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RESUMO

Este trabalho apresenta um estudo experimental da transferéncia de calor e queda de
pressdo na ebuli¢do do isobutano, R600a, e do propano, R290, em um tubo composto por sete
mini canais paralelos, cujo didmetro hidraulico ¢ de 1,47 mm. Os testes em ebulicdo foram
realizados com uma temperatura de saturagao de 20 °C, para ambos os fluidos refrigerantes e
pressdo de saturagdo de 300 kPa, para o R600a e de 840 kPa para o R290, com velocidades
massicas entre 35 e 170 kg/(m?s) e fluxos de calor na se¢do de testes entre 5,3 e 21 kW/m?. De
acordo com os testes realizados verificou-se que o coeficiente de transferéncia de calor, para
ambos os fluidos refrigerantes, aumenta conforme o incremento do fluxo de calor e velocidade
massica. O coeficiente de transferéncia de calor atingiu valores entre 1 a 18 kW/(m?K) para o
R290 e de 1 a 9 kW/(m?K) para o R600a. A queda de pressdo aumentou com o incremento da
velocidade massica e titulo de vapor em todos os testes, enquanto que o fluxo de calor apresentou
influéncia na queda de pressdo apenas nas maiores velocidades massicas. Observou-se que a
queda de pressdo por aceleracao apresenta a menor parcela, enquanto que, a queda de pressao por
atrito apresenta a maior parcela. Na comparacdao entre o R290 e o R600a, verificou-se que o
isobutano apresenta maior queda de pressdo. Também foram analisados os padrdes de
escoamento, sendo observados os padrdes de bolhas isoladas, pistonado, agitado, anular ondulado
e anular, sendo que o padrao de bolhas isoladas foi observado somente para o R290, e o padrao

anular mostrou-se presente para titulos superiores a 0,4.

Palavras-chave: tubo de multi mini canais, coeficiente de transferéncia de calor, perda de

pressdo, padroes de escoamento, isobutano, propano.



ABSTRACT

This work presents an experimental study of heat transfer and pressure drop in boiling
of isobutane, R600a, and propane, R290, in a tube composed of seven parallel mini channels,
whose hydraulic diameter is 1.47 mm. Boiling tests were performed with a saturation
temperature of 20 °C for both refrigerants and saturation pressure of 300 kPa for R600a and
840 kPa for R290, with mass velocities between 35 and 170 kg/(m?s) and heat flux in the test
section between 5.3 and 21 kW/m?. According to the tests performed it was verified that the
heat transfer coefficient for both refrigerant fluids increases as the heat flux and mass velocity
increase. The heat transfer coefficient reached values between 1-18 kW/(m?K) for the R290
and 1-9 kW/(m?K) for the R600a. The pressure drop increased with increasing mass velocity
and vapor quality in all tests, while the heat flux showed influence on the pressure drop only
at higher mass velocities. It was observed that the pressure drop by acceleration presents the
smallest portion, while the friction presents the largest portion. In the comparison between
R290 and R600a, it was found that isobutane showed a higher pressure drop. Flow patterns
were also analyzed, with isolated bubble, piston, agitated, annular and annular bubble patterns
being observed, and the isolated bubble pattern was observed only for R290, and the annular

pattern was present for quality higher than 0.4.

Keywords: multi tube mini channels, heat transfer coefficient, pressure loss, flow patterns,

isobutane, propane.
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1 INTRODUCAO

A crescente demanda por economia de espago e conservacao de energia em prol da
compacidade e portabilidade, requisitando dispositivos de alta tecnologia, impulsionaram a
engenharia, em prol da miniaturizagdo. Desta forma, os trocadores de calor se aplicam desde a
refrigeracdo doméstica e automotiva, até o resfriamento de alto desempenho de dispositivos
eletronicos, apresentando diversos tamanhos, maior efetividade e menor custo.

Estudos de ebulicdo de fluidos refrigerantes em tubos de diametro reduzido ou em
tubos multi mini/micro canais vém sendo realizados para caracterizar o comportamento
térmico e hidraulico. Estas geometrias tém capacidade de dissipar elevados fluxos de calor
por unidade de volume, garantindo grande eficiéncia na troca térmica do sistema.

Este tipo de tubo ja ¢ utilizado para condensagdo, porém vdrios estudos estdo sendo
realizados para a aplicagdo deste tubo em ebulicao.

O tubo de multiplos canais de aluminio extrudado com mini ou micro canais, ou tubo
MPE, ¢ uma grande tecnologia, que visa a aumentar a transferéncia de calor e o desempenho
de condensadores para sistemas de ar condicionado em veiculos. Atualmente, as industrias
estdo investigando ativamente o uso de tubos MPE para muitas outras aplicacdes de
transferéncia de calor, como por exemplo, em refrigeradores e sistemas de condicionamento
de ar domésticos. Dessa forma, se faz necessario o estudo deste tipo de tubo associado a
diferentes fluidos refrigerantes e também no processo de vaporizacdo, com a intengdo de
ampliar a aplicabilidade deste tipo de tubo.

Diversos pesquisadores vém realizando estudos, como por exemplo, Huai et al.
(2004), Kaew-On et al. (2011, 2012), Vakili-Farahani et al. (2013), Copetti et al. (2016) e
Thiangtham et al. (2016), para caracterizar a ebulicdo no interior de mini ou micro canais,
com diferentes fluidos refrigerantes, analisando o efeito dos parametros operacionais, 0s
padrdes de escoamento, a influéncia da dimensdo dos canais e a geometria. A partir destes
estudos, correlagdes tedricas sdo propostas para predicao do coeficiente de transferéncia de
calor e da queda de pressdao, que sao fundamentais para o projeto de equipamentos de troca
térmica compactos.

A utilizagdo de hidrocarbonetos em um tubo MPE, apresenta diversos pontos
positivos, pois os hidrocarbonetos sao fluidos refrigerantes naturais, que nao contém cloro e
flior em sua composi¢ao quimica e possuem ODP nulo e GWP muito baixo, tendo um papel
muito importante como solug¢do para a substitui¢do de fluidos refrigerantes HCFC e HFC.

Apresentam também destacadas propriedades termodindmicas para o emprego em
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determinados sistemas de refrigeragdo e estao disponiveis a baixo custo no mundo inteiro.
Assim, devido a inovagdes tecnoldgicas, os hidrocarbonetos apresentam-se como uma 6tima
opcdo para diversas aplicagdes. Vale salientar que os hidrocarbonetos possuem grande
solubilidade em 0leos utilizados como lubrificantes em refrigeradores.

Associando todos esses fatores com o fato de que o tubo MPE tende a possuir maior
eficiéncia energética, a combinacdo de ambos ¢ muito benéfica, pois apresentam maior
efetividade do que os trocadores de calor convencionais, sdo mais leves, possuem alta
compacidade, menor carga de refrigerante requerida, entre outros fatores.

Assim, percebe-se a necessidade e a importancia do estudo da aplicacao de
hidrocarbonetos em sistemas de refrigeracdo compostos por tubos MPE, por possuir grande

relevancia econdmica e ambiental.

1.1 OBJETIVOS

1.1.1 Objetivo Geral

Este trabalho tem como objetivo geral realizar um estudo experimental da
transferéncia de calor, da queda de pressao e dos padrdes de escoamento na ebulicdo dos
refrigerantes propano (R290) e o isobutano (R600a) em um tubo de multi mini canais do tipo

MPE.

1.1.2 Objetivos Especificos

- Determinar os coeficientes de transferéncia de calor local ¢ médio e a queda de
pressdo por atrito e por aceleragdo na ebuli¢do convectiva dos refrigerantes para
uma temperatura de saturacao fixa;

- Avaliar o efeito do fluxo de calor, da velocidade massica e do titulo de vapor sobre
a transferéncia de calor ¢ a queda de pressao;

- Analisar os padrdes de escoamento dos dois refrigerantes de acordo com os
parametros estabelecidos;

- Obter um banco de dados e de imagens para os refrigerantes isobutano e propano,
que posteriormente irdo permitir a andlise e desenvolvimento de modelos de
predi¢do para a transferéncia de calor e queda de pressdo, contribuindo para o

desenvolvimento de equipamentos de troca térmica.
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1.2 JUSTIFICATIVA

Em diferentes aplicacdes da engenharia verifica-se com frequéncia processos de
mudanga de fase, com a presenca de vapor e liquido escoando simultaneamente no interior de
tubos ou canais, devido a ebuli¢ao convectiva.

Diversas propriedades do fluido refrigerante influenciam no escoamento, como, por
exemplo, a massa especifica, a viscosidade, a tensao superficial do liquido, as velocidades das
fases da mistura, além da geometria, didmetro hidraulico e inclina¢do do duto.

A combinacao desses fatores influencia diretamente no coeficiente de transferéncia de
calor, na queda de pressdo e nos padrdes de escoamento. O conhecimento e a analise dos
mesmos sdo de grande importancia, pois permitem realizar o correto dimensionamento de
sistemas térmicos, como refrigeradores domésticos, sistemas de condicionamento de ar
automotivo, entre outras aplicagdes na area industrial.

Para projetar trocadores de calor compactos, ¢ necessario entender principalmente os
processos da transferéncia de calor, a queda de pressdo, os efeitos do fluxo de calor e da
velocidade massica, além do estudo dos padrdes de escoamento durante a ebulicdo em um
tubo MPE.

O fluxo de calor apresenta grande influéncia no comportamento dos padrdes de
escoamento ¢ na determinacdo do coeficiente de transferéncia de calor, assim como a
velocidade massica também tem uma forte influéncia, tanto no coeficiente de transferéncia de
calor quanto na queda de pressao.

Realizar a aquisi¢cao de dados a partir de experimentos e construir um banco de dados,
permitira, futuramente, elaborar correlagdes para o calculo da queda de pressdo e do
coeficiente de transferéncia de calor, para a utilizacdo de hidrocarbonetos em um tubo de
multi mini canais.

Portanto, com o presente trabalho espera-se contribuir para a pesquisa na area de

ebulicdo em geometrias de diametro reduzido e novos fluidos refrigerantes.

1.3 ESTRUTURA DA PESQUISA

Este trabalho ¢ composto por uma revisdo bibliografica e fundamentacdo teorica,
descrigdo da bancada, estudo experimental, resultados e consideragdes finais.
A revisdo bibliografica e a fundamentagdo tedrica correspondem ao Capitulo 2 deste

trabalho, abordando a caracterizacdo das dimensodes dos tubos de escoamento, os mecanismos da
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ebulicdo convectiva e os padrdoes de escoamento, comparando processos em mini canais com
macro canais, a andlise dos fluidos refrigerantes, além de pesquisas que vém sendo realizadas em
geometrias similares.

O Capitulo 3 aborda a metodologia do trabalho, detalhamento da bancada de testes e
componentes, o procedimento experimental e o tratamento de dados.

O Capitulo 4 aborda a andlise dos resultados experimentais, através do coeficiente de
transferéncia de calor, da queda de pressao e dos padrdes de escoamento.

O Capitulo 5 destina-se as consideracgdes finais, como o resumo das analises realizadas e

resultados encontrados no Capitulo 4 e sugestdes de continuidade deste trabalho.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA
2.1 EBULICAO CONVECTIVA

A ebulicdo em escoamento em tubos e canais de pequeno didmetro, ¢ uma area de
grande interesse de estudo, principalmente no dimensionamento e desenvolvimento de
condicionadores de ar automotivos, evaporadores compactos aletados, trocadores de tubos de
multi canais extrudados, entre outros.

Nestes casos, a ebulicdo se torna eficiente, devido ao alto coeficiente de transferéncia
de calor, 4, e também por possuir maior capacidade de remocdo de calor para um dado fluxo
de massa do fluido, pois nesse processo, o fluido refrigerante em mudanga de fase tem uma
capacidade calorifica muito superior em relagdo ao escoamento monofasico.

Outro fator que influencia o alto valor de 4 em micro canais, ¢ o proprio diametro do
canal, pois considerando que um dos principais mecanismos de transferéncia de calor
convectiva ¢ realizado através da pelicula de liquido, ¢ de se esperar que, com a redugdo do
didmetro, a espessura da pelicula de liquido também reduza, e desta forma, se eleva o

coeficiente de transferéncia de calor (TIBIRICA, 2011).
2.1.1 Coeficiente de transferéncia de calor

Durante a ebuli¢do convectiva, ocorre a mudanca de fase de liquido para vapor,
durante o escoamento for¢ado em um canal, através do aquecimento do mesmo. As principais
forgas que estdo associadas a este processo sao as forgas de tensdao superficial, as forgas de
inércia e as forcas de aceleragdo, as quais s3o as responsaveis pelas caracteristicas do
escoamento bifasico, o formato da interface e o seu movimento durante a ebulicdo em micro e
mini canais. Segundo Kandlikar e Garimella (2006) em canais de diametro reduzido a
influéncia das forgas de tensdo superficial torna-se dominante.

O coeficiente de transferéncia de calor convectivo, 4, € definido através da lei de

resfriamento de Newton, de acordo com a Eq. (2.1):

q = hAAT 2.1)

onde g ¢ a taxa de calor, 4 ¢ a area da superficie e 47 ¢ a diferenga entre a temperatura da

superficie e do fluido.
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Conforme Tibiri¢a (2011), o coeficiente de transferéncia de calor geralmente eleva-se
com o fluxo de calor, a velocidade massica e a temperatura de saturacao, excetuando-se as
condi¢des de titulos elevados em que efeitos os de secagem de parede predominam, ocorrendo
o dry-out, onde ocorre uma diminui¢ao no coeficiente de transferéncia de calor.

Altos coeficientes de transferéncia de calor, /4, sdo obtidos experimentalmente para a
ebulicdo convectiva no interior de micro canais. Porém, a previsao tedrica dos resultados para
o h ainda ¢ um grande desafio devido ao grande niimero de pardmetros que o influenciam
como o fluxo de calor, a velocidade madssica, o fluido refrigerante, o titulo de vapor, a
temperatura de saturagdo, a direcdo do escoamento, a geometria do canal, a rugosidade
interna, algumas vibragdes na tubulacdo, a presenga de impurezas e também de aplicacao de
revestimentos ou utilizagdo de nano fluidos, de acordo com Cabral e Ribatski (2010).

Costa-Patry et al. (2011) realizaram testes com os refrigerantes R236fa e R245fa, em
um evaporador, composto por 135 micro canais. Foram aplicados fluxos de calor de 45 a 190
kW/m?, com velocidades maéssicas que variavam de 500 a 900 kg/(m?s). Foram obtidos os
valores de coeficientes de transferéncia de calor para o R236fa ¢ o R245fa entre 5 ¢
20 kW/(m?K). Foi verificado que o coeficiente de transferéncia de calor aumenta com o
aumento do fluxo de calor para altas velocidades massicas, antes da ocorréncia do dryout. Os
autores realizaram comparagdes com varios métodos de predicdo para o coeficiente de
transferéncia de calor e concluiram que os melhores métodos para as condicdes testadas foram
os de Thome et al. (2004) e Bertsch et al. (2009), pois a maioria dos dados testados ficaram
dentro dos 30% do intervalo de precisdo, para ambos os refrigerantes.

Pamitran et al. (2011) analisaram a transferéncia de calor em tubos de 1,5 mm e 3 mm,
utilizando NH3, CO2 e C3Hg como fluidos de trabalho. Como condicao de testes, foram
utilizados os valores de velocidade méssica variando entre 50 e 600 kg/m? s, fluxo de calor
entre 5 ¢ 60 kW/m?, titulos de vapor entre 0 e 1 e temperaturas de saturagio entre 0 e 10°C.

A Fig. (2.1) apresenta o efeito da velocidade massica (a) e do fluxo de calor (b) sobre

o coeficiente de transferéncia de calor para o R290 (Propano ou C3Hg).
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Figura 2.1 - Efeito da velocidade massica, G, (a) e do fluxo de calor, ¢ ”, (b) sobre o
coeficiente de transferéncia de calor, 4, para o0 R290.

Fonte: Adaptado de PAMITRAN et al. (2011).

Conforme os resultados da Fig. (2.1a), os autores concluiram que o efeito da
velocidade massica no coeficiente de transferéncia de calor na regidao de baixos titulos de
vapor ¢ insignificante, o que indica que a transferéncia de calor por ebulicdo nucleada ¢
predominante. Na regido de titulos de vapor moderados a elevados, o coeficiente de
transferéncia de calor aumenta com o aumento da velocidade massica e este efeito pode ser
atribuido ao aumento da contribui¢do de transferéncia de calor por ebulicdo convectiva.

Quanto ao fluxo de calor, & medida que o mesmo aumenta o coeficiente de
transferéncia de calor aumenta, conforme Fig. (2.1b), mas para titulos de vapor mais elevados
o efeito do fluxo de calor diminui, inicialmente pouco e, depois, de forma rapida, como se
pode ver para o caso em que o fluxo de calor é igual a 15 kW/m?, para titulos maiores do que

67%. Este comportamento também ¢ atribuido & maior contribuig¢do da ebulicdo nucleada.

2.1.2 Queda de Pressao

A queda de pressdo esta presente no escoamento devido aos efeitos viscosos, de
entrada e saida e de aceleragdo ou desaceleracdo do escoamento. A queda de pressdo depende
do regime de escoamento, laminar ou turbulento, da forma geométrica da segdo transversal,
tubos circulares ou com outras geometrias, ¢ da rugosidade da superficie interna do tubo.

A queda de pressdo em um escoamento com o fluido em ebulicdo ¢ calculada de

acordo com a Eq. (2.2):



21

Al7t0tal - Aj?f + Apac + Ape,s (22)

onde Apiwwi € a queda de pressao total ao longo do canal, 4py, € a parcela de perda relacionada
ao atrito, Adpq. ¢ relacionada a queda de pressdo por aceleracdo das fases resultante do
aumento do volume especifico do refrigerante na vaporizagdo, e Ap.s ¢ a relacionada as
quedas de pressao locais de entrada e de saida do tubo.

A determinacdo da queda de pressdo em um trocador de calor compacto, composto
por tubos de multi mini canais extrudados (MPE), apresenta grande importancia para previsao
de temperaturas e pressdes de saturagao.

Belchi et al. (2016) realizaram uma investigagdo experimental para estudar as
caracteristicas da queda de pressao do R290 durante a condensacdo em um tubo de multi mini
canais (MPE), composto por 10 canais retangulares paralelos, com didmetro hidraulico de
1,16 mm. Eles mostraram a influéncia da temperatura de saturagdo, da velocidade massica, do
titulo de vapor e das propriedades do fluido sobre a queda de pressdao. Como resultados, os
autores verificaram que a queda de pressdo aumenta com o aumento do titulo de vapor e da
velocidade massica.

Jige et al. (2016) realizaram testes com R134a, R32, R1234ze(E) ¢ R410A em um
tubo de multi mini canais horizontal, utilizando velocidades massicas de 100-400 kg/(m’s) e
temperatura de saturagdo ajustada a 40 e 60 °C. Como resultado, os autores observaram que a
queda de pressdo por atrito aumenta com a diminui¢do do didmetro hidraulico do canal. De
acordo com os autores, isso ¢ causado principalmente pelas relagdes entre massa especifica da

fase de vapor e da viscosidade do liquido.
2.2 TROCADORES DE CALOR COMPACTOS

Os trocadores de calor compactos sdo equipamentos onde a razdo entre a area de
contato com o fluido refrigerante e o volume do trocador ¢ elevada. Sao projetados com micro
canais ¢ podem operar em pressdes mais elevadas, devido a sua estrutura. Em fung¢ao disto,
resultam em coeficientes de transferéncia de calor maiores em relacdo aos canais
convencionais operando nas mesmas condi¢des (RIBATISKI, 2014).

Esses tipos de trocadores de calor, podem ser constituidos por tubos de multiplos mini
ou micro canais e sdo dimensionados para aplicagdes, por exemplo, de condicionamento de ar

automotivo, refrigeradores e sistemas de condicionamento de ar doméstico. Eles se destacam
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por seu tamanho reduzido, por possuir menores custos de fabricagdo e manutencdo, e pela
possibilidade de uso de diversos fluidos refrigerantes (NINO et al., 2002).

A utilizacao dos tubos de multi canais extrudados (MPE) de aluminio em trocadores
de calor apresentam diversas outras vantagens, como o alto desempenho do sistema térmico,
aumentando a eficiéncia, a reducao da queda de pressdo, a melhoria da transferéncia de calor
e a reducdo da carga de refrigerante, esses fatores o tornam um trocador diferenciado em

relagdo aos trocadores de calor com tubos convencionais.
2.2.1 Caracterizacio de canais

A classificacdo do tamanho dos canais de escoamento em equipamentos compactos,
ou a transicdo entre micro e macro escala, pode se basear em diferentes critérios. Alguns
autores consideram a geometria, ou o didmetro hidraulico dos canais, outros consideram
numeros adimensionais como o numero de Bond, Bo, o nimero de confinamento da bolha,
Co, o parametro de Martinelli, X7, entre outros (KANDLIKAR et al., 2006).

E importante salientar que o comportamento do fluido em escoamento varia conforme
a escala, ou dimensdao do canal e, desta forma, os resultados para o coeficiente de
transferéncia de calor, queda de pressao, entre outros.

Para Mehendale et al. (2000), a classificacdo dos canais foi realizada levando em
considera¢do as técnicas de fabricagdo e as aplicagdes dos trocadores de calor, de acordo com

a Tab. www(2.1).

Tabela 2.1 Classifica¢do dos canais segundo Mehendale et al. (2000).

Micro canais de1a100 um
Meso-canais de 100 pm a I mm
Macro canais de 1 a 6 mm
Canais convencionais > 6 mm

Para Kandlikar e Grande (2003), a classificagdo dos canais também levou em
consideragdo as técnicas de fabricagdo e as aplicacdes dos trocadores de calor, mas para
canais com didmetros reduzidos foram considerados os efeitos da rarefacdo dos gases no

escoamento. A classificacdo foi proposta conforme a Tab. (2.2).
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Tabela 2.2 - Classificacio de canais segundo Kandlikar e Grande (2003).

Canais convencionais Dh >3 mm
Minicanais 3 mm > Dh > 200 um
Microcanais 200 um > Dh > 10 um
Transi¢gdo-Microcanais 10 pum>Dh>1 um
Transi¢cado-Nanocanais I um>Dh>0,1 um
Nanocanais 0,1 um > Dh

O uso do numero de confinamento, Co, foi sugerido por Ken e Cornwell (1993) como
critério para diferenciar entre macro e micro escala em escoamento bifasico com transferéncia
de calor. Os autores sugerem que a transi¢do entre de macro a micro escala na ebulicdo estd
relacionada ao grau de confinamento de uma bolha dentro de um canal desprendendo-se da

superficie em um meio infinito. Co é dado pela Eq. (2.3):

Co =

|: - }1/2 (2.3)
glp, —p, )Dh2

onde D representa o didmetro hidraulico do canal, o ¢ a tensdo superficial, g ¢ a aceleracdo
da gravidade local, pl ¢ a massa especifica do liquido e pv ¢ a massa especifica do vapor. De
acordo com este critério, os efeitos de confinamento sdo significativos para canais com
diametro hidraulico tal que Co ¢ maior que 0,5. Este critério parece ser razoavel, ja que o
diametro de desprendimento da bolha torna-se maior que o didmetro do canal, € o processo de
crescimento da bolha fica limitado pelo canal.

Ribatski (2012) apresentou uma comparacao entre diferentes critérios de transicao,
como apresentado na Fig. (2.2). Como padrdo, as seguintes condi¢cdes operacionais foram
consideradas: os fluidos de trabalho utilizados foram CO», agua e R134a, as velocidades
méssicas aplicadas foram de 50 a 1000 kg/(m?s), e pressdes reduzidas de 0,001 a 0,8. Da
comparacdo pode-se observar que para a maioria dos autores a transi¢do ocorre para
diametros de transi¢do, D, entre 0,1 a 10 mm. O autor também realizou varios
questionamentos sobre a importancia € a necessidade da identificacdo da transi¢cdo entre os
canais. O mesmo concluiu que os estudos sobre este topico devem se concentrar

principalmente na identificacdo das caracteristicas do escoamento bifasico e no
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comportamento da transferéncia de calor, da fragdao de vazio, da queda de pressao, pois € o

que pode distinguir as condi¢des de macro e microescala.
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Figura 2.2 Comparagdo entre critérios de transi¢do entre micro € macro escala.
Fonte: Adaptado de RIBATSKI (2012).

A diferenca no escoamento do refrigerante em canais convencionais € micro canais,
pode ser analisada através da formacdo das bolhas. Nos canais convencionais, a bolha
formada possui um didmetro menor que o diametro do canal, e devido a for¢as de inércia, ela
se desprende da parede do mesmo. Nos micro canais, o crescimento € o desprendimento da
bolha sdao limitados pela geometria do canal, fazendo com que a mesma fique confinada,

obtendo um formato alongado durante sua formagao (KANDLIKAR et al., 2006).
2.3PADROES DE ESCOAMENTO

Durante a ebulicdo de um liquido no interior de um canal, ocorre a mudanca de fase e,
desta forma, a fase liquida e a fase de vapor escoam ao mesmo tempo, ocorrendo uma
distribuicdo geométrica espacial das fases na mistura liquido-vapor, chamada de padrao de

escoamento. Esta distribuicdo das fases depende das condigdes operacionais no escoamento
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do fluido, como por exemplo, das velocidades de vapor e de liquido, das propriedades de cada
fase e também das caracteristicas geométricas do tubo (SHOHAM, 2006).

A andlise de padrdes de escoamento dos fluidos refrigerantes ¢ um importante estudo
que nos permite visualizar as transi¢des entre regimes de escoamento, o comportamento do
fluido refrigerante em certas condigdes operacionais, como, fluxo de calor e massa, titulo de
vapor, temperatura, ¢ também no auxilio da elaboracdo de modelos matematicos para o
coeficiente de transferéncia de calor e a perda de pressdo em escoamentos bifasicos com

mudanga de fase.

2.3.1 Padroes de escoamento em unico canal ou tubo horizontal

De acordo com Collier ¢ Thome (1994), os regimes de escoamento em um tubo
horizontal de tamanho convencional podem ser classificados em geral como disperso,
separado e intermitente. Dentro de cada regime podem-se observar padrdes de escoamento
como bolhas, pistonado (plug), estratificado (liso e ondulado), pistonado/golfadas (slug) e
anular, conforme Fig. (2.3):

Bolhas (Fig. 2.3a): Devido as forgas gravitacionais € a acdo do empuxo, ocorre a
formacdo de bolhas dispersas em grande quantidade, que se localizam na parte superior do
tubo. Este padrao geralmente ¢ observado em escoamentos com alta velocidade massica na
fase liquida.

O regime de escoamento disperso ocorre quando o fluxo de liquido € turbulento e o
vapor estd em fluxo laminar ou turbulento. Quando o fluxo de vapor ¢ laminar, bolhas
pequenas sdo impulsionadas por for¢as de flutuacdo e escoam, principalmente, na metade
superior do tubo. Esse padrao ¢ conhecido como escoamento de bolha. Quando o nimero de
Reynolds do vapor aumenta, mantendo outras variaveis constantes, o tamanho da bolha
diminui e as bolhas comecam a se dispersar através de toda a secdo transversal do tubo. Este
padrdo ¢ conhecido como bolha dispersa ou escoamento disperso, visivel no inicio da
ebulicdo. Na fase final, quando se tem praticamente vapor e pequenas goticulas de liquido,
também se tem o escoamento disperso, mas neste caso, o padrdo ¢ conhecido por névoa.

Estratificado: Ocorre a separacdo do liquido/vapor através do efeito gravitacional, onde
o liquido flui no fundo do tubo e o vapor ao longo da parte superior do tubo. O regime
estratificado pode apresentar os padroes de estratificado liso ou ondulado (Fig. 2.3c e 2.3d). O
padrao estratificado-ondulado ocorre quando a velocidade do vapor ¢ mais elevada e observa-

se a formacdo de ondas na interface liquido/vapor.
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Intermitente: Escoamento em duas fases. Regime caracterizado por flutuacdes e
descontinuidades no escoamento de liquido e vapor. Os padrdes de bolhas observados sao
denominados plug e slug.

No padrao plug, ou pistonado (Fig. 2.3b), as bolhas possuem forma alongada,
caracterizado por um fluxo continuo de pistdes de vapor que fluem no liquido e tem a
tendéncia de se movimentarem em uma posi¢cdo mais proxima do topo do tubo. Pequenos
distarbios podem existir antes e depois das bolhas, mas como um todo os pistdes permanecem
intactos e uniformes.

No padrdo slug (Fig. 2.3¢) as bolhas sdao alongadas e ha a observagdo de golfadas.
Conforme a velocidade massica aumenta, os distirbios amplificam até que a porgao posterior
do pistdo se separe em bolhas.

Anular (Fig. 2.3f): Com o aumento da velocidade massica, o liquido ¢ empurrado para
cima em torno da circunferéncia da parede do tubo e cai sob acdo da gravidade na forma de
ondas e assim tem-se um padrdo anular ondulado. Quando o revestimento do liquido cobre
completamente a parede do tubo (formando um anel da fase liquida e o vapor flui através do
nucleo do tubo), o padrao ¢ conhecido como escoamento anular. No escoamento anular
também podem existir pequenas goticulas de liquido arrastadas no nucleo de vapor. Este
escoamento ¢ também conhecido como névoa anular.

Churn: Com o aumento da velocidade do escoamento, ocorrem instabilidades € o
fluido escoa oscilando para cima e para baixo. A instabilidade ¢ resultado das forcas
gravitacionais e de cisalhamento que agem em diregdes opostas sobre o filme fino das bolhas.
Este padrdo ¢ mais observado no escoamento em tubos de menor diametro. Para tubos

maiores, segundo Collier e Thome (1994), o padrao Churn nao foi identificado.
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a) bolhas b) pistonado (plug)
c) estratificado d) estratificado ondulado
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Figura 2.3 - Ilustragdo dos padrdes de escoamento para tubos horizontais.

Fonte: Adaptado de COLLIER (1994).

2.3.2 Padroes de escoamento em canais com diAmetro reduzido

Diversos estudos experimentais tém mostrado que ha diferencas entre os padrdes de
escoamento em macro escala e microescala. As forgas que atuam no escoamento de um fluido
em ebulicdo convectiva sdao as de inércia, de tensdo superficial, de cisalhamento, de forga
gravitacional e a de for¢a de evaporagdo, entre outras, as quais influenciam diretamente o
comportamento do fluido em macro, mini ou micro canais (KANDLIKAR, 2010).

Revellin e Thome (2007), utilizando uma camera de alta velocidade, observaram sete
configuragdes bem distintas no escoamento em micro canais de 0,5 mm e 0,8 mm de didmetro
realizado com o R134a e o R245fa. Os autores classificaram trés padrdes principais:
borbulhado, intermitente e anular, e quatro padrdes de transicao.

Escoamento de bolhas dispersas: Observa-se a predominancia da fase liquida e discretas
bolhas de diametro menor que o diametro do tubo. A principal diferenca esta no tamanho das

bolhas. Inicialmente existem apenas bolhas pequenas e dispersas, € com a jun¢do destas
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pequenas bolhas surgem pequenos plugs ou pistdes de vapor. Este regime € caracteristico de
alta velocidade massica e baixo titulo de vapor.

Escoamento Intermitente: Este regime ¢ caracterizado pela presenga de bolhas
alongadas, os pistdes, com didmetro semelhante ao do tubo. Observa-se que existe uma fina
camada de liquido entre a bolha e a parede superior, e bolhas alongadas irregulares (slug)
entre as bolhas subsequentes. Os autores denominaram as situagcdes onde a bolha apresenta a
face frontal arredondada de escoamento s/ug e denominaram de escoamento agitado, ou
churn, as situagdes onde a bolha apresenta a face deformada, com mistura de pistdes e bolhas
dispersas.

Escoamento anular: neste escoamento ocorre a predominancia da fase vapor, porém,
existe a formacdo de uma fina camada de liquido na parede do tubo envolvendo a camada
vapor localizada no interior do escoamento. No escoamento anular ondulado, ocorre a
separagao da camada de liquido entre a camada de vapor e a parede do tubo. Apos a separacao
total, obtém-se o escoamento anular suave ou liso. E possivel a existéncia de pequenas
goticulas de liquido na fase anular lisa, neste caso, este escoamento passa a ser denominado
de névoa. No escoamento semianular, a camada liquida comega a se estabilizar na parede do
tubo, neste caso, a medida que o titulo de vapor aumenta com o aumento do fluxo de calor, as
partes posteriores das bolhas acabam por se desfazer.

Viarios métodos sdo utilizados para a determina¢do de padrdes de escoamento em
tubulagdes, como por exemplo, a visualizacao direta, a utilizacdo de sensores Opticos, para a
obtencdo de sinais da passagem do escoamento, e também a utilizacao de raios-X.

Outros autores como Saisorn et al. (2010), Sempértegui-Tépia (2011), também
apresentam extensas revisoes sobre padroes de escoamento para canais de reduzido diametro.

Sempértegui-Tapia (2011) utilizou um método envolvendo o tratamento simultaneo de
sinais provenientes de um par de sensores-laser, um transdutor de pressao piezo-elétrico, com
0 objetivo de caracterizar os padroes de escoamento através da variagao local da pressao do
escoamento ¢ de um termopar em contato direto com o fluido refrigerante. Conforme o autor,
os resultados obtidos através do método empregado foram semelhantes aos resultados obtidos
através da visualizagdo do escoamento realizado com uma camera de alta velocidade. Através

deste estudo, o autor propds um mapa de padrdes de escoamento.
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2.3.3 Transicao dos padroes de escoamento de macro escala para microescala

A transi¢ao dos padrdes de escoamento da macro para microescala foi estudada por
diversos autores, como Li e Wang (2003), Cheng e Wu (2006), Felcar et al. (2007), os quais
levaram em consideragdo as forgas de tensao superficial e as for¢as de inércia, entre outras.

Ong e Thome (2011) investigaram a transicdo de padrdes de escoamento com dados
experimentais obtidos para os fluidos R134a, R236fa e R245fa. Os testes foram realizados em
canais horizontais com didmetros de 1,03 mm, 2,20 mm e 3,04 mm. A partir dos resultados
obtidos, os autores classificaram trés padrdes de escoamento diferentes: bolhas isoladas,
bolhas coalescentes e anular. Com base nas visualizagdes, os autores reportaram que o0S
efeitos gravitacionais sdo relevantes para o numero de confinamento, Co, inferiores a 0,34 ¢
sdo menos significativos para Co > 1,0. Assim, utilizaram o critério de transi¢cao entre macro e
microescala, levando em consideragado o niumero de confinamento, como ja tinham feito
anteriormente Kew e Cornwell (1997) e Triplett et al. (1999). O limite inferior de macro
escala foi considerado para Co < 0,3 - 0,4 e o limite superior do escoamento de microescala

para Co > 1,0.

2.3.4 Mapas de padroes

A andlise dos padrdes de escoamento nos permite identificar mecanismos fisicos
relacionados a transferéncia de calor, a queda de pressdo e ao processo de formacao de bolhas,
para diferentes condi¢des de operacao.

Uma forma de prever os padrdes de escoamento, em tubos onde seja impossivel
realizar a visualizag¢do do escoamento do fluido ¢ dada por mapas de padrdes. Estes mapas sao
diagramas que mostram as transi¢cdes entre os padrdoes de escoamento, desenvolvidos de
acordo com uma determinada situacao, e podem ser plotados com diferentes parametros nos
eixos, como por exemplo, a velocidade massica, e o titulo de vapor, as velocidades
superficiais das fases e a fracdo de vazio.

Os limites que determinam as transigdes entre os padrdes podem ser estabelecidos a
partir de modelos matematicos e medigdes experimentais.

Ong e Thome (2011) elaboraram um mapa de padrdes, conforme Fig. (2.4), onde sdao
observadas as regides de bolhas isoladas (BI), bolhas coalescentes e confinadas (BC) e anular
(A), assim como as transi¢cdes entre estes padroes, para diferentes condi¢cdes de velocidade

massica, G, e titulo de vapor, x.
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Figura 2.4 Mapa de padrdes de escoamento e linhas de transi¢ao proposto por Ong ¢ Thome
para R1234ze e Di = 2,2 mm.

Fonte: Adaptado de ONG ¢ THOME (2011).

Canais com dimensdes maiores, baixos valores de Co, apresentam forgas de tensdes
superficiais menos dominantes e a presenca de pequenas bolhas. Dessa forma, a baixa tensao
superficial comparada com a forca inercial, reduz a capacidade de manter o vapor dentro da
bolha, ¢ ocorre a transicdo mais cedo. Nessa transicdo, as for¢as de cisalhamento dominam,
aumentando a velocidade massica e o titulo de vapor, levando a extingdo dos regimes de
bolhas isoladas e coalescentes (BI/BC) e ocasionando o aparecimento do regime anular. A
Fig. (2.5a) apresenta para a transi¢ao dos padroes de escoamento de diferentes fluidos em um

tubo de 2,2 mm e a Fig. (2.5b) o efeito do didmetro do canal e, portanto, do Co, para o
refrigerante R134a.
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Figura 2.5 Mapas de padrdes de escoamento e linhas de transi¢do para a) diferentes fluidos e
diametro do canal de 2,2 mm; e b) refrigerante R134a e diferentes didmetros do canal.

Fonte: Adaptado de ONG E THOME (2011).

Como observado, quanto menor € o Co, a transi¢ao dos padrdes de escoamento ocorre
para titulos menores, tanto para diferentes refrigerantes, quanto para diferentes didmetros.
Assim, percebe-se que o nimero de confinamento ¢ um indicador da transi¢ao dos padrdes.

Charnay et al. (2015) conduziram uma investigacdo experimental para estudar as
caracteristicas de transferéncia de calor do refrigerante R245fa durante a ebuli¢do em um tubo
de diametro interno de 3 mm, a temperatura de saturacao variando de 100 a 120 °C. Foi
observado que o coeficiente de transferéncia de calor aumenta com o aumento do titulo de
vapor e/ou velocidade massica. Os regimes de escoamento verificados foram basicamente o
intermitente e anular, além das regides de secagem e névoa. Segundo os autores, no
escoamento anular, o coeficiente de transferéncia de calor aumenta com o aumento do titulo
de vapor e velocidade massica.

Keepaiboon ¢ Wongwise (2015) analisaram os padrdes de escoamento e as
caracteristicas da transferéncia de calor do refrigerante R-134a durante a transferéncia de
calor em um uUnico micro canal retangular com 0,68 mm de didmetro hidraulico. Foram
obtidos coeficientes de transferéncia de calor na faixa de 7,63 - 49,46 kW/m?, com velocidade
méssica de 600 - 1.400 kg/(m?s), e temperatura de saturacdo de 23 - 31 °C. Foram observados
durante a ebuli¢do os padrdes de bolhas, slug, churn, anular ondulado e anular. Foi verificado
que o fluxo de calor, a velocidade massica e a temperatura de saturacdo influem
significativamente na transicdo entre os padrdes de escoamento e sobre o aumento do
coeficiente de transferéncia de calor. Este comportamento ¢ apresentado na Fig. (2.6), onde

percebemos que os padrdes de escoamento evoluem com o aumento do 4.
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Figura 2.6 Comportamento do coeficiente de transferéncia de calor e padrdes de escoamento
para diferentes fluxos de calor e massa a Tsatr=27 °C.

Fonte: Adaptado de KEEPAIBOON et al. (2015).

Thiangtham et al. (2016) realizaram um estudo experimental dos padrdes de
escoamento e sobre as caracteristicas de transferéncia de calor durante a ebuli¢do do
refrigerante R-134a num dissipador de calor de multicanais, com 27 canais retangulares
paralelos. Foram aplicadas velocidades massicas de 150, 400 e 600 kg/(m?s), fluxos de calor
entre 3 a 127 kW/m? e titulos de vapor de 0,05 a 0,92. O coeficiente de transferéncia de calor
aumenta com o aumento do fluxo de calor, e os padrdes de escoamento encontrados foram de
bolhas isoladas e slug, para todas as velocidades massicas, com fluxos de calor menores do
que 20 kW/m?. Para as condi¢des mais elevadas do fluxo de calor, o coeficiente de
transferéncia de calor aumentou com o aumento da velocidade massica, e os padrdes
identificados foram anular ondulado e anular. A baixos titulos de vapor, o coeficiente de
transferéncia de calor aumenta ligeiramente quando o fluxo de calor aumenta, enquanto que o
coeficiente aumenta de modo mais significativo com o aumento da velocidade massica e do
titulo de vapor.

Na Fig. (2.7) ¢ apresentado o efeito da velocidade massica, G, sobre o coeficiente

médio de transferéncia de calor para diferentes fluxos de calor, identificando os padrdes de
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escoamento conforme o aumento do /4 e ¢”. Como pode ser observado na figura, o padrdo de
bolhas ¢ verificado somente para baixos fluxos de calor, enquanto que o padrdo anular para
maior fluxo de calor e maior coeficiente de transferéncia de calor. De forma geral, percebe-se
que hd uma evolugdo nos padrdes de escoamento em funcdao do fluxo de calor, conforme
observado também por Keepaiboon et al. (2015), Charnay et al. (2015) e Ong ¢ Thome
(2011).
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Figura 2.7 Efeito do fluxo de massa sobre o coeficiente médio de transferéncia de calor.
Fonte: Adaptado de THIANGTHAM et al. (2016).

Além dos parametros experimentais, outros fatores de grande importancia, para a
predicdo dos padroes de escoamento, sdo as propriedades termodindmicas do fluido

refrigerante.

2.4 FLUIDOS REFRIGERANTES

7

Um fluido refrigerante ¢ aquele capaz de absorver calor de uma substancia do
ambiente a ser resfriado. Nao existe um fluido que possa reunir todas as caracteristicas
desejaveis, de forma que, um refrigerante pode ser considerado adequado para uma aplicagdo
e ndo para outra. O refrigerante adequado ¢ aquele que apresenta melhores propriedades

termodinamicas, dependendo da sua aplicagao.
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Em relagdo ao impacto ambiental dos fluidos refrigerantes, vém sendo apresentadas
alternativas para substituir os fluidos refrigerantes a base de cloro, os CFC ¢ HCFC, que
apresentam elevado indice ODP, e logo também os fluidos HFC, cujo indice ODP ¢ baixo,
mas o GWP ¢ elevado. O indice ODP significa ozone depletion potential, ou seja, potencial de
destruicao da camada de ozdnio, e indica qual ¢ o dano que a substincia pode causar a
camada de oz6nio, tomando como referéncia o CFC-11, ou R11, pois possui o maior ODP.
Esse valor varia de 0 a 1, entdo quanto mais proximo de zero, menor o impacto a camada de
ozonio. J4 o indice GWP corresponde a global warming potential, ou potencial de
aquecimento global, e indica quanto uma certa massa de um fluido contribui para o
aquecimento global, comparando a mesma massa de gas carbonico equivalente como
referéncia, pois seu GWP possui valor padrao igual a 1. O calculo sempre ¢ realizado para um
periodo de tempo, por exemplo, 20, 50 ou 100 anos. Quanto maior o GWP, maior o impacto
sobre o aquecimento global (PIMENTA et al., 2006).

Além dos valores de ODP e GWP, para a classificacdo do impacto ambiental, também
¢ levado em consideracdo o indice TEWI, total equivalent warming impact, ou total
equivalente de impacto do aquecimento, que ¢ medido pela massa do total equivalente de CO»
resultante da soma do impacto direto gerado pelo escape de fluido refrigerante no sistema e
também do impacto indireto gerado pelo CO:; emitido na producdo de energia elétrica
necessaria para alimentar os equipamentos. Esse indice considera o GWP dos refrigerantes
utilizados, a carga de refrigerante, a quantidade de vazamentos, o consumo de energia, a fonte
geradora de energia e o tempo de operacao do sistema (CALM e DOMANSKI, 2004).

No contexto de discussdes ambientais, ¢ importante expressar as implicagdes de custos
de uma determinada tecnologia em termos de quantidade de emissdes de gases de efeito
estufa que a tecnologia podera diminuir.

A Tab. (2.3) fornece um resumo do calculo para a relagdo custo-eficacia de redugdo de
emissoes para unidades de condicionadores de ar desenvolvidas para R410A e R290, em
relacdo a R22, conforme Colbourne et al. (2011).

Segundo os autores, os valores contidos na Tab. 2.3 foram obtidos através de dados
experimentais de varios projetos de implementagao.

Os dados da Tab. (2.3) indicam que existe um beneficio significativo com o uso do

R290. Presume-se que o consumo de energia ¢ idéntico para todas as tecnologias.
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Tabela 2.3 - Calculo da relacdo custo-eficacia da redugdo de emissoes, em euros €*, para os

fluidos refrigerantes R290, R22 e R410A.

Parametros R22 R410A R290
Taxa de vazamento 5% 5% 5%
Taxa de emissao de disposi¢ao 100% 100% 100%
Potencial de aquecimento global - GWP 1800 2100 3
Emissoes ao longo da vida por unidade (tCO2-eq) 3,6 3,5 0,001
Emissodes ao longo da vida para producao (tCO»-eq) 891000 882000 358
Reducao das emissoes ao longo da vida em relagao 0 9000 890,642
ao R22 (tCOz-eq)
Custo adicional para a produgao (€) 0 3,669,000 —231,500
Coeficiente de redugao da redugao de emissoes - 408 -0.3

(€/tCO2-eq)

Fonte: Adaptado de COLBOURNE et al. (2011).
*Cotacgdo 26 de Outubro de 2017 - 1 € = 3,82 RS.

Verifica-se que o uso de R290 ndo fornece nenhum custo adicional para producdo e

que possui um coeficiente de reducao da redugdo de emissdes praticamente nulo, em relagao

ao custo dos certificados atuais de reducdo de emissdes que sdo em torne de 10 a 20 euros por

tonelada de gas carbonico equivalente (tCO2-eq).

2.4.1 Hidrocarbonetos

Todos os paises, inclusive o Brasil, buscam por novos fluidos refrigerantes, com bom

rendimento e que ndo agridam a camada de 0z6nio. O governo Brasileiro ja eliminou 95% dos

refrigerantes CFCs e HCFCs desde 1980, e estd incentivando a utilizacdo de fluidos naturais,

que proporcionem baixo consumo de energia, que nao interfiram na saude, na seguranga e que

possam ter grande viabilidade econdmica (BRASIL, 2011).
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Neste contexto, se destacam os hidrocarbonetos, por serem considerados refrigerantes
naturais, ¢ que nao afetam a camada de ozonio, pois possuem um ODP nulo, e um baixo
indice GWP quando comparados com os refrigerantes sintéticos. Os refrigerantes naturais que
estdo sendo estudados sdo o Dioxido de Carbono, CO;, comercialmente conhecido como
R744, a amoénia, NH3, ou R717, e também os hidrocarbonetos isobutano, R600a, o propano,
R290 e o propileno, R1270.

O propano e o isobutano sao hidrocarbonetos da classe A3, ou seja, sdo refrigerantes
ndo toéxicos, porém inflamaveis, com baixo GWP e ODP nulo, e apresentam diversas
caracteristicas como a alta solubilidade com lubrificantes convencionais e 6leos éster.

Uma grande preocupacgdo, sobre a substituicdo dos CFCs, HCFCs e HFCs pelos
fluidos refrigerantes naturais, s3o os sistemas ja existentes, pois a troca de um fluido para
outro ndo ¢ tdo simples exigindo um redimensionamento para os equipamentos que compdem
o sistema. Cada sistema opera sob condi¢des especificas de temperatura e pressdo, desta
forma ¢é necessario o estudo das propriedades dos fluidos refrigerantes, como condutividade
térmica, viscosidade, massa especifica, tensao superficial, entre outras, além da sua aplicagao
nos equipamentos ja existentes, com a finalidade de encontrar algum que se assemelhe ao
anterior, e que possa ser utilizado no mesmo ciclo, sem afetar a eficacia do mesmo.

Ambos os refrigerantes estdo ganhando importancia em pesquisas na drea de
transferéncia de calor. Diversos pesquisadores, como Del Col et al. (2014), Primal et al.
(2008), Copetti et al. (2016), Yoon et al. (2012), entre outros, tém apresentado trabalhos

tedrico-experimentais sobre o comportamento térmico e hidraulico dos mesmos.

2.4.2 Isobutano — R600a

O isobutano ¢ um hidrocarboneto constituido por 4 carbonos e por 10 hidrogénios,
com férmula molecular igual a C4Hjo. Atualmente este refrigerante vem ganhando mercado
na area de refrigeracdo doméstica, como substituto do refrigerante R134a, um HFC, com o
objetivo de melhorar a troca térmica, além de utilizar menos carga de refrigerante e se ter
maior eficiéncia no sistema.

A Tab. (2.4) apresenta os principais parametros e propriedades do refrigerante R600a

para temperatura de 20°C e comparagio com o refrigerante R134a.
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Tabela 2.4 - Caracteristicas e propriedades do isobutano, R600a e comparagao

com o R134a para 20°C.
R600a R134a
GWP (100 anos) 3 1300
ODP 0 0
Peso Molecular (kg/mol) 58,12 102
Temperatura e pressao criticas (°C/MPa) 134,7/3,63 101/4,059
Pressdo de saturagdozo oc (kPa) 302,2 571,7
Pressao reduzida 0,083 0,14
Massa especifica do vapor/liquido (kg/m?) e p/py ~ 7,91/556,86 € 70,4  27,8/1225 e 40,5
Volume especifico do vapor/liquido (m*/kg) 0,126/0,00179 0,03597/0,0008163
Condutividade térmica do liquido (W/mK) 0,0911 0,08562
Calor especifico do liquido/vapor (kJ/kgK) 2,4/1,76 1,4/1,0
Viscosidade do liquido (1Pa-s) 145,8 206,8
Calor latente de vaporizagao (kJ/kg) 334,33 182,27
Tensao superficial (mN/m) 10,7 8,69

Das varidveis apresentadas na Tab. (2.4) algumas influem diretamente no
comportamento e desempenho do ciclo de refrigeragdo e outras na transferéncia de calor e
perda de pressao no evaporador, no processo de ebulicdo convectiva, e no condensador.

As que tém efeito no ciclo sdo o peso molecular, a temperatura critica, volume
especifico, calor especifico e também viscosidade. No caso do peso molecular, moléculas
mais pesadas levam a perda de energia através das valvulas do compressor. Assim fluidos
com menor peso molecular, como € o caso do R600a em comparacdo com o R134a, resultam
em maior efetividade, além disso possui maior entalpia de vaporizagao.

A operagao do refrigerante proxima ao ponto critico afeta a relagdo entre o calor
latente de vaporizagdao e o calor especifico do liquido, causando perdas na capacidade de
refrigeragdo. O fluido com maior temperatura critica trabalha com pressdes mais baixas no
evaporador ¢ no condensador, resultando em um aumento do COP, mas diminuindo a
capacidade de refrigeragao volumétrica. Para a mesma capacidade requer um compressor
maior.

Maior volume especifico, ou menor massa especifica do vapor, como ¢ o caso do

isobutano, aumenta a perda de pressdo no evaporador e condensador e assim diminui a
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capacidade volumétrica do compressor. Assim, da mesma forma, para alcangar a mesma
capacidade exige o uso de compressores maiores.

J& a maior viscosidade do liquido aumenta a perda de pressdo no evaporador e no
condensador, diminuindo a pressdo de suc¢do na entrada do compressor ¢ aumentando a
pressao de descarga, além de diminuir a taxa de fluxo de massa, resultando em uma reducao
da capacidade do sistema. Nesta comparacdo o R600a tem menor viscosidade em relacao ao
R134a, o que ¢ positivo.

O calor especifico influencia na inclinagdo das curvas de liquido saturado e vapor
saturado, influindo no grau de subresfriamento e de superaquecimento, respectivamente, além
do comportamento do refrigerante na expansdo. Quanto maior 0 Cpvapor S€ tendera a ter uma
compressao Umida e, portanto, tem que garantir o superaquecimento do refrigerante na saida
do evaporador, que ¢ o caso do R600a.

Mais diretamente influem na transferéncia de calor e perda de pressdo na ebuli¢do a
condutividade térmica, o volume especifico ou massa especifica, a viscosidade, o calor de
vaporizagao e a tensao superficial.

Uma maior condutividade térmica do liquido aumenta o coeficiente de transferéncia
de calor. O calor latente de vaporizagdo do isobutano (R600a) ¢ maior que do R134a,
indicando que R600a apresenta um maior potencial de absor¢do de energia térmica durante a
mudanga de fase em diferentes temperaturas de saturacdo. Esta propriedade possibilita o uso
de trocadores de calor mais compactos e junto ao maior volume especifico do R600a resulta
em uma reducdo da carga de refrigerante no sistema. Este fato ¢ particularmente importante
para os HC devido a sua alta flamabilidade. Estudos mostram que a carga pode ser reduzida
entre 1/3 a 1/2 em relagdo ao R134a.

Quanto a tensdo superficial tem bastante importancia na transicdo dos padrdes de

escoamento, principalmente em mini ou micro tubos e canais.
2.4.3 Propano — R290

O propano ¢ um hidrocarboneto constituido por 3 carbonos e 8 hidrogénios, com
formula molecular de C3Hs. Este fluido refrigerante ndo tem nenhum efeito no clima, embora
seja considerado como composto organico volatil. E barato e disponivel em abundancia. O
R290 ¢ um composto de hidrocarboneto puro, ¢ compativel com os materiais e lubrificantes
utilizados nas industrias de refrigeracdo e climatizagcdo. Devido a melhor miscibilidade com

6leo, o retorno de 6leo para o compressor ndo ¢ um problema (DEVOTTA et al., 2005).
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A Tab. (2.5) apresenta algumas caracteristicas do propano em comparacao ao R22.

Tabela 2.5- Caracteristicas e propriedades do propano, R290 e comparagao

com o R22 para 20 °C.
R290 R22
GWP (100 anos) 33 1760
OoDP 0 0,055
Peso Molecular (kg/mol) 44,1 86,47
Temperatura e pressao criticas (°C/MPa) 96,68/4,25 96,13/4,99
Pressdo de saturagdozoec (kPa) 836,46 910,02
Pressdo reduzida 0,197 0,182
Massa especifica do vapor/liquido (kg/m*) e p/py ~ 18,1/500 € 27,6 38,48/1210 e 31,4
Volume especifico do vapor/liquido (m*/kg) 0,05524/0,002 0,02598/0,0008262
Condutividade térmica do liquido (W/mK) 0,09606 0,08574
Calor especifico do liquido/vapor (kJ/kgK) 2,7/1,95 1,2/0,84
Viscosidade do liquido (uPa-s) 102,3 173,7
Calor latente de vaporizagao (kJ/kg) 344,31 187,6
Tensao superficial (mN/m) 7,63 8,83

Viarios fluidos refrigerantes foram estudados para a substituicio do R22 (Calm e
Domanski, 2004), que tem uso permitido aos paises em desenvolvimento até 2040 (Protocolo
de Montreal, 1987). Da comparagdo dos dois refrigerantes da Tab. (2.5), percebe-se que o
propano apresenta caracteristicas termodindmicas semelhantes as do R22, sendo possivel
utilizar o R290 em sistemas térmicos dimensionados para o R22, sem a necessidade de
modificagdes significativas. A analise das propriedades segue a mesma tendéncia de
resultados tanto para o ciclo, como para o comportamento térmico e hidraulico, como visto
anteriormente para o isobutano, com vantagens principalmente em relacdo a transferéncia de
calor. A temperatura critica ¢ menor e muito semelhante a do R22 e a tensdo superficial ¢
menor que a do R600a.

Segundo Calm e Domanski (2004), o uso do R290 no lugar do R22, em sistemas de
condicionadores de ar de janela, ajuda a diminuir os gastos com energia elétrica pelo sistema
da bomba de calor. Ainda, de acordo com Colbourne et al. (2011), mudar para o R290 indica

um meio favoravel para obter redugdes de emissdes com baixo custo.
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2.5 ANALISE DA TRANSFERENCIA DE CALOR, QUEDA DE PRESSAO E PADROES
DE ESCOAMENTO EM UM TUBO MPE

As caracteristicas da transferéncia de calor e da queda de pressdo no escoamento
bifasico em tubos de aluminio extrudado multicanais (MPE) vém sendo estudadas com
diferentes refrigerantes.

Nifio et al. (2002) realizaram testes para verificar a queda de pressdo e a fragcdo de
vazio em um tubo de multi mini canais extrudado de aluminio (MPE), contendo 6 mini canais,
com diametro hidraulico de aproximadamente 1,54 mm, utilizando diferentes fluidos
refrigerantes, R134a, R410A, R245fa, CO>, amoénia (NH3) e mistura de agua-ar. Foram
aplicadas velocidades massicas, G, de 50 kg/(m?s) a 350 kg/(m?s), pois sdo as comumente
utilizadas em condicionadores de ar automotivos e titulos de vapor entre 0,1 a 0,9. Como
resultado de visualizacdo do escoamento, o autor verificou que varios regimes de escoamento
podem existir em um tubo de MPE ao mesmo tempo, ou seja, ¢ possivel visualizar um padrao
diferente do outro em cada canal que compde o tubo, e que ocorreu a mudanca do regime
intermitente para o anular a medida que o G € o x aumentam. Para a mistura ar-agua, os
resultados mostram que o regime anular ¢ o principal regime de escoamento para as condi¢des
estudadas. A fracdo de vazio e a queda de pressdo, apresentaram uma dependéncia das
propriedades dos fluidos, da velocidade massica e do didmetro hidraulico. Segundo o autor,
erros na medida do didmetro hidraulico causam grandes erros na predi¢ao do fator de fric¢ao.

Huai et al. (2004) realizaram experimentos sobre queda de pressdo e transferéncia de
calor com o CO; em um tubo multi mini canais de aluminio extrudado com 10 canais
circulares e diametro interno de 1,31 mm. As medi¢des foram realizadas para as pressoes de 4
a 5,38 MPa, para temperaturas de entrada de -3,08 °C a 16,96 °C, para fluxos de calor de 10,1
a 20,1 kW/m?, para velocidades massicas de 131,4 a 399,0 kg/(m?s), e com titulos de vapor de
0 a 1. Foram obtidos valores para o coeficiente de transferéncia de calor entre 2 a
14 kW/(m?K) e foi verificado o efeito significativo de G e ¢ sobre as caracteristicas de
transferéncia de calor na ebulicao nucleada. Os autores analisaram também o efeito de G e
verificaram que em certas condigdes ocorre o aumento da temperatura de parede e a
diminuicao do coeficiente de transferéncia de calor, indicando o dryout nos canais, para altos
titulos de vapor. Para a andlise da pressdo, os autores observaram que, ao longo do tubo, a

reducgdo foi pequena, conforme pode ser observado na Fig. (2.8).
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Figura 2.8 Variagdes da pressao e da temperatura ao longo da secao de teste para o CO2, em
um tubo de multi mini canais.

Fonte:

Huai et al. (2004).

Na andlise dos padrdes de escoamento, os autores utilizaram um modelo modificado

do mapa elaborado por Baker (1963), ja que ndo foram registradas imagens do escoamento, €

verificaram que o padrdo predominante ¢ o slug, e poucos dados se encontram na regido de

transi¢do do slug-anular, anular-ondulado e ondulado, conforme Fig. (2.9).
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Figura 2.9 Mapa de padrdes de escoamento para o CO> para diferentes velocidades méssicas.
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Kaew-On et al. (2011) realizaram testes com o R134a para analise da transferéncia de
calor ¢ caracterizacdo do coeficiente de transferéncia de calor, 2, em um tubo MPE de
aluminio com 8 mini canais paralelos, com um diametro hidraulico de 1,1 mm. Dos testes
foram obtidos valores para o coeficiente de transferéncia de calor de aproximadamente
11 kW/(m?K) para fluxos de calor entre 34 a 36 kW/m? e 18 kW/(m?K) para fluxos de 63 a
65 kW/m?. Em geral, os autores verificaram que o coeficiente de transferéncia de calor, 4,
aumentou com o acréscimo do fluxo de calor, g ”, para todas as condi¢des testadas. Na analise
realizada para verificar o efeito da velocidade massica, G, os autores ndo observaram varia¢ao
significativa do coeficiente de transferéncia de calor, com o incremento de G. No estudo de
padrdes de escoamento, foi verificada a predominancia de trés tipos diferentes: de bolhas
isoladas, bolhas coalescentes e anular. Kaew-On et al. (2012) analisaram a queda de pressao
no mesmo tubo e verificaram que a perda por atrito aumenta com a velocidade méassica de 20
a 100 kPa/m, para velocidades massicas variando de 370 a 980 kg/(m?s). Os gradientes de
perdas locais de pressdo foram menores que 1 kPa/m em todos os testes realizados.

Vakili-Farahani et al. (2013) estudaram a transferéncia de calor dos refrigerantes
R245fa e R1234ze, em um tubo multi mini canais extrudado (MPE), composto por sete canais
retangulares paralelos (1,1 mm x 2,1 mm) com diametro hidraulico de 1,4 mm, aplicando
fluxos de calor entre 3 e 107 kW/m? e velocidades méssicas variando de 50 a 400 kg/(m?s).
Como resultado, o coeficiente de transferéncia de calor aumentou até titulos de vapor
proximos de 0,8, chegando a valores em torno de 3.000 W/(m?K). Segundo os autores, o
procedimento de aquecimento indireto ndo permitiu uma distribui¢do uniforme do fluxo de
calor ao longo do comprimento do tubo, o que ocasionou algumas variagdes nas temperaturas
de parede do tubo e do refrigerante na entrada e saida do tubo. Na andlise do efeito da
velocidade massica, foi verificado que o 4 tende a aumentar com o aumento de G e isso indica
que a ebulicdo convectiva ¢ influente, além disso, para baixos titulos de vapor sdo observados
regimes de bolhas isoladas, atribuida ao inicio da ebuli¢ao. O efeito do fluxo de calor no
coeficiente de transferéncia de calor do R1234ze pode ser verificado na Fig. (2.10a) para um
G =200 kg/(m?s) e Tsat = 35 °C, e é possivel observar que o 4 fica em torno de 3.000 a
5.000 W/(m?K), e que conforme aumenta o fluxo de calor, o titulo de vapor aumenta. Na Fig.
(2.10b) se percebe o mesmo comportamento, porém, foi utilizado o refrigerante R245fa, com
um G = 150 kg/(m?s) e Tsat = 45 °C, empregando-se fluxos de calor menores que o anterior.
Neste caso, se observa que o 4 fica em torno de 2.000 a 3.500 W/(m?K), apresentando um

leve decaimento com o fluxo de calor de 34 kW/m?. Os padrdes de escoamento de bolhas
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isoladas, bolhas alongadas e anular foram identificados através do modelo de Ong e Thome

(2011).
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Figura 2.10 Efeito do fluxo de calor sobre o coeficiente de transferéncia de calor, para os
fluidos refrigerantes (a) R1234ze e (b) R245fa.

Fonte: Adaptado de VAKILI-FARAHANI et al. (2013).

Copetti et al. (2016) analisaram a transferéncia de calor do R600a em um tubo de
aluminio extrudado, composto por 7 mini canais paralelos, com diametro hidraulico de
1,47 mm. Os testes foram realizados para fluxos de calor variando entre 5 ¢ 30 kW/m?, com
velocidades massicas de 50 a 200 kg/(m?s). Como resultado, o coeficiente de transferéncia de
calor aumentou com o aumento da velocidade massica e com o titulo de vapor, e esse efeito ¢
mais evidente para altos fluxos de calor. Para regides de baixos titulos de vapor, o efeito do G
¢ praticamente inexistente, e para baixos valores de G, o coeficiente de transferéncia de calor
¢ independente do titulo de vapor. Foi verificado o efeito do fluxo de calor, ¢”, sobre o
coeficiente de transferéncia de calor para G fixo € o £ aumenta com o aumento do fluxo, mas
este efeito ¢ mais evidente para maiores G. Na analise de padrdes de escoamento, foram
identificados predominantemente os padrdes, intermitente (s/ug) e anular. Os padrdes bolhas
isoladas e plug, foram observados somente para baixos fluxos de calor e titulos de vapor.
Também foram observados diferentes padrdes de escoamento nos diferentes canais, nas
mesmas condigdes, indicando que existe uma ma distribuicdo do fluido e calor nos canais
paralelos.

A Tab. (2.6) apresenta os pontos mais relevantes de cada trabalho.
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Tabela 2.6 - Analise da transferéncia de calor, queda de pressao e padrdes de escoamento em

um tubo MPE.
Autores Fluido q” G N°canais/Dh Principais resultados
(kW/m?)  (kg/m?3s) (mm)
Niflo R134a, - 50-350 6¢/1,54 Varios regimes de escoamento
(2002) R410A, ao mesmo tempo em diferentes
R245fa, CO,, canais
NH3, agua-ar
Huai et al. CO; 10 -20 131- 399 10¢/1,31 Aumento da temperatura parede,
(2004) diminuigdo h = dryout para
altos x
Kaew-On et al. R-134a 34-65 350-980 14c¢/1,1 Aumenta Ap com aumento de g~
(2012) ede G
8¢/ 1,2
Vakili-Farahani R245¢fa 3-107 50-400 7c/1,4 h=3000 a 5000 W/m*K
etal. (2013)
R1234ze
Copetti et al. R600a 5-30 50-200 7c/1,47 Na analise de padroes de
(2016) escoamento, foram identificados
predominantemente os padroes,
intermitente (plug/slug) e anular
Thiangtham et R134a 3-127 150,400 e 27¢/0,45 h aumenta com ¢
al. (2016) 600
Jige et al. R134a, R32, 3-15 100-400 17¢/0,85 Queda de pressao por atrito
(2016) R1234ze(E) e aumenta com a diminui¢ao do
R410A didmetro hidraulico do canal

Assim, ¢ possivel verificar, de uma forma geral, que o fluxo de calor, ¢, a velocidade
massica, G, o didmetro do canal e o tipo de fluido refrigerante influenciam diretamente o /4, a

queda de pressdo e os padrdes de escoamento durante a ebuligdo em um tubo MPE.
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3 MATERIAIS E METODOS

Neste capitulo, serdo apresentados e descritos o estudo experimental e a metodologia
empregada no presente trabalho, englobando o aparato experimental, o programa de testes e o

tratamento dos dados.
3.1 BANCADA EXPERIMENTAL

O esquema do circuito da bancada experimental de ebuligdo em um tubo de

multicanais, € representado na Fig. 3.1.
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Figura 3.1 Esquema da Bancada Experimental.

A bancada consiste de um circuito fechado do refrigerante, onde o mesmo ¢ aquecido
no pré-aquecedor, PA, onde passa da condigdo de liquido comprimido a de liquido saturado,
em seguida ¢ vaporizado na secdo de testes, ST, sob diferentes condi¢des, e os diferentes
padrdes de escoamento sdo verificados e registrados na secdo de visualizacdo, SV. Apos a

visualizacdo, o vapor ¢ condensado, o refrigerante liquido ¢ bombeado, a seguir subresfriado e

retorna ao PA, fechando o ciclo.
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3.1.1 Secao de teste

A secao de teste consiste de um tubo horizontal de aluminio extrudado com
multicanais com comprimento de 300 mm. As dimensdes externas do tubo sdo 1,97 mm de
altura e 16,48 mm de largura. O tubo possui sete canais retangulares paralelos, conforme
detalhes das Figs. (3.2a) e (3.2b). Destes, cinco canais retangulares medem 1,83 mm x 1,23
mm e 2 canais externos com geometria semi-circular com raio igual a 0,63 mm. O diametro
hidraulico médio de cada canal é de 1,47 mm, dos canais centrais. A area de se¢do transversal
dos canais ¢ de 15,76 mm? e o perimetro interno ¢ de 44,27 mm. A rugosidade interna
absoluta média (Ra) dos canais ¢ de 0,295 pm.

O tubo ¢ aquecido por uma resisténcia elétrica de fita (11,7 @/m) envolvida em torno
da sua superficie, como mostra na Fig. (3.2a) para garantir um fluxo de calor uniforme para o
refrigerante, cuja intensidade ¢ controlada por um regulador de tensdao (Variac). A fita de
resisténcia € isolada eletricamente do tubo por uma fita Kapton de poliamida, termo condutora
e resistente a altas temperaturas. Além disso, o bom contato térmico entre a fita e a superficie
do tubo ¢ garantido por placas de baquelite, que pressionam a secao de teste, situada entre as
duas placas. O conjunto, secdo de teste e placas de baquelite, ¢ isolado termicamente,
conforme a montagem da Fig. (3.2c). A Fig. (3.2a) apresenta a posicdo de termopares

instalados na superficie externa do tubo em cinco posi¢des ao longo do mesmo.
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Figura 3.2 Secdo de teste.
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3.1.2 Pré-aquecedor

O pré-aquecedor, PA, estabelece as condicoes de entrada do fluido refrigerante na
secdo de teste. Ele ¢ formado por um tubo de aco inoxidavel com didmetros externo e interno
iguais a 6 mm e 4,4 mm, respectivamente. O pré-aquecedor, diferente da se¢do de teste, ¢
aquecido por efeito Joule através de uma fonte de poténcia ajustavel.

O refrigerante entra no pre-dquecedor como liquido subresfriado e alcanga a condi¢do
de saturacdo até a saida. Esta condicao define o titulo de vapor na entrada da secdo de teste e
varia conforme o fluxo de calor imposto no pré-aquecedor.

A transicao entre o PA e a ST, do tubo circular para o tubo multicanais, foi feita por
meio de um duto de secdo transversal variavel, em um bloco de policarbonato e ¢ mostrada na
Fig. (3.3). As areas de escoamento do PA (tubo circular) e da ST (tubo de multicanais) sdao
equivalentes e o formato foi desenvolvido para minimizar o problema de distribui¢ao de fluxo

na entrada da ST.

Figura 3.3 Transicdo entre o pré-aquecedor, PA e a se¢do de teste, ST

3.1.3 Secao de visualizacao

A secao de visualizagdo, SV, mostrada na Fig. (3.4), ¢ constituida por uma estrutura
em policarbonato com os canais da secdo de teste visiveis para a andlise dos padrdes de
escoamento. O registro de imagens e videos dos padrdes ¢ feito com uma camera digital de

alta velocidade da marca MOTION PRO, modelo Y4-S1, capaz de capturar até 3.000 imagens
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por segundo em resolucdo maxima. A regido de visualizagdo possui um comprimento de

32 mm e, apOs a passagem por esta secao, o fluido refrigerante escoa novamente através de

um tubo circular de cobre.

Figura 3.4 Secao de visualizagao.

3.1.4 Bomba

O fluido refrigerante ¢ circulado pela bancada através de uma bomba de engrenagens
com acoplamento magnético da marca TUTHILL, acoplada a um motor elétrico WEG e
controlada através de um inversor de frequéncia da marca WEG, modelo CFW 500, cujo

controle pode ser feito com precisdo de décimos de frequéncia.
3.1.5 Condensador e sub-resfriador

O condensador ¢ um trocador de calor do tipo duplo-tubo, onde o refrigerante ¢
condensado através de uma solucao de agua e etileno glicol, cuja temperatura ¢ controlada por
banho térmico da QUIMIS, modelo Q214M2. O vapor sai da se¢cdo de visualizagdo e vai
diretamente para o condensador.

O sub-resfriador também ¢ um trocador de calor do tipo duplo tubo, que ¢ utilizado
para diminuir a temperatura do liquido refrigerante, compensando o aumento de temperatura
que usualmente ocorre quando o refrigerante passa pela bomba. Este também usa a solugdo
agua e etileno-glicol, cuja temperatura ¢ controlada por um banho térmico da

MICROQUIMICA, modelo MQBMP-01.
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3.1.6 Fonte de corrente continua e Varivolt

Para o aquecimento do pré-aquecedor ¢ utilizada uma fonte de corrente continua da
marca SORENSEN, modelo DCS 8-125E de 1 kW de poténcia. A fonte fornece tensdo de até
8 V e corrente continua de até 125 A. A incerteza apresentada pelo fornecedor do
equipamento ¢ de +0,1% + 12 mA para corrente elétrica e +0,1% + 500 mV para tensao.

Em funcdo da baixa resisténcia elétrica do tubo de aluminio da secdo de teste, o
aquecimento ¢ feito utilizando uma fita de resisténcia enrolada no tubo e um Varivolt de
corrente alternada da marca STP, modelo VM 215. A fonte fornece tensdao de até 240 V ¢
corrente alternada de até 6,3 A. Por ser um equipamento sem visor digital, a leitura da
poténcia fornecida € realizada através de um medidor da marca FLUKE, modelo 43B, cuja

incerteza de leitura fornecida pelo fabricante ¢ de £2%.

3.1.7 Outros acessorios

O reservatorio de refrigerante, conectado ao circuito principal da bancada opera como
um vaso de expansdo, auxiliando a regulagem da pressdo no circuito, mantendo estaveis as
condigdes durante o experimento. O circuito também dispde de um vaso separador de liquido
que mantém constante a pressdo estatica na succao da bomba. Este procedimento assegura
que a bomba trabalhe uniformemente e sob imersdo, evitando a cavitagdo.

Um filtro de secagem da marca FRIGELAR, modelo 100 x 1/4”R com capacidade
maxima de 3447 kPa ¢ acoplado a um by-pass apds a saida do vaso de liquido. O fluido
circula pelo filtro durante alguns minutos, ¢ apds a filtragem, o by-pass ¢ fechado e o fluido

circula diretamente entre o vaso € a bomba.

3.1.8 Medidor de vazao massica

A vazdo massica do sistema ¢ medida por um medidor de vazao tipo Coriolis da marca
Endress+Hauser, modelo Cubemass DCI, cuja faixa de medicdo vai até 30 g/s. O sinal de

saida do medidor ¢ na faixa de 4 a 20 mA, e a incerteza ¢ de 0,005 g/s.
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3.1.9 Termopares

Na bancada de teste estdo instalados um total de 23 termopares do tipo T (Cobre-
Constantd), com a fun¢do de medir temperaturas do refrigerante e da superficie externa dos
tubos, PA ¢ ST.

Trés termopares foram encapsulados para medir a temperatura diretamente no fluido
refrigerante, os quais estdo localizados na entrada e na saida do pré-aquecedor e na saida da
secdo de teste (Fig. 3.1). Os demais termopares foram fixados na superficie externa do pré-
aquecedor ¢ da secdao de teste para medir a temperatura da parede do tubo. Foram fixados
cinco termopares no pré-aquecedor e quinze na secao de teste, trés em cada uma das cinco
posigdes ao longo do tubo (Fig. 3.2a). A fixacao foi realizada com um adesivo termo condutor
e isolante elétrico.

Todos os termopares foram calibrados utilizando como parametro um termometro
analdgico de referéncia, calibrado com divisdes de 0,1 °C. Com a metodologia de calibragao,

foram geradas curvas independentes para cada termopar conforme a Eq. (3.1).

Ty =YL, +¢ (3.1)

onde T, ¢ a temperatura medida com o termometro de referéncia, Tim € a temperatura
medida pelo termopar e ¥ e ¢ sdo os coeficientes de ajuste da curva.

As incertezas sobre as temperaturas de cada termopar sdo aproximadamente +0,3 °C.
3.1.10 Transdutores de pressao

Estdo instalados dois transdutores de pressdo absoluta no pré-aquecedor, um na
entrada e outro na saida (Fig. 3.1). Eles sdo da marca KELLER, modelo PAA33X, que
emitem sinais de 0 a 10V, para uma faixa de operagao de até¢ 3000 kPa, possuindo uma
incerteza de +0,1 %. A medi¢do da pressdo de saida do pré-aquecedor ¢ considerada a pressao
de entrada na se¢do de teste.

Para a medicdo da queda de pressao do isobutano, na secao de teste, foi utilizado um
transdutor de pressao diferencial (Fig. 3.1) da marca ROSEMOUNT, modelo 300S2, cuja
faixa de operacdo ¢ de até 10 kPa, emitindo um sinal de dados na faixa de 4 a 20 mA e

incerteza de +0,1 %. Para o propano, foi instalado um transdutor de pressao diferencial da
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marca KELLER, modelo PD- 41X, cuja faixa de operacdo ¢ de at¢ 50 mbar, emitindo um

sinal na faixa de 0 a 10 V e incerteza de 0,2% FS.

3.1.11 Sistema de aquisi¢do de dados

Para a aquisicdo dos dados, foi utilizado um multimetro da marca Agilent, modelo
34970A, conectado a um desktop via porta RS232. O multimetro utiliza o software
BenchLink Data Logger da Agilent. Este software € utilizado para a aquisi¢ao de dados de

temperaturas, pressdes € vazao massica dos experimentos realizados.

3.2TRATAMENTO DE DADOS

O fluxo de calor, ¢", é calculado considerando a poténcia fornecida, ¢, a area de
superficie interna, Ay, € 0 nimero de canais, NV, de acordo com a Eq. (3.2).

q = NT (3.2)

K

A velocidade massica, G, considera a vazdo massica medida, m, ¢ a area de

escoamento do canal, Ac, dada por:

G=—nr (3.3)

A temperatura da superficie interna, 7; foi calculada assumindo somente a condugao

radial através da parede do tubo da ST, de acordo com:

qe
I, =T, A (3.4)

se

onde Ty € a temperatura da superficie externa medida, e € a espessura da parede do canal, k ¢
a condutividade térmica do aluminio e Az representa a area de superficie externa.

Para cada localizagdo axial, z, a0 longo do tubo, a temperatura da superficie externa
sera assumida como a média de trés temperaturas de parede medidas na parte superior do tubo

(Fig. 3.2a), dada pela Eq. (3.5):
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— 7;@,1 + 7—;‘6,2 + 7-.;6,3 (3 5)
se,z 3 *

Por conseguinte, o coeficiente de transferéncia de calor local, /., ¢ calculado a partir

da Eq. (3.6).
hy =71 (3.6)

onde Ty- ¢ a temperatura de superficie interna em cada ponto e 7Ty,- € a temperatura de
saturacdo em cada ponto.

Neste caso, a temperatura de saturagdo local, 7., € obtida como uma fun¢do da
pressao de saturacao local, considerando a queda de pressdo como sendo linear ao longo do

tubo, como apresentado na Eq. (3.7).

Aptotal (3 7)
=p, ——=z
pZ pe L
O titulo de vapor na entrada da se¢ao de teste, depende da entalpia de saida do PA, que
¢ calculada considerando um balango de energia no pré-aquecedor, conforme as Eq.(3.8) e

Eq.(3.9):

. _ . _Yps |

Lost =lipa = 0 +1, p4 (3.8)
lest —1

xe,ST = . (3.9)

onde i, s7€ a entalpia de entrada na ST, isp4 € a entalpia de saida do PA, gp4 € a taxa de calor
no PA, m ¢ a taxa de massa de refrigerante e i.,p4 a entalpia de entrada do PA, x.s7 ¢ o titulo
de valor na entrada da se¢do de testes, i; a entalpia do liquido saturado na condig¢do de pressao
e temperatura e iy a entalpia de vaporizagao a Tyar.

A entalpia e o titulo de vapor locais na ST, i: e xz, respectivamente, foram estimadas

como na secao de pré-aquecimento usando as Eq. (3.10) e Eq. (3.11):
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==+, (3.10)

x, == (3.11)

onde ¢- ¢ a taxa de calor local na ST, 71 ¢ a vazdo massica medida, i, s € a entalpia de entrada
na ST, i: ¢ a entalpia local na ST, i; ¢ a entalpia da fase liquida e i), corresponde a entalpia de
vaporizagao.

A queda de pressdo total foi medida na se¢do de teste para diferentes condigdes de
velocidades massicas, G, e fluxos de calor ¢ 7. De acordo com a Eq. (2.2) se compde da perda
de pressdo por atrito, Apy, a queda de pressdo na entrada e saida, Apes, € a queda de pressao
por aceleragdo, Apac.

As perdas de pressdo de entrada e saida da secdo de teste foram consideradas
despreziveis, considerando os sistemas de conexdo do PA e a ST e também da ST e a da SV
(Figs. 3.3 e 3.4), que minimizaram estes efeitos. J4 a queda de pressdo por aceleragao ¢

calculada pelo modelo de fases separadas, ou:

. =G’ ﬂ+x_2 _ M+x_2 (3.12)
“ p(l=a) op,| |p(l-a) op,| '

onde p; e py representam as massas especificas do liquido e do vapor, respectivamente, e « ¢
a fracdo de vazio, calculada através do modelo homogéneo, pois este considera a relagdo entre
massa especifica e titulo de vapor. Assim, a perda de pressdo por atrito ¢ calculada pela
diferenga entre a queda de pressdo total medida e a perda por aceleragdo calculada.

As equagdes para a validagdo da bancada e para o modelo monoféasico podem ser

verificadas de acordo com Bekerle (2015).
3.3 TESTES DE EBULICAO

Os testes de ebulicdo tém como objetivo avaliar a transferéncia de calor e a queda de
pressao no tubo de multicanais, para verificar os efeitos do fluxo de calor, da velocidade
massica e do titulo de vapor para uma condi¢do de saturagdo fixa (temperatura e pressao).

Imagens e videos foram capturados em todos os testes, para andlise dos padrdes de

escoamento. Desta forma, ¢ possivel relacionar o coeficiente de transferéncia de calor e a
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queda de pressao com os padrdes, construir mapas de padrdes, além de realizar uma
comparacao entre os dados experimentais obtidos.
A Tab. (3.1) apresenta as condi¢des de operagdo que foram consideradas para cada

refrigerante, para critérios de comparacao.

Tabela 3.1— Condig¢des de operagdo nos testes de ebulicao

Fluxo de Calor na ST, ¢ (kW/m?) 5,10, 16, 20
Velocidade Massica, G (kg/(m?s)) 35, 55,70, 100, 170
Pressao de Saturagdo, p (kPa) 300 (R600a), 840 (R290)
Temperatura de Saturacdo média, Tia (°C) 20

Taxa de Calor no PA, g (W) 40, 80, 120, 160, 200, 240, 295

Para cada fluido refrigerante e em cada condi¢do de velocidade massica foram
realizados quatro testes com fluxos de calor na ST diferentes e para cada fluxo ainda foram
consideradas sete niveis de poténcia no PA, que permitiram variar a condi¢ao do titulo de
vapor. Desta forma, totalizados, no minimo, 140 testes para cada fluido. E importante
salientar que foram realizados mais testes, pois existem certas dificuldades para a
estabilizacdo da bancada, além da realizagdo de testes complementares para a obtengdo de
resultados que abrangessem toda a faixa de titulo de vapor.

Os valores pré-determinados para o fluxo de calor e para a velocidade méssica foram
escolhidos de acordo com os valores mais comumente utilizados em condicionamento de ar
automotivo e doméstico, onde ¢ aplicado esse tipo de tubo, com a finalidade de verificar e
caracterizar os efeitos do coeficiente de transferéncia de calor e queda de pressao sobre esses
fatores.

Todos os dados foram tratados com o auxilio do software EES, pois além de realizar o
equacionamento, o software proporciona a obtencdo das propriedades necessarias de cada
refrigerante.

As propriedades utilizadas através do software EES, se encontram na Tab. (3.2).
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Tabela 3.2 — Propriedades dos fluidos refrigerantes a 20°C.

M Tc i pi o ppy Vy Wi ki cpy o
kJ/kmol  °C ki/kg kg/m* kg/m? - mikg pPas W/(mK) kJ/(kgk) (mN)/m
R600a 58,1 134,7 3343 557 79 704 0,126 1458 0,091 1,76 10,7

R290 44,1 96,68 3443 500 18,1 27,6 0,05524 103,9 0,096 1,95 7,63

3.3.1 Analise de Incertezas

Os termopares, utilizados na bancada de teste, foram calibrados de acordo com o
método descrito no APENDICE A. Com isso, foi determinada a incerteza sobre o coeficiente
de transferéncia de calor e sobre o titulo de vapor, de acordo com o método das incertezas
propagadas (Moffat, 1988).

A descricdo do procedimento realizado para a coleta de dados estd descrito no

APENDICE B.
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4 RESULTADOS

Neste capitulo, sdo apresentados os resultados dos testes realizados com o R600a ¢ o
R290 e a andlise do comportamento térmico e hidraulico na ebuligdo convectiva através do

tubo de multi mini canais paralelos.

4.1 INCERTEZAS PROPAGADAS

As incertezas da instrumentagdo e das fontes de poténcia referente a bancada de testes
sdo apresentadas na Tab. (4.1) com base nas indicacdes dos fabricantes. As incertezas
propagadas foram calculadas sobre o coeficiente de transferéncia de calor, 4, e o titulo de
vapor, x, ¢ na tabela sdo apresentados os valores maximos encontrados para todo o conjunto

de dados experimentais.

Tabela 4.1 - Maxima incerteza dos principais parametros da analise.

Temperatura, T +0,3 °C
Fluxo de Calor, ¢~ +2%
Cocficiente de Transferéncia de Calor, 4 +9,1%
Titulo de Vapor, x +5,1%
Variagdo na pressao, 4p +2,5%

A incerteza dos termopares foi reduzida de +0,5 °C, dado do fabricante, para 0,3 °C
através da calibragdo com um termometro de referéncia, levando-se em consideracao a

incerteza do termometro de referéncia utilizado na calibragao dos termopares.

4.2 PADROES DE ESCOAMENTO

Para a andlise de padrdes de escoamento, imagens e videos foram capturados durante
os testes pela parte superior da SV. Os padroes de escoamento observados neste estudo, para o
R290 sao mostrados na Tab. (4.2), para diferentes condicdes.

Cinco tipos diferentes de padrdes de escoamento foram identificados: bolhas
dispersas, plug/slug (pistonado/pistonado agitado), churn (agitado), anular ondulado e anular
(liso). Os resultados encontrados mostraram que o padrdo de escoamento varia, com o

aumento do fluxo de calor, velocidade massica e titulo de vapor.
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Os escoamentos pistonado (p/ug) e pistonado agitado (s/ug) exibem flutuagdes e uma
camada de liquido estratificada no fundo. Aumentando o titulo do vapor o escoamento se
torna mais cadtico e submetido a coalescéncia. As bolhas de vapor sdo arrastadas na pelicula
de liquido que circunda a parede do canal. As bolhas de vapor grandes e pequenas se fundem
violentamente e ndo € possivel ver uma interface clara entre o liquido e o vapor (churn). Com

a coalescéncia total das bolhas de vapor, tem-se os escoamentos anular ondulado e anular liso.

Tabela 4.2 - Padroes de escoamento para o propano - R290 na ebuli¢do em multicanais a
diferentes condi¢des operacionais e temperatura de 20 °C (p=836 kPa).

q” Xo,TS G 3
Padrdo de
2 ~ 2
Imagem (kW/m?) () (kg/m’) escoamento
5a 0.09 170 Bolhas
dispersas

10 0,43 70 Plug e Slug

5,3 0,41 100 Churn

Anular
20 0,98 70 ondulado

16 0,98 55 Anular

Para a identificacdo do padrdo de escoamento para uma certa condigdo, foi considerado
o padrao predominante entre todos os canais paralelos, pois numa mesma condi¢do pode-se

observar padrdes diferentes nos canais.
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Para o R600a também foram observados os padrdes de escoamento plug e slug, churn,
anular ondulado e anular, conforme mostrado na Tab. (4.3). Diferente do propano, nos testes

com o isobutano nao foi observado o padrao de bolhas dispersas.

Tabela 4.3 - Padrdes de escoamento para o isobutano, R600a, na ebuli¢do em multicanais a
diferentes condi¢des operacionais e temperatura de 20 °C (p=302 kPa).

Imagem W) () (kg/(?nzs)) Padrdo de
escoamento
5,3 0,29 35 Plug e Slug
16 0,30 100 Churn
Anular
16 0,56 70 ondulado
10 0,81 55 Anular

E possivel verificar que em ambos casos, para 0 R290 ¢ R600a, o regime anular e anular
ondulado ¢ obtido quando se tem maiores titulos de vapor, relacionado a um maior fluxo de
calor aplicado na ST. Os regimes de bolhas dispersas, plug e slug, sio observados quando se
tem menores titulos de vapor, devido a menores condi¢des de aquecimento. O regime churn
apresenta-se em titulos de vapor intermediarios.

Além dos efeitos do x e g~ sobre os padrdes de escoamento, observa-se também grande
influéncia do G. Para baixas velocidades massicas, se observa o regime de bolhas dispersas,
no caso do R290, em titulos de vapor em torno de 0,4, porém, quando o G aumenta, o regime

de bolhas dispersas ¢ observado para titulos menores. O mesmo ocorre para todos os outros
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padrdes de escoamento. Esse efeito pode ser observado, para o R290, de acordo com a Fig.

(4.1) e para 0 R600a, com a Fig. (4.2).
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Figura 4.1 — Padrdes de escoamento para o propano.
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Figura 4.2 — Padrdes de escoamento para o isobutano.
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Certos padroes somente aparecem em condigcdes bem especificas, e quando ocorre o
aumento do G, fica mais dificil para classificar o limite de transicdo de churn, anular
ondulado e anular, conforme observado nas figuras. O que se observa nos dois casos ¢ que
conforme o G aumenta, a transi¢do para o regime anular ocorre a titulos de vapor, x, mais
baixos.

Durante o escoamento sob regime plug, os efeitos da tensdo superficial predominam
sobre os gravitacionais, e os efeitos inerciais e de molhabilidade sdo mais relevantes na
transicao para o regime anular em micro canais.

A ma distribuicao do fluxo nos canais foi observada em diferentes condigdes de teste.
Assim, os padrdoes de escoamento possuem uma caracteristica heterogénea, quando
comparados os padrdes dos canais centrais com os externos. As diferengas entre os padroes de
escoamento nos canais sdo, provavelmente, devido a ma distribui¢do de fluido refrigerante
nos canais na entrada da ST, mesmo com o desenho especifico de conexdo (Fig. 3.3), e
principalmente a distribuicdo nao uniforme do fluxo de calor na ST, em funcao da fita de
resisténcia enrolada no tubo (Fig.3.2a).

A Fig. (4.3) apresenta o mapa comparando os padrdes de escoamento do R290 e
R600a para as velocidades massicas de 35, 55, 70, 100, 170 kg/(m?s).

De acordo com a Fig. (4.3) ¢ possivel verificar que os padrdes de escoamento do
R600a evoluem mais rapidamente para o padrdo anular, em comparacao ao R290. Isso se
deve aos efeitos de tensdo superficial que sdo mais dominantes para R600a (10,7 (mN)/m em
relacdo a 7,63 (mN)/m do R290) e, portanto, representam o maior confinamento entre os dois
fluidos (Cogrsooa = 0,96 € Cor290 = 0,86) e leva a um menor titulo de vapor de transi¢do da
bolha alongada para o escoamento anular.

Também se pode observar na Fig. (4.3), que as transi¢cdes do escoamento de bolhas
isoladas, coalescentes ao anular ocorrem em titulos de vapor menores para maiores G,

sugerindo o dominio da ebuli¢dao convectiva a partir de titulos de vapor mais baixos.
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Figura 4.3 - Padrdes de escoamento para o isobutano e propano.

4.3 COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR

Os coeficientes de transferéncia de calor para o propano (R290) e isobutano (R600a),
foram obtidos em funcdo do fluxo de calor aplicado na se¢cdo de testes e da velocidade
massica do fluido, de acordo com valores ja estabelecidos.

Em todos os casos observados, verifica-se que o coeficiente de transferéncia de calor
aumenta com o aumento do fluxo de calor e do titulo do vapor. Este aumento do # com o
aumento do ¢ estd relacionado com a condutividade térmica do fluido, com a massa
especifica e com as entalpias de vaporizacdo. Resultados semelhantes para diferentes fluidos
refrigerantes foram observados por Kaew-On et al. (2011), Vakili-Farahani et al. (2013),
Thiangtham et al. (2016), Charnay et al. (2015), Szczukiewicz et al. (2013) e Costa-Patry et
al. (2011).

Nos testes realizados, foram obtidos valores de /4 variando de 1 a 18 kW/(m?K) e
titulos de vapor, x, de 0,07 a 0,98, para 0 R290 e de / de 1 a 9 kW/(m?K), e x de 0,02 a 0,97,
para o R600a.
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4.3.1 Efeito da velocidade massica
A Fig. (4.4) apresenta uma andlise do efeito da velocidade massica, G, sobre o

coeficiente de transferéncia de calor local, 4., para o R290, para fluxos de calor de

g7 =53 kW/m? (Fig. 4.4a) e ¢~ = 16 kW/m? (Fig. 4.4b).
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Figura 4.4 - Efeito da velocidade massica sobre o coeficiente de transferéncia de calor local,
hz, para o R290, para (a) ¢ = 5,3 kW/m? e (b) ¢ "= 16 kW/m>.

Primeiramente, o coeficiente de transferéncia de calor local aumenta com G, mas esse
efeito ¢ mais evidente a medida que aumenta o titulo de vapor e para um maior fluxo de calor.
Para maiores valores de G se alcancam coeficientes mais elevados a titulos menores.

Em segundo lugar, o efeito do G ¢ minimo nos baixos titulos, onde o regime de bolhas
dispersas ¢ identificado e os valores de 4 representam o inicio da ebulicdo nucleada.

Para o R600a, de acordo com a Fig. (4.5), verifica-se que os valores alcangados do
coeficiente sao inferiores ao R290 e apresenta um comportamento com o titulo diferente. Com
excecao do menor valor de G, em que o coeficiente ¢ praticamente constante para toda a faixa
de titulos, conforme aumenta o G, o 2 aumenta com o x até um certo valor de x, onde tende a
diminuir. Esse efeito deve estar relacionado a variagdo no padrao de escoamento, onde ocorre
a transicdo do churn para o anular ondulado, e 0 mesmo ocorre em fun¢do do aumento da
contribuicao da ebuli¢do convectiva, antes de ocorrer a secagem, onde se observa uma queda
no valor do 4, devido ao aumento do aquecimento da parede, em funcdo da diminuicao do
filme liquido que diminui a resisténcia térmica.

No entanto, quanto maior for o valor de G, o valor do titulo de vapor em que ocorre a

reducao do # ¢ menor.
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Figura 4.5 - Efeito da velocidade massica sobre o coeficiente de transferéncia de calor local,
h, para 0 R600a, para (a) ¢ "= 5,3 kW/m? e (b) ¢ ’= 16 kW/m?>.

Para o maior fluxo de calor, Fig. (4.5b), para maiores valores de G, seu efeito sobre o
h diminui. O & ¢ praticamente independente do x, e somente em valores mais elevados se
observa a tendéncia a diminuigao do 4.

Segundo Parmitran et al. (2011), uma alta velocidade massica resulta em um maior
coeficiente de transferéncia de calor, devido ao aumento da contribui¢do de transferéncia de
calor por ebulicdo convectiva e também porque o regime de padrdo anular torna-se dominante
com o aumento do titulo. O término da ebulicdo nucleada, neste caso, aparece mais cedo, pois
ha a predominancia da ebuli¢cdo convectiva. Os coeficientes de transferéncia de calor tendem
a aumentar repentinamente na regido de fluxo anular, antes do dryout, pois a medida que o
titulo aumenta, o superaquecimento da parede diminui, devido a diminui¢dao da espessura da

pelicula liquida que diminui a resisténcia térmica.

4.3.2 Efeito do fluxo de calor

A Fig. (4.6) apresenta o efeito do fluxo de calor sobre o coeficiente de transferéncia de
calor local para o R290 e duas diferentes velocidades massicas de G = 55 kg/(m?s) (Fig. 4.6a)
e G =100 kg/(m?s) (Fig. 4.6D).
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Figura 4.6 - Efeito do fluxo de calor para o R290 e (a) G = 55 kg/(m?s) e
(b) G =100 kg/(m?s).

Para a menor velocidade méssica, conforme se verifica na Fig. (4.6a), o coeficiente de
transferéncia de calor varia de 1 a 13 kW/(m?K) e o titulo de 0,14 a 0,98. Neste caso, se
percebe a influéncia do fluxo de calor até o titulo de 0,8, aproximadamente, onde conforme o
g’ aumenta o s aumenta. Para titulos maiores o coeficiente continua apresentando uma
tendéncia de aumento, mas independe do ¢ .

A Fig. (4.6b) mostra que para maiores velocidades massicas, G = 100 kg/(m?s), o
coeficiente /., aumenta independentemente do fluxo de calor aplicado, alcangando o valor de
17,6 kW/(m?K) para um titulo variando de 0,05 a 0,67.

Para o refrigerante R600a, a Fig. (4.7a) apresenta o comportamento do coeficiente
para a velocidade massica G = 55 kg/(m?s). A varia¢do do coeficiente de transferéncia de
calor foi de 1,9 a 8,6 kW/(m?K) e o titulo de 0,01 a 0,97. Neste caso, percebe- se que ocorre
um aumento do coeficiente de transferéncia de calor até um titulo de 0,6, e apds ocorre um

decréscimo, para os diferentes fluxos de calor. Para o maior fluxo de calor, o efeito no

coeficiente € maior.
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Figura 4.7 - Efeito do fluxo de calor, para o R600a, para (a) G = 55 kg/(m?s) e
(b) G =100 kg/(m?s).

A Fig. (4.7b), apresenta o efeito do fluxo de calor sobre o coeficiente para
G =100 kg/m?. Os resultados mostram que a influéncia do fluxo de calor no coeficiente de
transferéncia de calor ocorre para menores titulos. Para titulos maiores, ndo se observa o
efeito significativo do fluxo de calor. Com o aumento da velocidade massica observa-se que o
h atinge seu valor para x menores. Como a condutividade térmica da fase liquida ¢ superior a
da fase vapor e associada a baixa viscosidade, tem-se como resultado um incremento no valor
do A. A alta entalpia de vaporizacao também influencia no 4, com o maior ¢~ ocorre maior
vaporizagao do fluido, propiciando o aumento do 4.

De uma forma geral, se observa que o coeficiente de transferéncia de calor para o
propano ndo apresenta um decréscimo como com o isobutano que claramente atinge a

condi¢do de secagem da parede, ou dryout, e diminui.
4.3.3 Coeficiente de transferéncia de calor do propano e isobutano

A Fig. (4.8) apresenta uma comparagao do coeficiente de transferéncia de calor entre o

isobutano e o propano, para G = 100 kg/(m%s) e ¢ " = 16 kW/m?>.
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Figura 4.8 - Comparagdo do 4. entre o isobutano e propano paraum g~ = 16 kW/m? e
G =100 kg/(m?s).

Em geral, se observa que para titulos mais baixos o comportamento entre os fluidos ¢
similar. Com o aumento do titulo, o propano apresenta maior coeficiente de transferéncia de
calor e continua aumentando com o x. J& o coeficiente para o isobutano, na Fig. (4.8),
estabiliza e posteriormente tende a diminuir. A diferenca no comportamento dos fluidos
ocorre para x em torno de 0,4, para estas condi¢cdes. Quanto aos padrdes esta condi¢do para o
propano sdo padrdes plug e slug, e para o isobutano ja ¢ o anular.

Um fator importante que pode causar essa diferenca entre os valores dos coeficientes
de transferéncia de calor entre o propano e o isobutano ¢ o fato de que para a mesma
temperatura de saturacao, 20°C, estes fluidos possuem diferentes pressoes de saturacdo, onde
a pressao do propano ¢ maior que o dobro da pressao de saturagdao do isobutano (840 kPa —
R290 e 300 kPa — R600a), devido a esta diferenca, se tem um efeito de compressdo, o que
ocasiona um aumento do 4.

Uma das propriedades que também pode influenciar o valor do # ¢ a condutividade
térmica do liquido, para o propano ela apresenta um valor levemente mais alto em relagdo ao
isobutano, sendo de 0,09747 W/mK para o R290, enquanto que o R600a apresenta um valor
de 0,09078 W/mK, para a condi¢do de saturagao de 20 °C.
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Outra propriedade que influi no 4 é a entalpia de vaporizacdo, pois com o maior ¢~
ocorre maior vaporizagdo do fluido, propiciando o aumento do %, o propano apresenta
irv= 595,85 kJ/kg, enquanto que o isobutano i,y = 469,79 kJ/kg, para a condicdo de saturagao.

De acordo com estudos realizados por Qiu et al. (2015) e Copetti et al. (2013), fazendo
a comparacao entre os refrigerantes R134a e R600a, foi verificado que o ultimo possui melhor
efetividade e maior coeficiente de transferéncia de calor durante a ebulicdo em escoamento
em mini canais, pois as propriedades que estdo relacionadas ao s, como por exemplo, a
condutividade térmica, as entalpias de vaporiza¢do, o calor especifico apresentam maiores

valores para o R600a em relagdo ao R134a.

4.4 QUEDA DE PRESSAO

A perda de pressdao por atrito foi calculada pela diferenca entre a queda de pressao
total medida nos diferentes experimentos ¢ a componente da aceleracdo, que foi calculada
segundo a Eq. (3.12), usando o modelo de fases separadas, porém com a fracdo de vazio
calculada pelo modelo homogéneo (sem escorregamento das fases). Foram avaliados os
efeitos da velocidade massica e também do fluxo de calor sobre a perda de pressao.

A Fig. (4.9) apresenta os gradientes da queda de pressao total, atrito e aceleragdo para

0 R290 e velocidades massicas de 35 e 100 kg/(m?s).
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Figura 4.9 - Queda de pressao total, por aceleragdo e a perda de pressao por atrito para o R290
e (a) G =35 kg/(m?s) e (b) G =100 kg/(m?s).
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E possivel verificar que a queda de pressdao por aceleragdo apresenta uma parcela

muito pequena em relacao a queda de pressao por atrito. Mas ¢ evidente que, quanto maior ¢ a

velocidade massica, maiores sdo as quedas de pressdo, tanto por aceleracdo, quanto por atrito.

A Fig. (4.10) apresenta os gradientes das quedas de pressdo total e suas componentes

para a velocidade massica de 35 e 100 kg/(m?s), para o R600a.
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Figura 4.10 - Queda de pressao total, por aceleracdo e a perda de pressao por atrito para o
R600a e (a) G =35 kg/(m?s) e (b) G = 100 kg/(m?s).

Para o R290, e considerando as velocidades massicas de 35 e 100 kg/(m3s) os

percentuais da perda de pressdo por atrito e aceleragdo sdo, em média, respectivamente de

97,5% e 2,5% e 93,5% e 6,5%. Para o R600a, e considerando as mesmas velocidades

massicas, os percentuais da perda de pressdo por atrito e aceleracdo sdo, em média,

respectivamente de 93,7% ¢ 6,3% ¢ 90,6% ¢ 9,4%.

4.4.1 Efeito da velocidade massica

A Fig. (4.11) apresenta a influéncia de G sobre a queda de pressao por atrito para os

fluxos de calor de 10 e 16 kW/m?.



69

14 14
~ 12 ¢ 12 .
£ 10 * 10 o®
_‘E‘l
@/ 8 . ¢ @.‘ 8 *
5 6 . . 6 .
E‘ 4 e * N :o ‘ . % 4 e * . «
?} [ ] L] . .. & . - 2 N . . [ ] .
0
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
’ ’ 0 0.2 04 0.6 0.8 1
x() L0
#G=35kgm?’s #G=55kgm?’s #»G=T0kg/ms e G=55kg/m’s * G=70 kg/m?s
G=100kg/m?s *G=170 kg/m?s G=100 kg/m’s o G=170 kg/m?s
(b)

(@

Figura 4.11 - Influéncia da velocidade massica sobre a perda de pressdo por atrito para o
R290, para (a) ¢” =10 kW/m? e (b) ¢ = 16 kW/m?.

Observa-se um incremento no gradiente de pressdo com o titulo, a medida que
aumenta a velocidade massica, e para baixos titulos de vapor e menor fluxo de calor este
efeito ¢ mais evidente. Para menores velocidades massicas G= 35 e 55 kg/(m?s) o gradiente

praticamente ndo varia com o titulo de vapor.

Para o isobutano o efeito do G sobre o 4 ¢ mais visivel, principalmente para maiores

velocidades massicas, como apresentado na Fig. (4.12).
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Figura 4.12 - Influéncia da velocidade massica sobre a perda de pressdo por atrito para o
R600a, para (a) ¢” = 10 kW/m? e (b) ¢ = 16 kW/m?.

O aumento da queda de pressdo com o G esta relacionado a diferenca de velocidade
entre as fases liquida e vapor e ao regime de escoamento, pois quanto maior o GG, maior € a
variacdo da velocidade de escorregamento entre as fases e consequentemente, maior sera a

queda de pressdo, e nesse caso, ¢ observado o padrdo anular. Isto ocorre pois para altas
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velocidades massicas, maior ¢ o desprendimento de goticulas do filme liquido junto a parede,

isso faz com que a transi¢do do regime anular ondulado para o anular liso ocorra para baixos

titulos.
4.4.2 Efeito do fluxo de calor

A Fig. (4.13) apresenta o valor médio do gradiente de pressdo total para diferentes
velocidades massicas, G, e fluxos de calor, ¢, para 0 R290. O grafico mostra que o gradiente
de queda de pressdo cresce com G. Para a menor velocidade mdssica a influéncia do fluxo de
calor sobre o gradiente ¢ praticamente desprezivel, no entanto conforme o G aumenta também
aumenta influéncia do fluxo de calor. Essas variacdes estdo ligadas as propriedades
termodinamicas do fluido refrigerante, principalmente a massa especifica da fase de vapor e a

tensao superficial e também a fragao de vazio.
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Figura 4.13 - Efeito do fluxo de calor sobre a perda de pressao por atrito
para diferentes velocidades massicas, para o R290.

O mesmo comportamento ¢ observado para o R600a, de acordo com a Fig. (4.14).
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Figura 4.14 - Efeito do fluxo de calor sobre a perda de pressao por atrito para diferentes
velocidades méssicas, para o R600a.

Como indicam os resultados das Figs. (4.13) e (4.14) a queda de pressdo tende a

aumentar com o fluxo de calor, para velocidades massicas maiores, para ambos os fluidos

refrigerante.
4.4.3 Comparacio da queda de pressio para o propano e isobutano

A Fig. (4.15) apresenta a comparacao do gradiente de queda de pressao por atrito, para
velocidades massicas de 70 e 100 kg/(m?s), para o propano e o isobutano.
Observa-se que para os menores titulos de vapor a queda de pressao ¢ semelhante, mas

conforme o titulo aumenta o propano apresenta menor queda de pressdo em relagdo ao

isobutano.
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Figura 4.15 - Gradiente de queda de pressdo por atrito para (a) G = 70 kg/(m?s) e
(b) G = 100 kg/(m?s), para o isobutano e propano, para g’ = 10 kW/m?.
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Em relagdo a velocidade maéssica, verifica-se que, conforme o G aumenta, a queda de
pressao também aumenta, para ambos os fluidos.

Quanto aos padrdes de escoamento para esta condi¢do, o propano apresenta os regimes
plug e slug, enquanto que para o isobutano, ja € o anular.

Este comportamento se justifica em funcdo de que o propano possui menor volume
especifico de vapor (ou maior massa especifica) e também menor viscosidade do liquido,
conforme propriedades apresentadas na Tab. (3.2). Além disso, a pressdo do propano ¢ de 840
kPa, enquanto do isobutano 303 kPa, e a relacdo entre as massas especificas do liquido e do

vapor, p/py, sdo 70,4 e 27,6, respectivamente para o R290 e o R600a.
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5 CONCLUSOES

Neste trabalho foram apresentados resultados experimentais durante a ebulicdo em
escoamento dos refrigerantes propano, R290, e isobutano, R600a, em um tubo de multi mini
canais horizontal, sob varia¢des na velocidade massica, fluxo de calor e titulo de vapor. O
comportamento do coeficiente de transferéncia de calor e do gradiente de queda de pressao
foram investigados para diferentes condigcdes, e os padroes de escoamento foram
identificados.

Em relagdo ao coeficiente de transferéncia de calor, observou-se:

- O coeficiente local de transferéncia de calor, 4., aumenta com o fluxo de calor, g ”,
para ambos os fluidos, principalmente para baixos titulos de vapor, comportamento que pode
estar associado ao inicio da ebuligdo, apresentando padroes de bolhas dispersas. Para o R290
e maiores x, o coeficiente aumenta, mas o efeito do ¢’ diminui. Para o0 R600a a partir de um
certo x, o & diminui, coincidindo com o padrdo anular e maiores temperaturas na parede,
indicando a possivel secagem,;

- O efeito do aumento da velocidade massica, G, sobre o coeficiente 4 ¢ maior para
maiores x € ¢ quase desprezivel para menores x. Neste caso este comportamento estaria
associado a ebuli¢do convectiva. Para o R600a para menores valores de G o coeficiente
independe do x e diferente do R290 para maiores G ocorre uma diminui¢do do % a partir de
um certo x, cujo valor ¢ menor quanto maior G;

- Na comparacao entre os fluidos refrigerantes R290 e R600a, observou-se maiores
valores para o propano, associado a maior condutividade térmica do liquido e maior entalpia
de vaporizagao.

Para o gradiente de perda de pressao por atrito, conclui-se que:

- O parametro de maior efeito sobre a queda de pressao ¢ a velocidade méssica. Com o
aumento de G e do titulo de vapor a queda de pressdo por atrito também aumenta, € com isso,
se observa a evolucao dos padrdes de escoamento.

- O efeito do fluxo de calor ¢ menor e se observa, principalmente, para as maiores
velocidades massicas.

- O R600a apresenta maior queda de pressdo do que o R290 e esse efeito ¢ mais
evidente para maiores velocidades massicas. Este resultado esta relacionado a seu maior
volume especifico de vapor e viscosidade do liquido.

Em relagdo aos padrdes de escoamento, verificou-se:
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- Em geral, cinco padrdes de escoamento foram mais frequentes: bolhas dispersas,
plug e slug, churn, ondulado anular e anular, para ambos os fluidos refrigerantes;

- O fluxo de calor tem efeito significativo na variacdo dos padrdes de escoamento;

- Diferentes padrdes de escoamento em canais paralelos foram observados, nas
mesmas condigdes, provavelmente associados a ma distribuicao do escoamento e do fluxo de
calor nos canais;

- Verificou-se também que os padrdes de escoamento para o R600a evoluem mais
rapidamente para o padrdo anular, em relagdo ao R290, em fun¢do dos efeitos da tensdo
superficial serem maiores para o R600a.

Como proposta de continuidade deste trabalho, sugere-se:

- Estudar o efeito da temperatura de saturagdo no processo;

- Comparar os dados obtidos com correlagdes propostas e propor uma correlacdo para
esse tipo de tubo, fluido e condi¢des de testes;

- Fazer um estudo dos grupos adimensionais para justificar resultados encontrados;

- Estudar a ma distribuicdo do escoamento nos canais e propor desenhos de
distribuidor;

- Estudar a ebuli¢do no tubo multicanais para o escoamento vertical, com a finalidade
de verificar o efeito gravitacional sobre o coeficiente de transferéncia de calor e a queda de
pressao;

- Utilizar outros fluidos refrigerantes alternativos para comparar os dados
experimentais.

- Utilizar um método estatistico para avaliar a significancia e quantificar os efeitos dos

parametros G, g ”, x e o tipo de fluido refrigerante.
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APENDICE A — INCERTEZAS PROPAGADAS

Com o intuito de diminuir a incerteza apresentada pelos termopares utilizados nos
experimentos, adotou-se um método de propagacdo de incertezas, tanto do termdmetro de
referéncia quanto dos termopares. A incerteza do termometro de referéncia, d7ref, considera a
precisdo de calibragdo do fabricante (0,05°C), onde a divisao de escala ¢ de 0,1 °C. J& a
incerteza referente ao polindmio de cada termopar, dTterm, descrito pela Eq. (3.1), ¢ definida
como sendo o desvio padrdo da diferenca entre a temperatura indicada pelo termopar, Tterm, e

a temperatura indicada pelo termometro de referéncia Tref, dado pela Eq. (A.1).

Z (z;erm o ]:qf')z
i=l1

n—1

JT (A.1)

term

onde n representa o nimero de medidas tomadas para uma unica temperatura de referéncia.

Com isso, a incerteza propagada da temperatura d7 ¢ dada pela Eq. (A.2).

(A2)

dT = J(therm)z + (dTT'ef)z

e a incerteza média obtida com os termopares ¢ de 0,3 °C.
Para a obtenc¢do da incerteza do coeficiente de transferéncia de calor, 4, primeiramente

¢ necessario determinar a incerteza de 7pi, dada pela Eq. (A.3).

oT,, *(er,, Y (er,, Y\ (eor,, .\ (eI, :
dTl,, = ~dT,, | +|—<—dq| + —de | +|——dk | +| ——d4,,,;
or,, oq ~ Oe ok 0d,, (A.3)

A incerteza propagada do ¢ ” ¢ determinada pela Eq. (A.4).

2 2
oq" oG
dqnz [_jdq) —|—[a Cf:igupg]

oq supe (A4)
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Para determinar a incerteza do coeficiente de transferéncia de calor médio local,
realizam-se as derivadas parciais em relacao a ¢, Tpi e Tsat, dadas pelas Egs. (A.5), (A.6) e

(A.7), respectivamente.

oh 1

aqﬂ (Tp,f o T.'S'm‘) (AS)
6h B o qn

an,f (Tp.i _ I'saf)d (A6)
6h B . qll

arm! (Tp,f' o Tsm)z (A 7)

A incerteza propagada do coeficiente h €, entdo, determinada pela incerteza combinada

descrita pela Eq. (A.8).

2 2 2
ch ch ch
dh = (ﬁdq ] +[ T dl,, +[ d‘Tmr] (A.8)

oq p.i '+ sat

Em relagdo ao titulo de vapor calculado na entrada da sec¢do de teste, determinam-se as
derivadas parciais em fungdo das varidveis i..sr, i1 € i, dadas respectivamente pelas Egs.

(A.9), (A.10) e (A.11).

oxX i
&;e,sr Iy (A.9)
ax -1
o1 i

I Iv

(A.10)

oX  (U.sr—1)

. —
iy v (A.11)
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Entdo, a incerteza propagada do titulo de vapor na entrada da secao de teste ¢ dada

pela Eq. (A.12).

(A.12)
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APENDICE B — DESCRICAO DO PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

ROTEIRO BANCADA MULTI CANAIS

1.
1.1
1.2
1.3
1.4
1.5
1.6
1.6.1
1.6.2

Carregamento da bancada:

Fazer vacuo na bancada, com os banhos desligados.

Ajustar banho Quimis -15°C ou +/- 3°C.

Ligar fluke > Menu—> Enter = Power = Corrente 40A.

Verificar ponteiras do pré-aquecedor (quando nao for utilizar, deixar isoladas).
Ligar ponteira Coriolis (Agilent).

Carregar bancada com gas. Colocando de 2 a 3 cilindros de gas.

Sempre fechar a valvula azul antes de desligar o vacuo e medidor de vacuo.

Quando for carregar, abrir um pouco a ponteira da mangueira amarela, até sair

um pouco de gas, fechar, entdo abrir a valvula azul devagar para carregar a bancada.

1.7

Quando mais testes serdo feitos nos dias seguintes, deixar carregada a bancada,

com exce¢do da Secao de Testes (ST), (fechar valvula direcdo). No seguinte, fazer vacuo e

carregar ST.

1.8

2.1
2.2
23
24
24.1
2.5
2.6
2.7
2.8
2.9

3.
3.1

Quando terminar os testes, esvaziar a bancada.

Instalacio da camera:

Chegar tripé.

Tirar tampa da camera e guardar.

Encaixar a camera no tripé (verificar se esta bem preso).
Ajustar a luz.

Fontes = LED 3 pinos = Camera Motion Pr6 2 pinos.
Conectar pontos vermelhos.

Conectar cabo da cidmera na entrada 12V.

Conectar cabo do LED na entrada 36V.

Conectar cabo USB da camera no computador.

Terminados os testes guardar cadmera no seu lugar (ndo deixar no tripé).

Outros equipamentos:

Todos os equipamentos da bancada que forem ligados devem ser desligados ao

final dos testes.



3.2
3.3
3.4
3.5
3.6

4.

4.1
4.2
4.3
4.4

banhos.

4.5
4.6
4.7
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Verificar fontes = Devem estar no zero.

Ligar bomba e mudar para sentido anti-horario.
Acionar no botdo verde e ajustar frequéncia nas setas.
Iniciar aquecimento.

Ao final dos testes, desligar: fonte, bomba, sensores, camera, Agilent e coriolis.

Condicao padrio de teste:

Verificar temperatura dos banhos.

Ajustar o aquecimento no pré-aquecedor, aguardar estabilizacao.
Ajustar o aquecimento na se¢do de testes.

Verificar a temperatura de entrada no PA e pressdo na ST, se muito alto, ajustar

Aguardar estabilizacao.
Realizar a coleta de dados através do BenchLink (30 coletas/s).

ApoOs a coleta, desligar o aquecimento e aguardar até baixar a pressao e a

temperatura para a realizagdo de outra coleta.



