocficientc de atrito ¢ a area irterfacial sdo calculados por interpolagdo entre os respectivos
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valores nos pontos de transigdo: bolhas-agitantc ¢ agitante-anular. A interpolagio lincar,
Eq. (A.15), foi usada para a area interfacial, entretanto para o coeficiente de atrito Cy;, utilizou-se

uma interpolagdo cxponencial, proposta por Schellnus (1988), dada por,

Cp=C,exp(C,a) (A.22)

_In(Cg/Cg,)

a

C=exp[in(Cy )-Cra,] , C, (A.23)
nas quais C; ¢ calculado pcla Eq. (A.18), com a = a; ¢ Cji ¢ calculado pela Eq. (A.17), com
a = a,. A interpolagdo exponencial permitc uma combinag¢do mais suave entre as curvas no limitc

inferior de interpolagdo, a@ = a.

iv) Coeficientes de Transferéncia de Calor para o Escoamento Bifasico

Na regido bifasica, calculam-se os coeficientes de transferéncia de calor entre o capilar ¢ a
linha de sucgdo e entre o capilar e o ambiente usando-se as mesmas correlagdes dadas,

respectivamente, pelas Egs. (A.5) ¢ (A.8).

Para o interior do tubo capilar, o coeficiente de transferéncia de calor por convecgio ¢
considerado infinito. Essa hipotese, conforme verificado por Mezavila (1995), mostrou-sc
adequada em razdo dos altos cocficientes de transferéncia de calor associados com 0s proccssos

de mudanga de fase.

v) Transferéncia de Calor Interfacial, ¢;

O calor transferido através da interface por unidade de volume, ¢ dado por,

q, =ah(l,-T,)+I(h -h) (A.24)

na qual H; ¢ o coeficiente de transferéncia de calor interfacial, 7; e 7, sdo respcctivamente, as
temperaturas do liquido e do vapor. Observa-se que, no modelo de dois fluidos (vide Item 3.2.2),

assume-se que o vapor estcja saturado em relagdo a pressdo local, ou seja, 7, = Tsu(p).

No escoamento em bolhas o coeficiente H; € descrito de maneira analoga aquela para o

escoamento sobe uma esfera, sendo dado por Whitaker (1972),
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= Hfii{ =2+ (O!JRe;xz)Prla"(p! /Juf,sa!)”‘ (A?‘S)

i

na qual Pr/=(z ¢4 /k) ¢ o nimero de Prandtl, ¢, é o calor especifico da fasc liquida a pressio

constantc, k ¢ a condutividade térmica da fase liquida, x4, ¢ a viscosidade absoluta da fasc

liquida calculada na tempcratura de saturagdo ¢ Re, ¢ o nimcro dec Reynolds, calculado cm

fungdo da velocidade relativa entre as fases, dado por,

Re  pyd,|u, -—u,|
(1-a) H

Re, = (A.26)
Para o rcgime anular, Richter (1983) sugeriu o uso de uma corrclagdo similar aquecla dc
Colburn (1933), obtida da analogia entre transferéncia de calor e quantidade de movimento, dada

por,

Cﬁ 2/3
H, :_z_plcp.l Pri" " (u, ~u,) (A.27)

na qual Cj; é o cocficiente de atrito interfacial no regime anular avaliado pela Eq. (A.17).

Na regido de cscoamento agitante, seguindo o mesmo procedimento adotado para o calculo
da area interfacial e do coeficiente de atrito interfacial, o coeficiente de transferéncia de calor, //,,
¢ obtido por interpolagdo exponencial dos valores calculados nos dois pontos dc transigdo.
Entretanto, obscrva-se que na regido anular, H; é fungdo da diferenga de velocidade cntre as fascs,

Eq. (A.27). Schwellnus (1988) sugeriu, entdo, que o coeficiente de transferéncia de calor fossc

dividido pela diferenga de velocidade entre as fases, ou seja, H, = H, /(u, —u,).

O valor de H; na transigdo entre os regimes em bolhas e agitante, calculado pela Eq. (A.25),
também é dividido pela velocidade relativa entre as fases e a interpolagio de H_ ¢ realizada. Esse
procedimento, conforme relatado por Schwellnus (1988), eliminou o problema de instabilidade na

solugdo das equagdes, pois permite transigdes mais uniformes entre os valores do cocficiente dc

transferéncia de calor nos diferentes regimes do escoamento.
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APENDICEB RELAGOES CONSTITUTIVAS: EVAPORADORES DE
SERPENTINA COM TuBOS ALETADOS

Para resolver o sistema de equagdes governantes apresentado no Item 4.2, deve-se definir um
conjunto de cquagdes auxiliares para o calculo do fator de atrito, dos cocficientes dc transferéncia
de calor para o refrigerante e para o ar e do coeficiente de transferéncia de massa para o ar. Além
disso, neccssita-se de uma equagdo de estado para o calculo da pressdo do escoamento no interior

dos tubos. Esse conjunto de equagdes € apresentado nos proximos itens.

B.1 Redugdo da Pressdo em Razdo do Atrito

e Regido Monofasica
Na regido de escoamento de vapor superaquecido a redugdo de pressdao em razdo do atrito ¢

dada por,

_ L

j; ‘?dfpv

(B.1)

na qual f,, ¢ o fator de atrito monofasico, calculado pela correlagdo de Churchill (1977) dada

pela Eq. (A.1), e d, ¢ o cdidmetro interno do tubo.

e Regido Bifasica
A redugdo de pressdo em razio do atrito, f, =(dp./dz), em escoamentos bifasicos ¢

calculada, freqiientemente, em termos dos multiplicadores bifasicos definidos por,

¢ = (dpp/dz)
' (dpF/dz)v
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_ (W, /dz)

o = o /&),

nas quais o subindice:

v: indica o gradicnte de pressdo causado pelo atrito, que resultaria sc o cscoamento fossc

somente dc vapor & vazio cm massa 11, =G, x4, ;

lo: indica o gradicnte dc pressdo causado pelo atrito, que resultaria sc o cscoamento fossc

somente dc liquido a vazdo em massa total 71 =G 4,,;

Nas Egs. (B.2) e (B.3) os gradientes de pressdo (dpF /dz)v e (dpF /dz),o sdo, respectivamente
calculados por,

(%) L (B4)

“& 2df pv

(B.5)

[dPFJ = Joo Gf

dz )y, 2d;p,

nas quais os fatores de atrito f; ¢ f], sdo calculados pela Eq. (A.1), com os niimeros de Reynolds,

respectivamente, definidos por,

Re, = G, xd,

Yooon,

Gr d{
H

Re,, =

nas quais g, ¢ u, sdo, respectivamente, as viscosidades dindmicas do liquido ¢ do vapor.

Um grande numero de correlagdes para o calculo da redugdo de pressdo em cscoamentos
bifasicos ¢ encontrado na literatura. Freqiientemente, a justificativa fisica para o uso de tais
correlagdes € obscura e muitas delas podem ser consideradas um simples ajuste. A seguir

apresentam-sc algumas dessas correlagoes.

(i) Modelo de Whalley (1987):

Whalley (1987) utilizou a Eq. (B.2) para o calculo de £, com o multiplicador bifasico ¢;,
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. A
) (B.7)

na qual f é o fator de atrito efetivo do escoamento bifasico, calculado pela correlagdo de
Churchill (1977), ou de Blasius, usando p e o nimero de Reynolds bifasico, Re,, = (G,d, /i), no

qual a viscosidadc dindmica homoggénea, /i, ¢ obtida pela corrclagio de Beattic ¢ Whalley (1981),

dada por,
d=pa+u(l-a)(l+25a) (B.8)

A Eq. (B.7) € valida para as regides monofasica e bifasica, uma vez que na regido de vapor

supcraquecido o titulo, x, ¢ unitario, tornando o multiplicador bifasico também unitario.

(ii) Modelo de Friedel (1979):

Neste caso a redugdo de pressio em razdo do atrito ¢ calculada pela Eq (B.3), com o

multiplicador bifasico ¢, dado pela correlagdo de Friedel (1979),

324FH
Frﬂ.G‘S Weﬂ.l‘BS

na qual os paramctros [, F ¢ H sdo respectivamente, dados por,

E=(1-x) +x’[-§i-§w—] (B.10a)

F =313 0% (B.10b)

G6.91 0.19 0.7
pv #.I' Juf

Na Eq. (B.9), Fr é o numero de Froude, Fr =G’ /(gd, p), e We é o nimero de Weber,
We=G’d /(po), nas quais o ¢ a tensio superficial e g é a aceleragdo da gravidade. O

subindice vo indica o fator de atrito que resultaria se o escoamento fosse somente de vapor a
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vazdo cm massa total m=G,4,,.

(iii) Modelo de Paliwoda (1989):

No modclo proposto por Paliwoda (1989), a redugdo dc pressdo causada pcelo atrito ¢ dada

o @) A ) e (2

na qual (dp,./dz), é calculado pelas Eqs. (B.4) e (dp, /dz), ¢ calculado por,

por,

[dp,,-) _LGl(1-x)’ (B.12)
I

dz 2d, p,

em que o subindice / indica o gradiente de pressio causado pelo atrito, quc resultaria sc o

escoamento fosse somente de liquido a vazdo em massa iy, = G,(1-x)A,, .

B.2 Coeficientes de Transferéncia de Calor — Fluido Refrigerante

e Regido Monoféasica
Na regido de vapor superaquecido o coeficiente de transferéncia de calor do fluido

refrigerante, H ,, pode ser calculado pelas scguintes corrclagdes:

(i) Correlagdo de Dittus-Boelter (1930):
A correlagdo de Dittus-Boelter (1930), uma das mais conhecidas, é dada por,

Nu =0,023 Re*” Pr- (B.13)
valida para as faixas de condigbes: 0,7 <Pr<160; Re>10.000; L/d, =260 c na qual
Nu=(H,d /k,) é o nimero de Nusselt, Re=(Gd,/u,) é o nimero de Reynolds,
Pr=(uc,./k,) ¢onumero de Prandtl, n ¢ igual a 0,4 para o caso de aquecimento ¢ igual a 0,3

para o caso dc resfriamento, d, ¢ o didmetro interno do tubo, L ¢ o comprimento do tubo £, ¢

c,, sdo, respectivamente, a condutividade térmica e o calor especifico a pressdo constante do
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refrigerante na fase de vapor. Todas as propriedades da Eq. (B.13) devem scr avaliadas na

temperatura média do escoamento.

(ii) Correlagdo de Gnielinski (1976):

Uma outra corrclagdo bastante utilizada ¢ a de Gnielinski (1976), que na regido dc vapor

superaquecido ¢ dada por,

__(f./8)(Re=10°)Pr
C1+127(f,/8)" (PrP-1)

(B.14)

na qual f, ¢ o fator dc atrito de Darcy calculado pela correlagdo de Churchill (1977) ou pela

correlagdo de Blasius. A precisdo dos resultados da Eq. (B.14) é de + 10 %, na faixas dc
0,5<Pr<10° e 2300 < Re > 5x10°.

(iii) Correlagdo de Sieder e Tate (1936):

Nos escoamentos caracterizados por grandes variagdes das propriedades tcrmofisicas dos

fluidos, recomenda-se a utilizagdo da correlagdo de Sieder e Tate (1936), dada por,

0.14
Nu =0,027 Re** Pr' [”—J (B.15)
K,

vélida para as faixas: 0,7 < Pr <16700; Re>10.000; L/d, >60 ¢ na qual g, ¢ u, sio as

viscosidades dindmicas do vapor, avaliadas, respectivamente, na temperatura média do
escoamento e na temperatura da parede. As demais propriedades devem ser avaliadas na

temperatura média do escoamento.

(iv) Correlagdo de Sleicher e Rouse (1975):
Uma correlagdo amplamente usada ¢ a de Sleicher e Rouse (1975), dada por,

Nu =5+0015Re" Pr’ (B.16)

valida para as faixas: 0,/ < Pr < 10° e 10° < Re < 10° ¢ os coeficientes a e b sdo dados por,

a=0388- 0,24 : b=0,333+05exp(-0,6.Pr) (B.17)
4+ Pr
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e Regido Bifasica
As correlagdes do coeficiente de transferéncia de calor do fluido refrigerante na regido bifasica

sdo divididas em trés grupos:
e Correlagdes estritamente convectivas (G/);,
e Corrclagdes bascadas na superposigdo de efeitos (G2);
e Correlagdes propostas empiricamente (G3).
Neste trabalho algumas corrclagdes dos trés grupos, foram avaliadas ¢ sdo aprescntadas a

scguir.

(i) Correlagdo de Bandarra Filho (1997) - (G1)

A correlagdo proposta por Bandarra Filho (1997) foi desenvolvida especificamente para o

refrigerante R-134a e ¢ dada por,
H.=(i+3 X )H, (B.18)

na qual H, ¢ o cocficicnte de transferéncia de calor para o liquido, calculado pela correlagdo de

Dittus—Boelter (1930), Eq. (B.13), e X é o parametro de Martinelli, definido por,

ﬂdpﬁ'/dzl
X = |[—— B.19
(dpF/dz)v ( )

na qual (dp,/dz), e (dp,/dz), sio, respectivamente, calculados pelas Egs. (B.12) e (B.4). Na

Eq. (B.18) os subindices # indicam o rcgime turbulento para o escoamento somente de vapor ¢

somente de liquido no tubo.

A Eq. (B.18) satisfaz a condigdo limite: X — oo, quando somente liquido escoa ao longo do
tubo. Os desvios maximos proporcionados por essa equagdo, em relagdo aos dados

experimentais, foram de 14 %.

(ii) Correlagdo de Chen (1966) - (G2)

Chen (1966) propds uma das primeiras correlagdes de uso geral para escoamentos de liquidos
com mudanga de fase, assumindo uma superposi¢do linear dos efeitos de mudanca de fase

estritamentc convectiva com os da ebuligdo nucleada, dada por,
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H =H,+H, (B.20)
na qual H, ¢ o cocficiente dc transferéncia de calor para a ebuligio nucleada ¢ Hy ¢ o
coeficiente de transferéncia de calor para a ebuligdo com convecgio forgada.

O coeficiente de transferéncia de calor para ebuligdo nucleada, H , , ¢é calculado por,
H,=SH, (B.21)

na qual § € o fator de supressio usado para se considerar a redugio no coeficiente de
transferéncia de calor em fungio da supressdo dos locais de nucleagio e Hj; ¢ cocficiente de
transferéncia de calor em ebuligdo nucleada de Forster ¢ Zuber (1955), dado por,

000!22 AT0244)075 0:5)(,}049&079

I ”ﬁ,ﬂu 019 0.24

Py

(B.22)

na qual AT, =(T, —T,) é a diferenca entre a temperatura da parede do tubo e a temperatura do

refrigerante, 4 p , ¢ a diferenga de pressdo correspondente a AT

sat ?

c,, ¢ o calor cspecifico a
pressdo constante do liquido, &, ¢ a condutividade térmica do liquido, A, ¢ o calor latente dc

vaporizagdo ¢ 4, ¢ a viscosidade dindmica do liquido.
O fator de supressio, S, € dado por,

1
© 142,53-10° Re”

(B.23)

na qual Re, =(Re, I') ¢ o nimcro de Reynolds para o escoamento bifasico, Re, ¢ o nimcro dc

Reynolds para o cscoamento de liquido e /' ¢ o multiplicador do coeficiente dc transferéncia de

calor bifasico, dado por,

/ 0.736
F = 2,35(—4—0,213)
X

em que X € o parametro de Martinelli, dado por,

}-.-.x 0,9 0.5 0.1
X=[—J (&J [’”‘} (B.25)
x pl ouv
A Eq. (B.24) foi obtida por Butterworth (1979), ajustando-sc os dados aprecsentados por
Chen (1966). Para X > 10 = F=1.
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O cocficiente dc transferéncia de calor para a ebuligio com convecgdo forcada, H,, ¢

calculado por,
H,=HF (B.26)

na qual H, ¢ o cocficiente de transferéncia de calor para o liquido, calculado pcla correlagdo de

Dittus-Boelter (1930), Eq. (B.13).

(iii) Correlagdo de Jung e Radermacher (1991) - (G2)

Jung ¢ Radermacher (1991) realizaram um estudo sobre o coeficiente de transferéncia de calor
no escoamento de refrigerantes halogenados com mudanga de fase no interior de tubos e

apresentaram uma correlagao, bascada no modelo de superposigdo de efcitos, dada por,

H =HF+H,S (B.27)

na qual o multiplicador F e o fator de supressdo para ebuligdo S sdo, respectivamente dados por,

1 0.85
F= 2,37[0,27+}J (B.28)

S = 4048 X"* Bo"" para X </ (B.29a)
§$=20-01X%%°Bo%” paral<X<5 (B.29b)

nas quais Bo =(¢/4,G,) ¢ o nimero de cbuligdo ¢ ¢ ¢ fluxo de calor por unidadc dec drca.

Na Eq. (B.27), H, ¢ o coeficiente de transferéncia de calor na ebuligdo em piscina, calculado

pcla corrclagdo dc Stephan ¢ Abdclsalam (1980) apresentada por Jung ¢ Radermacher (1991),
dada por,

. 0.745
H_ = 201;—’(%} (i’— (B.30)
d 14 sat

na qual o cocficiente B, ¢ dado por,

0.5
B, = 0.01466[——-—20—}
g(p-p)

na qual @ = 45" ¢ o angulo de contato e g ¢ a aceleragio da gravidade.

AVA
AVAVAL

2 3 4 5 6 if unespwl 12 13 14 15 1o .17

18



APENDICE B 133

(iv)  Correlagdo de Kandlikar (1990) - (G3)

Kandlikar (1990) propds a correlagio dada por,
H,=[ACoB(ZSFr)EjH,+[CBoDFf]H, (B.32)

na qual Fr =(G?/p} g d,) é o nimero de Froude, F + € o parametro de dependéncia do fluido,

A, B, C, D ¢ E sio constantes apresentadas na Tab. B.1, H,, ¢ calculado pela equagio de Dittus-

Boelter (1930) e Co ¢ o numero de convecgdo, dado por,

I&x 0.8 pv 0.5

Obscrva-se que na Tab. B.1 que os valores das constantes 4 a E sdo apresentados para dois

modos de cbuli¢do: convectiva ¢ nucleada. Dessa forma, calcula-se H ,, pela Eq. (B.32), usando-

sc os valores das constantes referentes a cada uma das regides ¢ adota-se o maior valor dentre

eles.

Tab. B.1 — Valores das constantes da correlagdo de Kandlikar (1990).

Constante Ebuli¢do Convectiva Ebuli¢do Nucleada

A 1,136 0,6683
-0,9 -0,2

B
C 667,2 1058,0
D

0,7 0,7

0,3 0,3
0 se Fr > 0,04 0 se Ir > 0,04

E

A Tab. B.2 apresenta os valores do pardmetro de dependéncia do fluido, /., que inclui o

efeito do fluido refrigerante. A correlagdo de Kandlikar (1990) apresentou desvios médios, em
relagdo aos dados experimentais, de 15,9 % para a agua e de 18,8 % para os refrigerantes

halogenados.

As corrclagdes para o cocficiente de transferéncia de calor na regido bifasica sdo aplicadas
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para as condigdes de operagdo e para os fluidos apresentados na Tab. B.3.

Tab. B.2 — Valores do parametro de dependéncia do fluido, F .

Fluido Refrigerante Fy

Agua
R11

Tab. B.3 — Condigdes para as correlagdes do coeficiente de transferéncia de calor bifésico.

Autor Grupo Fluidos Condigdes
G: 50 a 500 kg/m’s
Bandarra Filho (1997) Gl G:3 a30 kW/m’

x:5a90%

Grupo Fluidos Condigoes

Tubo: vertical

_ Agua; Metanol; Benzeno; P 5523500 kPa
Chen (1966) G2
Pentano; Hexano; Heptano G: 500 a 3600 kg/m’s

x:1a71%

Grupo Fluidos Condigdes
Tow:-102107C
G: 100 a 700 kg/m’s

R11; R12; R13; R22;

R32; R114; R123; . 2
Jung e Radermacher (1991) G2 g:5a40 kW/m
R124; R134a; R141b;
x: 10 a2 90%

R142b; R143a; R152a
d, =8,0 mm
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“Agua; RII;
; R12; R13BI; G: 15 a 8180 kg/m’s
Kandlikar (1990) G3 R22; R113; G : 1,2 22000 kW/m’
R114; R134a; x:0,1295%
R152a; Neon

B.3 Coeficiente de Transferéncia de Calor - Ar
(i) Correlagdo de Turaga et al. (1988)

O fator de transferéncia de calor de Colburn para o ar, j,, obtido por Turaga ef al. (1988),

depende da situagdo em que se encontra a superficie do tubo, que pode estar seca ou molhada.

Para a superficie do tubo seca, essc fator ¢ dado por,

A -0,24
Vo =0.051[ A") R (B.34)

P

na qual 4, ¢ a arca total de transferéncia de calor no lado do ar, Eq. (C.5), 4, ¢ a arca do tubo
sem aletas, Eq. (C.4), e Re, ¢ o numero de Reynolds para o escoamento de ar, dado pér,.
G,D
Re, =—~—2

a
Ha
na qual G, ¢ o fluxo de massa do ar, g, ¢ a viscosidade dindmica do ar ¢ D, ¢ o didmetro

(B.35)

hidraulico para o evaporador, dado por,

4AW .,
Dy =—=*

na qual W, ¢ alargura do evaporador ¢ 4,¢ a area do escoamento de ar, Eq. (C.6).

Para a superficie do tubo molhada, o fator de transferéncia de calor de Colburn para o ar,

Jamo » ¢ dado por,
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na qual Sy ¢ o espagamento entre as aletas e ¥, € a espessura da aleta, mostrados na Fig. C.1.
As faixas de validade dos fatores de transferéncia de calor de Colburn para superficics

molhadas c sccas sdo,

A x
11<Ze <50, e lad: 300 < Re, < 1500 (B.38)
A, ¥,

Para a superficic na condig¢do scca, o cocficiente de transferéncia de calor, H ¢ dado por,

= ja.se cp,aGa
“opro

H (B.39)

na qual Pr, ¢ nimero de Prandtl do ar e ¢, , € calor especifico & pressdo constante para o ar seco.
Para a superficie na condi¢dao molhada, H, ¢ dado por,

¢ G
H=’§"—c;“— (B.40)

na qual Sc, =(v,/D, ) ¢ o numero de Schmidt do ar, v, ¢ viscosidade cinecmatica do arc D,

é difusividade de massa.

(ii) Correlagdo de McQuiston (1981)

McQuiston (1991) propds uma correlagdo para o fator de transferéncia de calor de Colburn

considcrando evaporadorcs com quatro fileiras, dada por,
Jj, =0,0014+0,2618(JP)(JS) (B.41)

na qual os pardmetros JP ¢ JS sdo, respectivamente, dados por,

P

-0,15
JP = Re;* [j" ] (B.42a)

JS = [095+4-107° Re"” ] FS? (B.42b)

nas quais Re, =(G.d,/u,) ¢ o nimero de Reynolds baseado no didmetro externo do tubo,
Re,=[G,(S,+Y,)/ p,] € o nimero de Reynolds baseado no espagamento entre as aletas ¢ o

pardmctro /S ¢ dado por,
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(B.43)

O parametro JS foi introduzido na correlagdo para considerar o efeito de desumidificago.
Para os casos nos quais a temperatura da superficie ¢ superior a temperatura do ponto de orvalho

do ar, o parametro JS ¢ dado por,

JS=084+4-107 Re'” (B.44)

A Eq. (B.41) é valida somente para evaporadores com quatro fileiras de tubos. Entretanto
uma extrapolag@o proposta por McQuiston (1981), possibilita utiliza-la para cvaporadores quc
possuem um numero superior de fileiras. Essa extrapolagdo € dada por,

Jo _ (1-1280N, Re;"?)
J.  (1-5120Re;'?)

(B.45)

na qual j, ¢ o fator de transferéncia de calor de Colburn para um evaporador com # fileiras, N, ¢
o namero de tubos na dire¢do do escoamento de ar ¢ Re, = (G, (H,,,,/N, )/ u,] ¢ o namero de

Reynolds bascado no espagamento longitudinal dos tubos.

Com isso, o cocficiente de transferéncia de calor, H,, para superficic nas condigdes scca ¢

molhada é calculado, respectivamente, pelas Egs. (B.39) e (B.40), com o fator de transferéncia de

calor de Colburn para o ar, j, = j,, calculado pela Eq. (B.45).

A correlagdo de McQuiston (1981) ¢ valida para as seguintes faixas,

9,525 <d, <1588 mm 254<(H,,,/N,)<508 mm (B.462)

06458, <6,35mm 0,152<Y,<0,254 mm (B.46b)
1LI6<V,<4,04m/s 3000 < Re, < 15000 (B.46¢)

100 < Re, < 4000 (B.46d)

B.4 Pressdo do Refrigerante em Fungdo da Massa Especifica e da Entalpia

Para obter a solugdo do sistema dc equagdes apresentado no Item 4.2, a pressdo do fluido

refrigerante deve ser calculada por uma equagdo de estado, ou seja, uma equa¢do na forma:
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p=p(p.,h ). Para ajustar uma fungdo de duas varidveis, foi usado um ajuste polinomial dc

quarto grau, dado por,

p= (aa +a,p+a,p’ +a,ﬁ’)+(a, +ap+a,p’ +a,ﬁ3) h, +
(B.47)

~ ~2 ~3 2 ~ ~2 ~3 3
(aa+app+awp +a,,p )hr +(a”+a‘._,p+a“p +a,,p )hr

na qual os cocficicntes a, sdo determinados a partir dos valores dec p,h, ¢ p da Tab. Al,

fornccidos por McLinden ef al. (1998).

Tab. A1 - Valores utilizados na determinagdo dos coeficientes a, (McLinden ef al. 1998).

p (kPa)
h, (kJ/kg)

p (kg/m’)
180 250 350 450

27,94 64,86 129,90 208,10
45,32 116,70 254,40 408,20
76,66 234,80 561,40 964,80
120,30 457,80 1306,30  2470,20

Resolvendo-se o sistema de equagdes lineares obtém-se os seguintes coeficientes,

a,=-1,3213-10°  a,=1,6338 a, =-6,0275-10" a,,=6,7764-10"°

a,=1,5415-10' as =-2,1612.101 @, =1,0065-10" a,, =-1,0475-10°

a,=-3,5958-10"  a, =4,3454-10° a,, =-1,8244-10" a,,=22311-10*

a, = 2,3262-10° a,=-2,7143-10" a,=10776-107 a,, =-1,2949-10"°

B.5 Calculo das Massas e do Calor Especifico a Pressdo Constante Médio do

Tubo e das Aletas

Para a solugdo da equagdo da conservagdo da energia para a parede do tubo, Eq. 4.13, ha

nccessidade de se calcular a massa da parede do tubo e das aletas por unidade de comprimento ¢
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o calor especifico médio a pressdo constante do material do tubo e das aletas.

A massa total dos tubos, M, ¢ a massa total das aletas, M ,,, , do evaporador, sdo dadas

por,

T

M,..=p. ;(LMPN”)(df -d}) (B.48)

Nrrﬂdlf
Mﬁm =P Yf Nf|:(Hm=p map)_[T)] (B.49)

nas quais N, ¢ o nimero de aletas do evaporador, N, ¢ o nimero de fileiras dc tubos ¢ N, ¢ o

nimero de tubos por fileira, L,

o € 0 comprimento do trecho reto do evaporador, W, ¢ a

largura do cvaporador, H,,,

¢ a altura do cvaporador (vide Fig. C.1), p, ¢ p, sio,

respectivamente, a massa especifica do material do tubo e do material das aletas.

O calor especifico médio & pressdo constante, c, ., ¢ dado por,

_ CP.WMW "i' cp'fMﬁ'“

(B.50)

c
pwf
M +M fins

naqual ¢,, ¢ c,, sdo, respectivamente, o calor especifico a pressdo constante do material do

tubo e do material das aletas.

A massa do tubo por umidade de comprimento, M ,, ¢ dada por,

M, = pT‘ﬂ(df ~d?)

¢ a massa das alctas por unidade dc comprimento, M ., € dada por,

-5 ]

!

naqual 4y=(H,,/N,) éo espacamento entre os tubos na dirc¢do y (vide Fig. 4.9).
A massa total por unidade de comprimento, M ., é dada por,

M, =M, +M,
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APENDICEC PARAMETROS GEOMETRICOS DO EVAPORADOR

Na simulagio do escoamento em evaporadores de serpentina com tubos aletados os

parametros gcométricos, mostrados na Fig. C.1, exercem um papel fundamental no calculo das

areas utilizadas na solugdo das equagdes governantes do problema.

)

K

Fig. C.1 Parimetros geométricos do evaporador.

Tais areas sao dadas por,

a) Area da segdo transversal do tubo, A

b) Area das aletas, 4 i

N, md,

A, =N, [.z(WmPHW)— +2Y, W, H..., )] (C2)

na qual N, ¢ o nimero de alctas do evaporador, N, =(N, N, ) ¢ numero total de tubos do
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APENDICEC 141

evaporador, N, ¢ o nimero dc fileiras do evaporador ¢ N, ¢ o nimero de tubos por filcira do

evaporador.

c) Area externa dos tubos entre as aletas, Ay

_N.L,,7d,S,

evap

g YI+S,

na qual L, ¢ o comprimento do trecho reto do evaporador.

d) Area externa dos tubos sem aletas, 4,:

A,=N,zd,L,,

e) Area total de transferéncia de calor, 4,:

A, =4, +A4,

f) Area do escoamento de ar, 4, :

Aa :(meme)“[(ﬂchmp)_(meYfo)j

g) Area interna do tubo por unidade de comprimento, 4;:

4=7d

h) Area externa do tubo sem aleta, por unidade de comprimento, 4.

A =nd

€ €

i) Area externa do tubo nio coberta pelas aletas por unidade de comprimento, 4,

_#d,§;
A S, +Y,
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j) Area da superficie da aleta por unidade de comprimento, Ay

H 2 2Y H
Af =— 2 Wn'ap( "“’P)_;[de + S [W‘,‘.a +( evap )]
S, +Y, N, ~ 4 | 5,+F, m=TUN,

k) Area externa total por unidade de comprimento, 4,:

A=A +An,

na qual 7, ¢ a cficiéncia da alcta.
A dcterminagdo dc 7, para tocadores de calor de tubos aletados ¢ complexa. Uma solugdo

aproximada para 77, foi desenvolvida por Schmidt (1945) para aletas circulares ¢ apresentada por

McQuiston ¢ Parker (1994). O método é empirico, mas tem muitas vantagens quando uma
expressdo analitica € necessaria. Porém, muitos evaporadores de tubos aletados utilizam aletas
retangulares e continuas, como mostrado na Fig. C.2a. Nesscs casos, uma solugdo analitica ndo ¢
praticavel, sendo necessaria uma solugdo aproximada.

Considerando a disposi¢do retangular dos tubos, com aletas retangulares continuas, mostrada
na Fig. C.2a e assumindo o coeficiente de transferéncia de calor constante sobre a superficie da
aleta, uma alcta retangular imaginaria pode ser definida, como mostrada na Fig. C.2a. O contorno
dessa aleta imaginaria é uma linha equipotencial na qual o gradiente de temperatura € nulo. O

problema ¢, cntdo, cncontrar 7, para uma aleta retangular. Schmidt (1945) abordou essc
problema de forma bastante precisa e com a vantagem da simplicidade. O método, de
procedimento empirico, ¢ bascado na selegdo de uma aleta circular com raio R,, cuja eficiéncia ¢

a mesma da alcta retangular.

A dcterminagio de R, ¢ dada por,

R 1,28y (p -0,2)” (C.12)
.

[

na qual r, € o raio externo do tubo, ¥ =(M/r,), B =(L/M ), M e L sio definidos como:
L=(x,/2) M=(x,/2) (C.13)

na qual x, ¢ x, sdo mostrados nas Figs. C.1 e C.2a. Observa-se que, L deve ser escolhido

sempre maior ou igual ao parametro M, ou seja, > 1.
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c 154
:

i,/ﬁ.r

(b)

Fig. C.2 (a) Disposi¢do rctangular de tubos; (b) Esquema de uma aleta de sc¢do transversal

uniforme.

Uma vez determinado R, , a eficiéncia da aleta é dada por,

_ 1ghm,rg)

s m fr¢¢

na qual m, ¢ o pardmctro da alcta ¢ o parametro ¢ ¢ dado por,

¢= [»1}— !J[I+0,35-1n (R /)] (C.15)

Para definir o pardmetro da alcta m,, o cocficientc dec transferéncia de calor usado ¢

geralmente assumido como constante. Na pratica, esse coeficiente varia sobre toda a superficic da
aleta e, provavelmente, também sera diferente na entrada e na saida do trocador dc calor, sendo

que uma solugdo pratica ¢ assumir um valor médio.

Como na maioria dos trocadores de calor L, >>Y, (vide Fig. C.2b), o perimctro da alcta ¢

simplificado por P, = 2L, ¢ o pardmetro m, pode ser definido como,

(C.16)

na qual k, ¢ a condutividade térmica do material da aleta ¢ H,,, ¢ o cocficicnte dc transferéncia

a.tot

de calor total do ar, ou seja, incluindo as parcelas de calor sensivel e calor latente.
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